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П Р Е Д И С Л О В И Е

Особо важ ное значение в горнорудной промышленности при
обретает повышение в оптимальных пределах единичной мощ 
ности машин и оборудования при одновременном уменьшении 
их габаритов, металлоемкости, энергопотребления и снижении 
их стоимости, а такж е увеличение коэффициента сменности.

При повышении технико-экономических показателей горных 
и геологоразведочных предприятий особую роль играю т насос
ные, вентиляторные, пневматические и подъемные установки. 
Поэтому для более эффективной эксплуатации стационарных 
установок горному инженеру необходимы глубокие теоретиче
ские и практические знания рудничных насосных, вентилятор
ных, пневматических и подъемных установок.

Н адеж ная и экономичная работа вентиляторных установок, 
обеспечивающих безопасные и комфортные условия ш ахтеров, 
может быть достигнута благодаря применению центробежных 
вентиляторов, развиваю щ их высокие давления (до 3000 П а) 
или осевых вентиляторов, обеспечивающих большие подачи (до 
500 м3/с ).

Насосные установки главного водоотлива оборудуют н ад еж 
ными и экономичными центробежными насосами с напором до 
1000 м и более, исключающими ступенчатую откачку. П ри от
качке воды из значительно обводненных приисков и карьеров 
подачи насосов могут превыш ать 300 м3/ч.

Пневматическое хозяйство приисков и карьеров долж но 
обеспечивать более рациональное и экономически выгодное ис
пользование сж атого воздуха. Д ля  этого необходимо снижать 
потери сж атого воздуха на приисках, соверш енствовать обору
дование компрессорных станций, применять более экономичные 
и высокопроизводительные турбокомпрессоры и ротационные 
компрессоры, расш ирять централизованное снабжение сж аты м 
воздухом приисков и карьеров.

Ш ахтные подъемные установки долж ны  обеспечить увеличе
ние производительности, повышение надежности и безопасности 
эксплуатации установок на основе более широкого использова
ния многоканатных подъемных машин, применения приводных 
двигателей системы тиристорный преобразователь — двигатель 
(ТП — Д ) большой мощности (2000 кВт и б о лее), использова
ния высокой прочности подъемных канатов.

Общие теоретические положения насосов и вентиляторов рас
сматриваю тся в разделе «Общие вопросы теории водоотливных, 
вентиляторных и пневматических установок».
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Вопросы теории компрессорных машин излагаю тся в отдель
ном разделе «Рудничные пневматические установки». Это объ
ясняется специфичностью рабочего процесса компрессоров, 
включающего в себя термодинамические явления. Теория рабо
чего процесса рассм атривается лишь в объеме, необходимом 
для понимания условий их работы  и обоснования основных 
расчетных зависимостей.

Основой для составления данного учебника послужил мно
голетний опыт преподавания курсов «Стационарные машины» 
и «Горная механика» на факультете техники разведки и р а зр а 
ботки месторождений полезных ископаемых М осковского гео
логоразведочного института им. Серго О рджоникидзе.



В В Е Д Е Н И Е

Содержание курса. В курсе изучаются машины и установки 
для проветривания горных и геологоразведочных предприятий, 
откачки воды и глинистого раствора, гидросмеси, производства 
и транспортирования сж атого воздуха, кондиционирования руд
ничной атмосферы и подъема руды. М аш ины и установки, ис
пользуемые для этих производственных процессов, устанавли
ваю тся обычно на одном месте на весь срок службы, поэтому 
они назы ваю тся стационарными. Исключение составляю т пере
движные компрессоры, насосы и вентиляторы местного провет
ривания для проведения горных выработок и передвижные кон
диционеры.

Роль рудничных машин и установок на современных горных  
предприятиях. В ажнейш ими механическими установками, вхо
дящ ими в общий комплекс механизации горного предприятия, 
являю тся стационарные — водоотливные, вентиляторные, пнев
матические и подъемные.

Н а современном горном предприятии — руднике, прииске, 
карьере — потребление энергии стационарным оборудованием 
составляет 65— 75 % энергии, потребляемой горно-разведочным 
предприятием, потребление энергии вентиляторами на некото
рых рудниках, приисках составляет 25— 30 %. Особенно в а ж 
ную роль выполняю т осевые и центробежные вентиляторы 
в горной промышленности, где осущ ествление технологических 
процессов, здоровье и производительность труда рабочих в боль
шей степени зависят от состояния вентиляции.

Ш ирокое распространение центробежных и осевых вентиля
торов главного и местного проветривания объясняется значи
тельным улучшением за  последние 10— 15 лет их технико-эко
номических показателей. М аксимальный статистический к. п. д. 
центробежных вентиляторов увеличился с 0,72 до 0,86, средне
взвешенный статистический к. п. д. в области эксплуатации — 
с 0,52 до 0,75, в 1,5— 2 раза  уменьшились габариты  и стоимость 
установки на 1 кВт гидравлической мощности. З а  последние 
годы в Ц А ГИ  им. Н. Е. Ж уковского был разработан  ряд аэро
динамических схем осевых вентиляторов, предусматриваю щ их 
широкий диапазон коэффициентов давления и подачи при вы 
соких к. п. д., а такж е разнообразие геометрических форм лопа
ток. Это позволяет выбирать вентиляторы различны х конструк
ций, частоты вращ ения вала и технологии с соответствующими 
габаритам и и массой при экономичности их работы.

В настоящ ее время на рудниках, приисках и карьерах,
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наряду с широким использованием электрической энергии, при
меняется энергия сж атого воздуха. Применение сж атого воз
духа в горной промышленности обусловливается либо требова
ниями обеспечения необходимой безопасности работ, либо не
обходимостью механизации процессов бурения твердых пород 
при разведке и разработке рудных месторождений. При р а зр а 
ботке рудных месторождений затраты  энергии на получение 
сж атого воздуха составляю т 50— 60 % общего расхода электро
энергии.

П невматическая установка современного рудника представ
ляет собой мощный энергетический комплекс, в котором сум
марная установленная мощность приводных двигателей компрес
соров составляет 5— 10 МВт. Бесперебойная работа пневмати
ческой установки способствует выполнению производственного 
плана всего предприятия.

Больш ая энергоемкость стационарных машин предъявляет 
высокие требования к их правильной эксплуатации и работе 
в оптимальном режиме, а такж е к их экономичности. П овыш е
ние их к. п. д. только на 1 % экономит многие миллионы кило
ватт-часов электроэнергии и миллионы рублей.

Водоотливные установки служ ат для откачки воды из руд
ника на поверхность; масса откачиваемой воды в несколько раз 
превыш ает массу руды. П одача рудничных насосов достигает 
800 м3/ч, а мощность приводных двигателей составляет более 
1000 кВт.

К надежности вентиляторных и водоотливных установок 
предъявляю тся высокие требования. Вентиляторные установки 
долж ны  работать в течение всего года.

Д альнейш ее развитие стационарного оборудования тесным 
образом  связано с научно-техническим прогрессом в горнодобы
ваю щ ей промышленности и с изменением горно-геологических 
условий залегания полезных ископаемых.

Н а соверш енствование стационарного оборудования большое 
влияние оказы вает непрерывное увеличение глубины разведки 
и разработки  полезных ископаемых.

В С С С Р в перспективе глубина разработки  рудных место
рождений составит 1500— 1600 м, а разведка месторождений — 
2000—3000 м. Повышение температуры в забоях с увеличением 
глубины разработки  приводит к необходимости использования 
на глубоких рудниках установок для кондиционирования воз
духа под землей.

Краткая история развития и роль русских и советских уче
ных в создании стационарных установок. Н асосные установки 
простейших конструкций использовались с древних времен и 
в основном предназначались для орошения. Ручные поршневые 
насосы использовались еще 3000 лет н азад  в Греции. М еханиче
ские средства для вентиляции подземных выработок стали при- 
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меняться в XVI в. Основоположником теории центробежных м а
шин был Л. Эйлер — член Петербургской академии наук. У рав
нение Л. Эйлера (1754 г.) послужило фундаментом для д ал ь
нейших исследований турбомаш ин и широко используется до 
настоящ его времени.

Внедрение насосов в промышленность России было непо
средственно связано с горнорудным делом. У ж е в X V III в. 
К. Д . Ф ролов и другие мастера горного дела применяли уста
новки с поршневыми насосами для целей водоотлива из ш ахт 
и промывания россыпей.

Великий русский ученый М. В. Ломоносов в своих трудах 
описывал различны е конструкции водоподъемных механизмов 
для откачки воды из глубоких шахт, кроме того, он создал тео
рию естественной вентиляции рудников. В фундаментальном 
труде «Первые основания металлургии и рудных дел» 
М. В. Ломоносов предлож ил новые вентиляторные, водоотлив
ные и подъемные установки.

В 1832 г. инженер А. А. Саблуков предлож ил конструкцию 
центробежного вентилятора для проветривания заводских поме
щений и шахт, получившего в дальнейш ем развитие и распро
странение в странах Европы. В 1835 г. А. А. С аблуков изобрел 
первый центробежный насос, который стал прототипом для про
ектирования и исследования новых типов насосов.

В ыдаю щ иеся научные труды Н. Е. Ж уковского, относящиеся 
к концу XIX — началу XX в., привели к созданию современной 
научной основы насосно- и вентиляторостроения.

Особое значение имели работы  Н. Е. Ж уковского «Видоиз
менение метода Кирхгофа» и «Теория воздушных винтов». В пер
вой из них дано теоретическое обоснование метода расчета 
подъемной силы кры ла, распространяемого теперь на лопатки 
насосов и компрессоров. Этот метод не только служ ит для рас
чета подъемной силы лопаток машины, но и указы вает пути 
разработки  рациональных профилей лопаток современных м а
шин. В торая работа содерж ит теорию и метод расчета пропел
леров, которые легли в основу теории осевых вентиляторов и 
насосов.

Н. Е. Ж уковским были разработаны  важ нейш ие направле
ния развития современной гидроаэромеханики; учениками его 
научной школы в С СС Р разрабаты ваю тся теоретические и 
практические вопросы современного насосо- и турбостроения.

Основы русской горной механики начали заклады ваться 
в С анкт-П етербургском горном кадетском корпусе, в частности, 
трудами профессоров П. А. Олыш ева и И. А. Тиме.

Теория и конструкция ш ахтных вентиляторных, водоотлив
ных и пневматических установок развивались выдаю щ имися 
учеными: академ икам и М. М. Федоровым, А. П. Германом и чл,- 
кор. АН С С С Р А. С. Ильичевым.



Акад. М. М. Федоров разработал  теорию и методы расчета 
подъема, рудничных пневматических сетей, а такж е провел ис
следования по вопросам шахтных сопротивлений и наивыгод
нейшего реж им а работы  подъемных установок.

Акад. А. П. Герман впервые вывел законы  пропорциональ
ности турбомаш ин, создал теорию поршневых насосов, р азр аб о 
тал методы — расчета шахтных пневматических сетей, аналити
ческого определения переменного давления в полости цилиндра 
бурильных пневматических машин и расчета подъемных уста
новок с переменным радиусом навивки каната на барабан.

Среди деятелей рассматриваемой области техники в СССР 
могут быть названы  имена Г. Ф. П роскура, С. С. Руднева, 
А. А. Л омакина, В. М. Попова, В. Г. Гейера (насосостроение), 
А. П. Германа, М. М. Ф едорова, А. С. Ильичева, В. И. Поли- 
ковского, В. Ф. Риса, М. Н. Ф ренкеля, В. А. М урзина, В. И. К и
селева, С. С. Смородина (компрессоростроение), Н. Е. Ж уков
ского, А. А. С аблукова, И. А. Тиме, К. А. У ш акова, В. С. П ака 
(вентиляторостроение).

В настоящ ее время*научно-исследовательская работа по на- 
сосо- и компрессоростроению в основном сосредоточена во Все
союзном институте гидромаш иностроения (В Н И И Г ), научно-ис
следовательском институте химического машиностроения 
(Н И И Х И М М А Ш ), Ц ентральном котлотурбинном институте 
(Ц К ТИ ) и Ц ентральном аэрогидродинамическом институте 
им. Н. Е. Ж уковского (Ц А Г И ), Всесоюзном научно-исследова
тельском институте горной механики им. М. М. Ф едорова 
(В Н И И ГМ  им. М. М. Ф едорова), Всесоюзном научно-исследо
вательском институте гидравлических машин (ВН И И Гид- 
р о м аш ).

Большую  роль сыграли заводские лаборатории и конструк
торские бюро ведущих заводов С С С Р: Невского маш инострои
тельного им. В. И. Л енина, Н ово-К раматорского маш инострои
тельного им. В. И. Л енина, Артемовского машиностроительного, 
Пензенского компрессорного, хабаровского «Д альэнергомаш », 
Казанского компрессорного, Донецкого машиностроительного 
им. Ленинского комсомола (Д М З ), Харьковского электро
механического им. 50-летия Великой О ктябрьской социали
стической революции (Х Э М З). Это позволило оборудовать гор
ные предприятия новейшей техникой и обеспечить высокий уро
вень механизации основных производственных процессов.

Т ак как для горных машин и механизмов в качестве привода 
применяются почти исключительно электрические двигатели, 
которые вместе с машиной образую т электромеханическую  ус
тановку, в данном курсе рассматриваю тся механическая и 
частично электрическая части установок, которые в основном 
изучаются студентами горной специальности в курсе «Горная 
электротехника».
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1. ОБЩ ИЕ ВОПРОСЫ ТЕОРИИ  
ВОДООТЛИВНЫХ, ВЕНТИЛЯТОРНЫХ  
И ПНЕВМАТИЧЕСКИХ УСТАНОВОК

1.1. ОБЩ ИЕ СВЕДЕН И Я О МАШ ИНАХ  
Д Л Я  П ЕРЕМ ЕЩ ЕНИЯ ТЕКУЧЕГО

1.1.1. Классификация гидравлических машин 
для транспортирования текучего

Гидравлические маш ины классифицирую т по ряду призна
ков. По виду транспортируемой текучего их делят на две 
группы:

для транспортирования жидкостей (воды и гидросмеси) — 
насосы, землесосы и грунтовые насосы — и для транспортирова
ния воздуха (газов) — вентиляторы, воздуходувки и компрес
соры.

Насосы — машины, предназначенные для перемещения ж ид
костей и сообщения им энергии, землесосы и грунтовые н а 
со сы — машины для перекачки гидросмеси — смеси воды 
с грунтом.

Вентиляторы — машины для транспортирования воздуха 
(газа) под относительно небольшим давлением, максимальное 
значение которого не превыш ает 15000 П а.

Воздуходувки и газодувки •— машины для . транспортирова
ния воздуха и газа  под давлением до 0,3 М П а и без его ох л аж 
дения.

Компрессоры — машины для производства и транспортиро
вания воздуха (газов) под давлением свыше 0,3 М П а и с ох
лаж дением  сж атого воздуха (газов).

По конструкции рабочего органа гидравлические машины, 
применяемые в стационарных установках, можно разделить на 
две основные группы: лопастные и объемные. Объемные м а
шины подразделяю т на поршневые и ротационные.

В лопастных (лопаточных) маш инах рабочим органом слу
ж ат лопасти (лопатки), которые имеют только вращ ательное 
движение и передаю т энергию жидкости. Эти машины, в свою 
очередь, в зависимости от направления движения потока ж ид
кости подразделяю т на центробежные, осевые и диагональные. 
Н аправление потока жидкости в рабочем колесе — соответ
ственно по радиусам, осевое и диагональное. Л опастные м а
шины характеризую тся непрерывной и равномерной подачей 
жидкости, отсутствием трения рабочих лопаток о корпус, воз
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можностью работы  лопаток с большими окруж ными скоро
стями.

В объемных поршневых маш инах рабочими органами слу
ж ат поршни (плунжеры, скалки), имеющие возвратно-поступа
тельное движение. Такие машины характеризую тся пульсирую
щей подачей жидкости, ограниченными скоростями движения 
рабочих органов с большими инерционными нагрузками на при
вод, трением рабочих органов о корпус и наличием всасы ваю 
щих и нагнетательных клапанов. О днако они могут развивать 
большие давления д аж е  при малых скоростях поршней.

Рабочие органы объемных ротационных машин отличаю тся 
конструктивным разнообразием. В группу ротационных машин 
входят винтовые, пластинчатые, зубчатые, шестеренные и ши
берные. Общее, что объединяет их в одну подгруппу, — наличие 
одного или двух рабочих роторов с профильными зубьями, вин
тами или рифлениями.

О сновная особенность ротационных машин — сочетание ряда 
преимуществ поршневых и лопастных машин, в частности не
прерывная, но не равномерная подача жидкости. Ротационные 
машины не имеют масс, движущ ихся возвратно-поступательно, 
работаю т при высокой частоте вращ ения ротора, и их размеры 
невелики. При их работе отсутствуют механические колебания, 
что исклю чает массивный фундамент. О днако в некоторых слу
чаях при работе издаю т сильный шум высокого тона. У ротаци
онных машин отсутствуют всасываю щ ие и нагнетательные кл а
паны. К  числу их недостатков относятся: большие потери на 
трение и значительные потери производительности машин 
вследствие неплотности. У этих машин наблю дается большой 
износ деталей, и при их изготовлении требуется высокая точ
ность.

1.1.2. Устройство и принцип действия турбомаш ин 
и объемных машин

Д виж ение воды и воздуха по трубопроводам и воздуха по 
рудничным вы работкам  осущ ествляется за  счет разности пол
ных удельных энергий потока текучего в двух сечениях.

Разность полных удельных энергий появляется при самотеч
ном водоотливе по уклону горной выработки или при естествен
ной тяге воздуха, возникаю щ ей за  счет разности температур 
в вентиляционных стволах. О днако в практике чащ е приходится 
искусственно создавать разность полных удельных энергий в по
токе текучего за  счет внесения энергии с помощью' машин.

М ашины, предназначенные для этой цели, могут быть клас
сифицированы по принципу действия и по виду энергии, кото
рая сообщ ается потоку текучего.
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По принципу действия различаю т: турбомаш ины, объемные 
машины, струйные аппараты  и эрлифты.

Самое большое применение получили лопастные турбом а
шины, которые имеют меньшие габариты  и высокие технико
экономические показатели.

Н а рудниках и в экспедициях используют центробежные н а
сосы, вентиляторы и компрессоры. Принцип их действия осно
ван на силовом взаимодействии лопаток машины с обтекающим 
потоком текучего.

Центробеж ны е турбомаш ины составляю т значительную 
часть насосных, вентиляторных и компрессорных машин, ис
пользуемых на предприятиях горной промышленности. Ц ентро
бежные турбомаш ины могут быть как  одно-, так  и многосту
пенчатыми. Ц ентробеж ная турбомаш ина (рис. 1.1) состоит из 
рабочего колеса 2 с лопаткам и 3, закрепленными на валу 5, 
подводящего устройства 1, спирального улиткообразного отво
дящ его устройства 4 и диффузора 6.

Ц ентробеж ны е турбомаш ины могут иметь рабочее колесо 
одностороннего всасывания (см. рис. 1. 1), т. е. с подводом теку
чего к колесу с одной стороны, и двустороннего всасывания, т. е. 
с подводом текучего с двух сторон для увеличения подачи и 
компенсации осевого усилия на рабочее колесо. Поток текучего 
подводится к рабочему колесу в осевом направлении, а в о б ла
сти колеса приобретает радиальное направление. При вращ е
нии рабочего колеса в потоке текучего возникает разность д ав 
лений по обе стороны каж дой лопатки.

Силы от давления лопаток на поток текучего создают вы 
нужденное вращ ательное и поступательное движение текучего, 
увеличивая его давление и скорость. Таким образом, приращ е
ние энергии поток текучего получает только в рабочем колесе. 
О стальные элементы центробежной турбомаш ины неподвижны, 
и в них один вид энергии текучего может преобразовываться 
в другой. В дифф узоре 6 кинетическая энергия потока текучего 
преобразуется в потенциальную энергию.

В осевой турбомаш ине (рис. 1.2) поток текучего параллелен  
оси вращ ения рабочего колеса, насаженного на вал 3  и вращ ае
мого в цилиндрическом кож ухе 6. Рабочее колесо осевой турбо
машины состоит из втулки 1 с закрепленными на ней под неко
торым углом лопаткам и 2. Плавный подвод потока текучего 
к рабочему колесу обеспечивается коллектором 4 и передним 
обтекателем 5, раскручивание потока за рабочим колесом — 
спрямляю щ им аппаратом 7. Выход текучего из осевой машины 
осущ ествляется по кольцевому диффузору 8.

Л опатка рабочего колеса представляет собой слегка изо
гнутое и удобно обтекаемое крыло с закругленной набегаю щ ей 
на поток частью и заостренным концом, а собственно рабочее 
колесо — реш етку из таких совместно работаю щ их крыльев.
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Рис. 1.1. Ц ентробежная турбомашина с односторонним всасыванием

Рис. 1.2. Осевая турбомашина

Конструкции лопаток центробежных и осевых турбомаш ин 
имеют сущ ественные отличия.

Д ля  безударного входа (уменьшения завихрений потока те
кучего при входе) перед рабочим колесом осевой турбомаш ины 
устанавливается специальный обтекатель 5. О бтекатель центро
бежных машин выполняется заодно с рабочим колесом.

П одводящ ее устройство обеспечивает подвод потока теку
чего к рабочему колесу с равномерным полем скоростей потока 
по его сечению.

Н азначение отводящ его устройства — собрать поток, выхо
дящий с большой скоростью из рабочего колеса, преобразовать 
его кинетическую энергию в потенциальную энергию давления 
и отвести текучее к нагнетательному патрубку или следующему 
рабочему колесу.

В горной промышленности осевые турбомаш ины применяют 
в основном в качестве вентиляторов.

М аксимальный напор (давление), создаваемы й рабочим ко
лесом турбомаш ины, определяется ее типом и предельно допус-
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Выход

Рис. 1.3. Схема поршневой машины простого действия

тимыми окружными скоростями. Д л я  получения больших напо
ров используют многоступенчатые лопастные турбомаш ины.

Объемные машины работаю т по принципу вытеснения ж ид
кости с изменением энергии давления p/pg; по принципу дей
ствия рабочей части их делят на поршневые и ротационные.

В поршневых маш инах рабочий орган (поршень, плунжер) 
соверш ает возвратно-поступательное движение.

Основные рабочие части поршневых машин — цилиндр, р а 
бочая поверхность которого тщ ательно обработана, и поршень, 
движущ ийся в нем возвратно-поступательно.

Н а рис. 1.3 представлена схема поршневой машины простого 
действия. Ц илиндр 7 сопряж ен с клапанной коробкой 8, в гнез
дах  которой располож ены  всасываю щ ий 3 и нагнетательный 5 
клапаны. Поршень 6, движущ ийся в цилиндре возвратно-посту
пательно, осущ ествляет всасывание жидкости из колпака 2 и 
нагнетание в трубу. П ривод поршня от электродвигателя через 
кривошипно-шатунный механизм. Д л я  заливки насоса исполь
зуется труба 1. Ход поршня S рлвен 2 г.

Д ля компенсации давления и равномерности подачи ж идко
сти в нагнетательный трубопровод применяется воздушный кол
пак 4. У гловая скорость поршня со ограничена действием возни
каю щ их инерционных сил, что затрудняет непосредственное сое
динение его с высокооборотным приводом. И з-за непостоянства 
скорости поршня в цилиндре машины подача нагнетаемой ж ид
кости неравномерна. Высокая всасы ваю щ ая способность машин

13



Рис. 1.4. Схема ротационно-пла
стинчатой машины

этого ( # в) типа позволяет создавать высокое давление нагне
тания.

Под общим названием ротационных машин объединяется об
ширный класс машин, которые в то ж е время относятся к м а
шинам объемного типа. Различаю т ротационно-пластинчатые, 
водокольцевые, двухроторные и винтовые машины.

Преимущ ества ротационных машин — равномерность подачи 
воздуха; компактность и простота конструкций при относи
тельно высоких подачах; отсутствие рабочих клапанов и дина
мическая уравновешенность, позволяю щ ая использовать высо
коскоростной привод.

Н едостатки ротационных машин — большие потери на тре
ние и в связи с этим повышенный износ узлов и деталей, приво
дящ ий к снижению сроков межремонтного пробега.

В ротационно-пластинчатой машине (рис. 1.4) воздух в м а
шину поступает через всасываю щ ий патрубок 1. При вращ ении 
ротора 2 рабочие пластины 4 отбрасы ваю тся центробежной си
лой, выдвигаю тся из пазов б  и скользят по поршневым коль
цам 5. Воздух сж имается в отсеках а, ограниченных двумя п ла
стинами и поверхностями ротора и корпуса 3. К ак видно из 
схемы, в этом случае при вращ ении ротора пластины вдвига
ются в его пазы, обеспечивая непрерывное уменьшение рабо
чего объема. В нагнетательный трубопровод сж аты й воздух по
ступает через патрубок 6. В зоне г пластины полностью утоп
лены  в пазы  ротора, который приж ат к корпусу, что долж но 
исключить прорыв воздуха со стороны нагнетания при всасы 
вании. В ротационно-пластинчатых маш инах предусмотрены 
водяные рубаш ки Ь охлаж дения fK.

В современных маш инах поршневые кольца выступают за  
поверхность ротора, в результате чего в зоне г образуется
14
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зазор, создающ ий мертвое пространство, что приводит к сниже
нию объемного к. п. д.

В интовая маш ина (рис. 1.5) работает следующим образом. 
В корпусе машины 1 вращ аю тся ведущий 2 и ведомый 3  ро 
торы с поверхностями, выполненными в виде винтов и находя
щимися в зацеплении таким образом, что выступы ведомого 
вала входят во впадины ведущего. При всасывании воздух из 
зоны а попадает во впадины ведущего ротора, которые выпол
няют роль цилиндров. Порш нем служ ат выступы ведомого вала, 
которые, заполняя п оследовательна всю длину канала, образо
ванного впадинами, постепенно сж имаю т воздух. В момент, 
когда сечение впадины оказы вается перед нагнетательным от
верстием, воздух, сж аты й до конечного давления, поступает 
в систему нагнетания (зона б). Воздух сж имается и во впади
нах ведущего ротора, когда в них входят выступы ведомого ро
тора. Таким образом , винтовые машины являю тся типичными 
представителями машин объемного типа.

1.2. ВНЕШ НЯЯ СЕТЬ ВО ДО ОТЛИ ВНО Й , ВЕНТИЛЯТОРНОЙ  
И ПНЕВМ АТИЧЕСКОЙ УСТАНОВОК

1.2.1. Затраченная работа на перемещение единицы массы 
(или объема) текучего *

Установка для транспортирования текучего состоит из м а
шины (насос, вентилятор, компрессор) и внешней сети. Весь 
путь текучего можно условно разделить на две части: внутрен
нюю (коммуникации от входного патрубка машины до выход
ного) и внешнюю, называемую  внешней сетью установки (тру
бопроводы до и после машины и потребители энергии текучего 
в данной установке).

Зависимость требуемого напора (давления) при движении 
жидкости или газа  по внешней сети от количества транспорти
рования текучего назы вается характеристикой внешней сети. 
У дельная весовая или объемная работа, расходуемая во внеш 
ней сети, представляет собой полезную удельную работу м а
шины.

Рассмотрим схему насосной установки (рис. 1.6), примени
мую к любой турбомаш ине. Основные элементы установки: м а
шина, имею щая два патрубка — входной (всасываю щ ий) — се
чение 1— 1 — и выходной (напорный) — сечение 2—2, и два 
трубопровода — подводящий (всасываю щ ий) В  и напорный 
(нагнетательный) Н. Основное уравнение установки может

* Здесь и в дальнейшем изложении текучее рассматривается как капель
ная, так и газообразная жидкость.
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Рис. 1.6. Принципиальная схема насосной установки

быть получено исследованием энергетического баланса системы.
Н айдем в общем виде вы раж ение работы, затрачиваемой на 

перемещ ение текучего без учета физических свойств текучего 
и принципа действия машины, вносящего в поток энергию.

Пусть в установке (см. рис. 1.6) необходимо перемещ ать 
жидкость по трубопроводу с уровня Н Б на уровень ВБ. Ж и д 
кость под действием внешних сил движ ется по трубопроводу 
в верхний бассейн, имеющий давление выше атмосферного, 
с увеличением кинетической энергии и преодолением сопротив
ления движению.

Рассмотрим слой потока бесконечной малой величины dS  
с площ адью  сечения F, на которой с двух сторон действуют р а з 
ные давления р и p + dp.

Элементарная работа при перемещении жидкости на беско
нечно малом пути dS*

dL =  FdSdp  +  FdSpgdHr +  FdSpgd +  dHTp, (1.1)

где dp  — приращ ение давления, П а; p — плотность жидкости 
в рассматриваемом  участке, кг/м 3; g  — ускорение свободного 
падения, м/с2; d H T — приращ ение геометрической высоты подъ
ема жидкости, м; v — скорость жидкости, м/с; d H w  — работа 
сил сопротивления на элементе пути движения жидкости, Д ж .

П ервый член правой части вы раж ения (1.1) представляет 
собой элементарную  работу на преодоление давления, вто
р о й — на подъем жидкости, третий — на увеличение кинетиче-

* Смородин С. С., Верстаков Г. В. Шахтные стационарные машины и 
установки. М., Н едра, 1975.
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ской энергии и четвертый — на преодоление сопротивления дви
жению.

Разделив вы раж ение (1.1) на массу элемента FdSpg,  полу
чим элементарную  удельную работу

dl =  - ^ —  =  - ^ - + d H r +  d ( — )  +  —  ■гр ■ (1.2) 
F d S p g  pg ^  \ 2 g  )  F d S p g  v

Затраченная удельная массовая работа внешних сил для 
данной установки, измеряемая в метрах,

рвб 2вб °вб

(1'3)
РНБ ZHE иНБ

где Рнб> Р вв— давления соответственно в нижнем и верхнем 
бассейне; Z HE, ZBБ— геометрическая высота соответственно 
нижнего и верхнего бассейна; иНБ> «вб— скорость движения те
кучего соответственно в нижнем и верхнем бассейне.

Д ля  установивш егося движения при транспортировании не
сж игаемых текучих затраченная работа

L =  РВБ-РНБ + / / г +  4 б - ^ Н Б | + я  (14)
pg 2g

К аж ды й член уравнения (1.4) имеет единицу измерения 
Д ж /(к г  • м • с-2) — Д ж /Н  и представляет собой удельную работу 
на 1 Н веса протекаю щей жидкости. Но Д ж /Н = Н - м /Н  =  м — 
единица измерения напора, которая особенно удобна для опре
деления закономерностей движения текучего и работы  турбо
машин. Так, напор представляет собой один из основных пока
зателей насосов, вентиляторов и турбин.

Если работу отнести к единице объема, то, умножив все 
члены уравнения (1.4) на pg', получим затраченную  -удельную 
объемную работу, измеряемую  в Н /м 2 =  П а,

£1  =  (Рвб“ Рнб) +  5 Р^гН  —  -  ~  g P ^ i  тр. (1-5)

Д л я  внесения в поток работы  в трубопровод следует вклю 
чить машину между сечениями 1— 1 и 2—2, тогда трубопровод 
делится на всасываю щ ий и нагнетательный.

У равнение удельной работы  в границах всасываю щ его тру
бопровода, где работа в поток не вносится,

t' i ~ ^ HE +  р1- рНБ + я в с  +  (я 1тр)ве==0) ( 1.6 )
2g  pg

где Ui и pi — соответственно скорость и давление перед входом 
в машину.
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Д л я  идеальной жидкости, когда (Я 1тр)вс=0 и H BC = Zx—Z HB, 
из формулы (1.6) получим известное уравнение Д . Бернулли:

l L  +  A  +  Z l = - ^ + ^ + Z HB. (1 .7 )
№  2 г  Т  1 pg 2g т  V J

С ледовательно, на основании уравнения (1.7) представля
ется возможным дать геометрическую интерпретацию удельной 
работы  массы жидкости, состоящей из трех отрезков: p j(p g )  и 
Z  — соответственно пьезометрической и геометрической высоты; 
y2/ ( 2 g ) — скоростной высоты или скоростного напора.

К ак  видно из уравнения (1.7), движение жидкости во всасы 
вающем трубопроводе с преодолением высоты и сопротивлений 
возможно только за  счет отрицательной разницы  давлений, т. е. 
создания вакуум а перед машиной.

1.2.2. Общее уравнение установки

Если турбомаш ина присоединена к системе водопроводов, то 
ее работа находится в зависимости от гидравлических свойств 
этой системы, назы ваемой кратко внешней сетью.

Рассмотрим условия этой зависимости на примере установки 
(см. рис. 1.6 ), полагая, что работа системы устойчива.

П ервое условие вытекает из уравнения неразрывности по
тока и заклю чается в равенстве массовых подач жидкости, про
ходящей через турбомаш ину и присоединенный к ней водопро
вод: МТ= М С.

Д л я  случая подачи турбомаш иной несжигаемой жидкости 
справедливо равенство объемных подач: QT = Qc, где Мт, QT — 
соответственно массовая и объемная подачи турбомаш ины; Мс, 
Qc — соответственно массовый и объемный расходы по системе 
трубопроводов.

Напишем уравнение Д . Бернулли (1.7) для потока между 
поверхностью жидкости в нижнем бассейне Н Б  и сечением 1— 1. 
Располож им площ адь сравнения 0— 0 на отметке НБ:

* _  +  Я в + ^ _  +  Лв, ( 1.8 )
Р£ pg 2g

где р НБ — давление над свободной поверхностью жидкости в ко
лодце, П а, р НБ —Н HBp g ; Н НБ— высота над свободной поверх
ностью жидкости в колодце, м; р\ — давление над жидкостью 
в сечении 1— 1, П а, p\ — H \pg  — высота над жидкостью  в сече
нии 1— 1, м; Н в — геометрическая высота всасывания — верти
кальное расстояние от уровня воды в заборном резервуаре до 
оси насоса, м; V\ — скорость движения жидкости в сечении 1— 1, 
м/с; hb — потери напора в подводящем трубопроводе, м.
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Составим уравнение Д . Бернулли для потока между сече
ниями 2— 2 и свободной поверхностью В Б  в верхнем бассейне 
(см. рис. 1.6 ); плоскость сравнения примем за  ось машины:

(1.9)

где р2 — давление жидкости над сечением 2—2, П а, P2 =  H 2pg; 
# 2 — высота жидкости над сечением 2 —2, м; Vi — скорость дви
ж ения жидкости в сечении 2—2, м/с; Н н — геометрическая вы 
сота нагнетания — вертикальное расстояние от оси насоса до 
верхнего уровня сливного бака, м; р В Б — давление жидкости 
над поверхностью ВБ,  П а, р ВБ = Н ВБ рg\ Н В Б — высота ж ид
кости над поверхностью ВБ; vBB — скорость движения ж идко
сти в сливном отверстии, м/с; h H — потери напора в напорном 
трубопроводе, м.

С клады вая уравнения (1.8) и (1.9), после соответствующих 
преобразований получаем:

Л евая часть полученного вы раж ения (1.10) представляет 
собой напор, создаваемы й машиной. Разность высот жидкости 
над поверхностью В Б  Н В б  и  поверхностью Н Б  в колодце Н НБ 
обычно назы ваю т статистическим противодавлением Я с. п; 
Н е .  п =  Р В Б ' Р н б  I  ( p ^ f )  • И мея в виду, ЧТО # в  +  # н  =  # г  И hB +  
+ hH= h n, вы раж ение ( 1. 1 0 ) можно переписать таким образом:

Полученное вы раж ение (1.11) — основное уравнение водоот
ливных и вентиляторных установок. Анализ вы раж ения (1.11) 
показы вает, что напор, создаваемы й в машине, используется на 
подъем текучего на полную геометрическую высоту Н г, на пре
одоление статистического противодавления Н с. п и гидравличе
ских сопротивлений во внешней сети установки R n и на созда
ние скоростного напора в сливном отверстии У вв /(2 ё').

Д ля  рудничных водоотливных установок можно принять 
Я с. п =  0, так  как  разность барометрических давлений на уровне 
сливного отверстия и колодца величина м алая по сравнению 
с полной геометрической величиной Я г. Следовательно, вы ра
жение ( 1. 11 ) будет иметь вид

Pg

#  =  # г +  # с.п +  й п + - ^ ( 1 . 1 1 )

Я  =  Я г+ /г п 4 [ ( U 2 )
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Работа на преодоление аэрогидродинамических сопротивле
ний по длине трубопровода и местных сопротивлений

где %i — коэффициент аэрогидравлических сопротивлений; h  — 
длина элемента трубопровода постоянного диаметра, м; d i — 
диаметр трубопровода, м; ^  — коэффициент местных сопротив
лений; Vi — скорость установивш егося движения в данном эле
менте потока, м/с.

В ы раж ение (1.12) можно переписать в таком виде:

(
С=п 1=т

1=1 1=1

иВБ 
2 g

H r +  R VB Б 

2 g
(1.13)

где R  — общий коэффициент потерь.
Общий коэффициент потерь влияет на экономичность р а 

боты водоотливной установки. С целью уменьшения потерь 
энергии необходимо иметь трубопровод меньшей длины, доста
точно большого диам етра и с минимальным числом местных со
противлений.

В ы раж ая скорость и ВБ через расход текучего Q и площ адь 
поперечного сечения трубопровода F ВБ, получаем

=  # r +  RcQ2,
(1.14)

где R c — постоянная трубо
провода, с2/м 5.

Подземные выработки руд
ников и приисков проветри
ваю т не менее чем через два 
ствола: один из них подает 
свежий воздух под напором 
Н 1, а другой выдает отрабо
танный с напором # 2  
(рис. 1.7).

Внеш няя сеть вентилятор
ной установки главного про
ветривания (см. рис. 1.7)

Рис. 1.7. Схема внешней сети венти
ляторной установки
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представляет собой разветвленную  сеть горйыХ выработок, по 
которым перемещ ается воздух. Стволы можно считать распо
ложенными практически на одном уровне. Если температура 
воздуха в обоих стволах одинакова, т. е. естественная тяга от
сутствует, то # г+ # с .п  =  0 , тогда уравнение ( 1. 11 ) будет иметь 
вид:

1.2.3. Характеристики внешней сети

Полученные уравнения— (1.14) для водоотливной установки 
и (1.15) для вентиляторной — представляю т собой зависимости 
напора Н  от расхода Q, который необходимо создать для дви
ж ения текущего во внешней сети. Д л я  удобства инженерных 
расчетов характеристики внешней сети представляю т в виде 
графической зависимости напора Н  от расхода Q. Н а рис. 1.8 
в виде квадратичных парабол показано семейство характери 
стик сети насосной установки напора Н  от расхода Q при р а з 
личных сопротивлениях трубопровода R cъ Rci, Rco и герметич
ной вентиляционной системы при различны х сопротивлениях 
трубопровода R 'b u  R 'b o  и R ' „2, представляю щ ие собой к в ад р а
тичные параболы, исходящие из начала координат.

Рассмотренные характеристики внешних сетей следует счи
тать  теоретическими, так  как они получены в предположении 
герметичности стенок трубопровода. Действительные характери 
стики рудничных насосных и вентиляторных сетей не являю тся 
параболами. Их линеаризация зависит от степени неплотности 
по длине трубопровода.

Х арактеристика внешней сети рудничной компрессорной ус-

jRb Н  в

Рис. 1.8. Характеристика внешней 
сети насосной и вентиляторной уста
новокО в
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тановки представляет собой кривую, исходящую из начала ко
ординат, характеристика компрессорной установки — совокуп
ность характеристик потребителей и потерь давления при дви 
жении сж атого воздуха по трубопроводам [15]. Снижение д ав 
ления сж атого воздуха в пневматической сети вызы вается поте
рями давления вследствие аэродинамического сопротивления 
трубопровода.

Отличительные особенности рудничных компрессорных уста
новок от вентиляторных и насосных — наличие потребителей 
энергии сж атого воздуха и сжимаемость транспортируемого те
кучего.

Компрессорная установка (рис. 1.9) состоит из следующих 
основных элементов: компрессора 2 с двигателем 3, воздухопро
водов 5, потребителей сж атого воздуха 6 (перфораторы, пнев
модвигатели, эж екторы  и др .). К вспомогательному оборудова
нию компрессорных станций относятся воздушный фильтр 1, 
воздухосборник 4  и охладитель воздуха. Кроме того, имеется 
устройство для охлаж дения воды.



1.3. ОСНОВЫ ТЕОРИИ ТУРБОМАШИН

1.3.1. Кинематика потока в турбомашинах

Основная функция турбомаш ин — преобразование энергии— 
осущ ествляется за  счет прохождения потока текучего через в р а 
щ ающуюся реш етку лопаток рабочего колеса. Отсюда следует, 
что одним из основных факторов, характеризую щ их работу этих 
машин, является структура потока, определяю щ аяся взаимодей
ствием текучего и лопаток рабочего колеса. Существенное зн а 
чение имеют кинематические показатели: значения и направле
ния скоростей, ускорений и формы траектории движения.

Д виж ение жидкости в пределах вращ аю щ егося рабочего 
колеса может рассм атриваться как  сумма двух движений: пере
носного— вращ ение и относительного — перемещение относи
тельно самого рабочего колеса. Обозначив векторы соответ
ствующих скоростей м и ® ,  получим вектор абсолютной скоро
сти v =  u + w.

А нализ кинематики потока в пределах рабочего колеса тур
бомашины можно основывать на построении параллелограм мов 
скоростей.

Чтобы построить параллелограм м ы  скоростей, необходимо 
знать форму и разм еры  рабочего колеса и его отдельных частей 
в пределах проточного тракта (геометрия проточной части р а 
бочего колеса, рис. 1.1 0 ); кроме того, долж ны быть заданы  ус
ловия работы  машины. Все размеры , определяю щ ие проточную 
часть рабочего колеса, долж ны  быть известны, причем вели
чины, относящ иеся к входу лопатки, имеют индекс 1 (см. 
рис. 1.10), к вы ходу— индекс 2. Ш ирина лопаток рабочего ко
леса определяется значениями b i и Ь2. Условия работы  турбо
машины задаю тся двумя парам етрам и — подачей Q и частотой 
вращ ения рабочего колеса п. Н аправление скорости при входе 
на рабочее колесо зависит от условий подвода. В турбомаш инах 
при осевом подводе абсолю тная скорость v x направлена по р а 
диусу, т. е. a i =  90°. В этих условиях среднее значение скорости

»! = -----^— . (1.16)

где Di — диаметр входа в рабочее колесо, м; 'F i C l  — коэффи
циент, учитывающий стеснение потока при входе в канал.

О круж ная скорость на входной кромке и\ зависит от D\ и п :

и (1.17)
60 '  '

И мея два вектора V\ и щ, можно построить параллелограм м 
скоростей и определить W\ (см. рис. 1. 1 0 ).
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Рис. 1.10. Геометрия рабочего колеса и параллелограммы скоростей на вход
ной и выходной кромках рабочего колеса центробежной машины

О круж ная скорость на выходной кромке

Относительную скорость Wi можно определить, если знать ее 
направление. Тогда, как это следует из рис. 1.10,

ш2 = ---------^--------- , (1.19)
nD2b2i|>2 sin Р2

где (Зг — угол наклона лопатки (угол между относительной и 
продолжением окружной скоростями).

Имея два вектора и2 и w 2, можно построить параллелограм м 
и найти вектор v2 и угол аг.

1.3.2. Основное уравнение турбомашин

Д ля вывода основного уравнения турбомаш ин прибегаем 
к некоторым упрощениям. П ринимаем, что работа, соверш аемая 
насосом, происходит . без гидравлических потерь (вязкостью  
жидкости пренебрегаем) и что рабочее колесо насоса имеет бес
конечное число лопаток. В этом случае протекающий в рабочем 
колесе поток можно считать состоящим из элементарных струек, 
форма которых строго соответствует форме межлопаточного к а 
нала, а скорости во всех точках цилиндрических поверхностей

(1.18)
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Рис. 1.11. Схема скоростей движения жидкости иа входе в колесо и на выходе 
из него

определенного радиуса одинаковыми (пренебрегаем силовым 
воздействием лопатки, приводящим к циркуляции скорости во
круг профиля лопатки). С труйная теория дает возможность оп
ределить теоретический напор насоса. Если работу, переданную 
колесом жидкости и равную  Q r = p g H T, определить для 1 кг 
жидкости, то она будет равна теоретическому напору # т, соз
даваем ому колесом.

Д иаграм м а движения частицы жидкости в межлопаточных 
каналах  колеса от начального ее положения при входе в колесо 
до конечного положения при выходе из него представлено гр а
фической зависимостью напора от подачи (рис. 1.11). Н ап р ав
ление относительных скоростей частицы жидкости W\ и w 2 
в этих точках определяется углами pi и рг, соответствующими 
расположению  начального и конечного элементов лопатки на 
входе и выходе.

Уравнение турбомаш ин, позволяю щее определить теоретиче
ский напор, выводится на основании уравнения моментов коли
чества движения, которое для установивш егося потока форму
лируется так: изменение момента количества движения массы 
жидкости, протекающей в 1 с при переходе от одного сечения 
к другому, равно моменту внешних сил, приложенных к потоку 
между этими сечениями. В турбомаш ине внешние силы прикла
дываю тся к потоку под действием лопаток рабочего колеса.

М омент количества движ ения потока на радиусе R x на входе 
в колесо (см. рис. 1. 11 ) M ^ p Q ^ i / i ,  где р — плотность ж идко
сти; QT — теоретическая подача; — абсолю тная скорость по
тока у входа в колесо; 1\ — перпендикуляр, опущенный из цен
тра на t»i.
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М омент количества движ ения потока на радиусе R 2 на вы 
ходе из колеса

Л̂ 2 “  PQt^2/2.

М омент внешних сил

М =  М 2— M 1 =  pQT(w2/2^-w1?1). (1-20)

И з треугольника скоростей 'имеем l2= R 2c o s a 2 и li =  R iC o sa u  
где ai и 02 — углы между абсолютной скоростью v и окружной 
и в точках 1 н 2.

П одставляя найденные значения 12 и 1\ в уравнение (1.20) 
и ум нож ая правую и левую части его на со, имеем

Мю =  pQrio (о2^ 2  cos a 2 ^  о Л  cos otj),

где M a  — N — мощность, затраченная на передачу энергии ж ид
кости,

N  =  М® =  QrHrPg.

П ринимая во внимание, что R 2a 2 — u2 и i?icoi =  «i, получаем 

N  =  QrHrpg =  pQt (m2w2 cos a 2— «!«! cos a x),

где (oi =  co2 — угловая скорость.
Разделив обе части уравнения на QTpg, окончательно полу

чим, что теоретический напор

^  __  Mj Oj  COS ttg —  U jD i COS fltf g j j

S
П оскольку tiposa2 =  v2u, y icosai =  Wiu, где v2u и О щ — проек

ции абсолютной скорости на направление окружной скорости 
колеса, основное уравнение можно переписать в виде

Н т =  ифш ~  UlVlu . ( 1.22 )
е

Основное уравнение турбомаш ин было впервые выведено 
проф. Петербургской академии наук JI. Эйлером в 1754 г. У рав
нение (1.22) широко применяется в теории и расчетах. Основ
ное уравнение может быть получено и другим путем, например, 
из уравнения Бернулли [5].

Основное уравнение для турбомаш ин (1.22) показы вает, что 
напор тем больше, чем больше окруж ная скорость на внешней 
окружности рабочего колеса, пропорциональная диаметру его 
и частоте вращ ения п, и чем больш е проекция абсолютной скоро
сти v2u на окружность, т. е. чем меньше угол а2 и больше угол рг-

Из уравнения (1.21) следует, что теоретический напор тур
бомашин не зависит от физико-химических свойств жидкости и 
числа лопаток колеса г.
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В действительности напор при положительных подачах, соз
даваемый турбомаш иной, меньше теоретического за  счет гид
равлических сопротивлений внутри машины, образования силы 
сопротивления (подъемной силы) при воздействии лопатки р а 
бочего колеса на поток, пренебрежения входными скоростями 
на рабочее колесо и утечек из напорной линии во всасы ваю 
щую. И зложенный вывод формулы (1.21) предполагает число 
лопаток z  бесконечным. Если от этого предлож ения отказаться 
и попытаться учесть дискретность совокупности конечного числа 
лопаток, то вследствие циркуляции относительной скорости 
вокруг лопаток давление и скорость жидкости в канале будут 
распределяться по закону, когда различны е струйки имеют р аз 
личные скорости и давления, т. е. струя в целом при выходе 
будет отклоняться и гидравлический угол ее не совпадать с кон
структивным углом лопаток. Естественно, что при этом уж е 
нельзя вести расчет по одноструйной элементарной теории, так  
как необходимо знать степень отклонения струи, т. е. проекцию 
V2и абсолютной скорости на направление окружной скорости.

Чтобы убедиться в том, что формула JI. Эйлера одинаково 
действительна как для конечного, так  и д ля  бесконечного числа 
лопаток, достаточно рассмотреть уравнение (1.20). И з уравне
ния ( 1.2 0 ) видно, что момент количества движ ения зависит 
только от начального и конечного значений функции vl, но ни
как  не зависит от того, каким путем найдено конечное значение 
этой функции. Иными словами, совершенно безразлично, что 
происходит в колесе турбомаш ины, т. е. является ли течение 
циркуляционным или нециркуляционным или д аж е оно сопро
вож дается трением.

1.3.3. Циркуляция вокруг лопаток турбомашины

Ц иркуляция по внешнему контуру, охватываю щ ему лопатки, 
для конечного числа лопаток (рис. 1. 12 ) определяется форму
лой r a = V2U2 n R 2\ циркуляция по внутреннему контуру, не охва
тываю щ ему лопатки,

r i =  vlu2 nR 1. (1.23)

О пределяя отсю да v iu и v2u и подставляя эти значения 
в уравнение JI. Эйлера, получаем

_ ОгцИа — ° iu u l  _  щ ОгиКг — vtuRi  __ to i p  __ p  \  м  2 4 )
g  ~  g  2я  g  ° 1 ' '

Н аличие внутренней циркуляции Fi предполагает возникно
вение вихревого источника.

Так как  внеш няя и внутренняя циркуляция различные, то 
между этими областями долж ны  находится вихри. Эти затвер 
девшие вихри можно представить в виде лопаток. Набегаю щ ий
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Рис. 1.12. Связь меж ду ра
ботой турбомашииы и отно
сительной циркуляцией

поток в абсолютном движении (по 
теореме Д. Томпсона), образованный 
идеальной жидкостью, долж ен быть 
незавихренным.

Если обозначим циркуляцию  во
круг каж дой лопатки Г в, то по тео
реме К- Гельмгольца внеш няя цирку
ляция будет равна сумме циркуляций 
вокруг отдельных контуров внутри 
данного контура, т. е. Г а = Гг + г Г 8.

В самом деле, если на рис. 1.12 
выбрать контур А В С Д  для циркуля
ции вокруг лопатки таким образом, 
чтобы линии AD  и В С  при повороте
их на шаг одной лопатки совпадали, то линейные интегралы по 
этим линиям будут одинаковы по абсолютному значению и об- 
ратны по знаку, т. е.

Г  АВ — Г ВС — Г  CD'— Г D А — Г  s.
Так как  Г Вс = Г DA, то

Г а в ' Г С„ =  Г,.  (1-25)
У множ ая обе части уравнения (1.25) на z, получаем Г а— 

Г  t = z r s.
П одставляя значение Г а—А  в уравнение (1-24), находим

(1-26)

При z—уоо циркуляция /V*-0, но z /V ^ o J Y ,  есть конечная ве
личина, поэтому в случае бесконечно большого числа лопаток 
будем иметь

Я
2ng

(1.27)

Таким образом, как видно из уравнений (1.26) и (1.27), з а 
дача о передаче энергии текучего в турбомаш ине сводится к н а
хождению циркуляции скорости вокруг лопаток.

1.3.4. Теоретические характеристики турбомашин

Х арактеристиками турбомаш ин называю т графически изо
браженны е следующие зависимости:

H  =  f(Q)\ N B =  F (Q); т] =  F(Q)\
я ст=ф (< 2 ); t]c t= 0 (Q).

Эти зависимости даны  при n = c o n s t, и они являю тся х ар а к 
теристиками при постоянной частоте вращ ения. Н аиболее важ -
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ная характеристика — это зависимость между напором и пода
чей. Воспользуемся уравнением JI. Эйлера для получения тео
ретической характеристики напора

Hr uiРги
g

И з параллелограм м а скоростей (см. рис. 1.10) следует, что

и 2 и — иг— v% г ctg  Рг-
Кроме того согласно уравнению неразрывности для выход

ного сечения рабочего колеса, QT =  nZ)262U2r и
Qtу2г =  Ч* ,

тогда
Ра о“2и — и2-----, чт-

JtU 2̂  2

П одставив последнее вы раж ение в уравнение JI. Эйлера, по
лучим

Нг =  ( щ ----- (1.27,а)
V л  D t bt  )  g

В ыразим окружную  скорость и2 на выходе через диаметр ра-
„ - лбцП
бочего колеса и частоту вращ ения в виде и2=  • ••

П одставив это значение в последнее выражение, получим 
н  _  (яР8к)а п ctg р8 _

Т 3600g 60g&2

Д л я  центробежной машины с заданными геометрическими 
разм ерам и при n = c o n s t

(яР2п)а
3600g

п ctg,pa 
60 gbt

■ С =  const;

■ Е  =  const.

Н а основании последних соотношений получим следующее 
уравнение для  характеристики центробежной машины [2 2 ]:

Hr =  C r-E Q r.  (1.28)

У равнение (1.28) представляет прямую линию, положение 
которой в координатной системе QT— Н т при заданны х значе
ниях п, Z>2 и Ь2 зависит от угла Рг.

При построении характеристики центробежной машины при 
га= const предполагается изменение подачи Q регулированием
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Рис. 1.13. Характеристики турбомашин: 
теоретические при различных углах р2; 
теоретическая и действительная при угле 
р2< я /2

О в

положения вентиля на выходном патрубке машины. Такой про
цесс назы ваю т дросселированием, а сами характеристики — 
дроссельными кривыми.

Независимо от формы рабочей лопатки, определяемой углом 
Рг, теоретический напор при QT= 0  (полное закры вание регули
рующей задвиж ки) будет равен  С и определится однозначно 
диаметром рабочего колеса и частотой вращ ения п (или окруж 
ной скоростью Иг)-

Так как  при р г = я /2  величина c tg  Р г= 0 , то по уравнению
(1.28) теоретический напор H r =  C = u ^ l 2 g —const и теоретиче
ская характеристика турбомаш ины получается в виде прямой, 
параллельной оси абсцисс (рис. 1.13).

Л опатки, отогнутые назад, характеризую тся углом Р г< я /2 ; 
при этом второй член уравнения (1.28) положителен и увеличе
ние Q вызывает снижение теоретического напора. Х арактерис
тика такой машины представится наклонной линией, располо
женной ниж е характеристики машины с Р г= я /2 . Напротив, если 
маш ина имеет лопатки с Р г > я /2  (отогнутые вперед), то второй 
член уравнения (1.28) отрицателен и возрастание подачи вы зы 
вает увеличение напора Н т. Теоретическая характеристика для 
такого случая располагается выше горизонтальной характерис
тики при р2 =  я /2 .

При заданной подаче теоретический напор тем выше, чем 
больше рабочая лопатка отогнута вперед (Р г> яг) (рис. 1.13). 
При получении заданного теоретического напора при одинако
вом диаметре рабочих колес наименьшей частотой вращ ения 
долж но обладать колесо с лопатками, загнутыми вперед, а наи
большим — колесо с лопатками, отогнутыми назад.

1.3.5. Д ействительные характеристики турбомаш ии

Действительный напор отличается от теоретического, вы ра
ж аемого уравнением Л.  Эйлера, на величину потерь напора 
в проточной части машины.

При изменении подачи машины изменяю тся потери напора, 
пропорциональные квадрату  средней скорости потока, во-пер
вых, вследствие непостоянного сопротивления проточной части, 
и, во-вторых, из-за перемены направления скорости на входе
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Рис. 1.14. Д ействительная х арактери 
стика при Р г > я /2  и |52< я /2

в межлопаточные каналы . Последнее обусловливает удар ж и д
кости (газа) о входные кромки лопаток и образование в потоке 
вихревых зон, вследствие чего характеристика действительного 
напора располагается ниже характеристики теоретического н а
пора.

В зависимости от значения угля р2 на выходе машины и кон
структивных особенностей проточной части турбомаш ины дей
ствительная характеристика ее имеет две основные типичные 
формы.

Х арактеристика H 'm = f ( Q ) ,  представленная на рис. 1.14, по
лучена при угле наклона лопатки р2> 90°. Особенность такой 
характеристики — зависимости H '—f(Q )  для данной машины 
в пределах напоров от Я 'х. х до Я тах. М аш ины с характеристи
кой такого типа работаю т неустойчиво.

Другой вид характеристики H m—f( Q ) ,  представленной на 
рис. 1.14, свойствен турбомаш инам с углом наклона лопаток 
Р2<90° при рациональной конструкции проточной части колеса. 
При этом зависимость Hm = f ( Q )  однозначна и работа машины 
может быть устойчивой при любых реж имах, начиная от н а
пора Я х. х.

Д ействительная высота напора Я  будет меньше теоретиче
ской на величину потерь А Я, так  как  мы не имеем тех идеаль
ных условий протекания жидкости в рабочем колесе, о котором 
говорилось выше. Н а рис. 1.13 представлена площ адь распреде
ления потерь (для насоса с направляю щ им аппаратом ); а — 
потери вследствие того, что число лопаток ограничено, Ъ — по
тери на трение в каналах  и с — потери на удар. В результате 
перечисленных потерь зависимость между Я  и Q будет вы ра
ж аться не прямой А В ,  а кривой EDF.

Обычно все указанны е потери учитываю тся гидравлическим 
к. п. д. т)г» тогда действительный напор

u2v2 cos а 2 

g
Д ействительная характеристика мощности машины может 

быть получена из теоретических характеристик путем вычита-
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Рис. 1.15. Теоретическая и действи
тельная характеристики мощностей 
маш ины; характеристика полного 
к. п. д. турбомашины

ния (при данных подачах) ее потерь A N n0T (рис. 1.15) из зн а 
чений теоретической мощности. При этом характер зависимости 
мощности от подачи в основном сохранится — действительная 
мощность машины будет возрастать с увеличением подачи. Тео
ретическая мощность при подаче, равной нулю, такж е равна 
нулю. Д ействительная ж е мощность при Q =  0 (при закрытой 
задвиж ке) равна мощности холостого хода N x. х, затрачиваемой 
па покрытие потерь мощности в этом режиме. Потери мощности 
на холостом ходу обусловлены циркуляционными потоками 
в проточной части машины, дисковым трением о текучее, м еха
ническим трением в сальниковых уплотнениях и подшипниках 
машин.

По действительным характеристикам  напора и мощности вы 
ясняется и значение к. п. д. турбомаш ины. Из уравнения мощ
ности можно получить к. п. д.

GgH  р QgH  

1000W 100(W

где G и Q — соответственно массовая и объемная подача м а
шины; g — ускорение свободного падения; Н  — напор; N  — дей
ствительная мощность машины.

Очевидно, к. п. д. равен нулю при Q =  О и #  =  0, потому что 
при всех реж имах работы машины iVB¥= 0. В пределах между 
Q =  0 и Qmax (см. рис. 1.15) к. п. д. машины достигает макси
мального значения.

Реж им машины, при котором ее к. п. д. достигает макси
мального значения, назы ваю т оптимальным; здесь мощность 
для создания напора и подачи расходуется в машине с наилуч
шим энергетическим эффектом, т. е. наиболее экономично.

2 З а к а з  № 2508



1.4. П О Д О Б И Е  Т У РБО М А Ш И Н  И РА БО ТА  ИХ 
НА В Н ЕШ Н Ю Ю  СЕТЬ

1.4.1. Подобие турбомашин

. Сложный характер движения текучего в рабочих органах 
турбомаш ин приводит к тому, что задача создания современ
ных высокопроизводительных маш ин, отвечаю щих сложному 
комплексу требований, реш ается наряду с расчетно-теоретиче
ской разработкой конструкций их проточной части проведением 
их испытаний в лабораторны х и натурных условиях. При про
ектировании новых турбомаш ин используют такж е опытные 
данные, получаемые в процессе эксплуатации аналогичных м а
шин на действующих установках.

П редварительное определение расчетных парам етров проек
тируемой машины, исследование рабочих режимов на моделях 
и использование полученных результатов для натурных машин 
возможно на основе теории о механическом подобии движения 
реальной жидкости. Главное положение этой теории заклю ча
ется в необходимости выполнения условий геометрического, ки
нематического и динамического подобий.

Геометрическое подобие  в гидромеханике означает подобие 
всех поверхностей, ограничиваю щ их и направляю щ их поток. 
При моделировании турбомаш ин две машины могут быть н а
званы  подобными, если все линейные разм еры  одной из них 
(модель) в одинаковое число раз меньше или больше соответ
ствующих разм еров другой (натура).

М атематически геометрическое подобие сравниваемы х м а
шин определяется постоянством линейного коэффициента по
добия:

Д4е =  £>h^Dm =  b Jb M =  . . . =  const, (1.29)
где D H, bu, Z)H, bH — соответственно диаметры  и ширина ло 
патки колес модельной (м) и натурной (н) машин.

Геометрическое подобие означает такж е постоянство отно
шений любых других разм еров модели и натуры:

b j D a =  b jD „ =  . . . == const. (1.30)
Кинематическое подобие  в общем виде означает, что без

размерные поля скоростей в рассматриваемы х потоках долж ны  
быть одинаковы, т. е. соотношение скоростей всех соответствую
щих частиц жидкости, участвующих в движении, долж ны  быть 
равны между собой, а траектория движения в сравниваемых 
гидравлических системах — геометрически подобны. М атем ати
чески условия кинематического подобия могут быть выражены  
в виде ряда отношений:

=  3 l  =  _ ^ h _ == . . . =  const, (1.31) 
им nMDM
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где v, w, и —  соответственно абсолю тная, относительная и ок
ружная скорости потока; п — частота вращ ения; D — диаметр 
рабочего колеса.

Д ля соблюдения требований кинематического подобия необ
ходимо такж е выдерж ивать постоянным отношение скорости 
протекания жидкости к скорости движения вращ аю щ ихся д ета
лей, т. е.

v j u u =  vnlun =  const. (1-32)

Используя геометрическое подобие, из которого следует, что

v ~  Q/D2 и и ~  nD,

получаем еще одно условие кинематического подобия, представ
ляю щ ее чрезвычайно большой практический интерес при моде- 
лпроиапии насосоп:

Qm -  Qh const, (1.33)
nMDl  n«Dl

где Q — производительность машины.
Д и н а м и ч е с к о е  п о д о б и е  означает пропорциональ

ность сил, действующих в соответствующих точках потока. При 
отнесении к этим силам сил давления, вязкости, тяж ести и 
инерции динамическое подобие в общем виде обусловливает 
равенство чисел Эйлера (Ей),  Рейнольдса (Re),  Ф руда (Fr) и 
Струхаля (S t):

Ей  =  ; Re =  ^ - - ,  F r =  *-■
pv2 gl

S t  =  (1.34)

где p — давление; p — плотность жидкости; v —  скорость по
тока: v — кинематическая вязкость жидкости; I — геометриче
ский размер; g  — ускорение свободного падения; t — время.

Все эти критерии являю тся определяющими лишь тогда, 
когда они выражены  через исходные величины, задаваем ы е 
и начальных и граничных условиях.

В практике моделирования гидравлических машин очень 
большое значение имеет критерий подобия Эйлера

£ „  =  __P_==J ^ ,  (1.35)
ри 2 V2

где Н — напор потока.
Зам еняя скорость потока пропорциональным отношением 

подачи к квадрату диаметра рабочего колеса, получаем

а

Eu =  gH D 4Q 2.
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Следовательно, динамическое подобие может быть записано 
в виде

Q h Q m

Д н Л /Ч . л/Ч const. (1.36)

Уравнение (1.36) устанавливает зависимость между двумя 
основными энергетическими парам етрам и (подача, напор) мо
дельной и натурной машин.

1.4.2. Законы подобия и условия пропорциональности

П ринимаем, что геометрически подобные друг другу рабо
чие колеса однотипных машин диаметрами D M и D H вращ аю тся 
соответственно с частотой пм и я н, создавая при этом напоры 
# м и # н и обеспечивая подачи QM и QH.

Из основного первого члена уравнения турбомаш ин (1.21) 
для условий безударного входа имеем, что при пм и D M напор 
модельной машины

U _ М2м̂ 2мcos ОСгм м 
“ М -----------------------------  Чг. м.»

ё

и при «н и D n соответственно напор натурной машины

т т  ___ М 2НУ 2Н C O S  СС2н „
П  н ---  ----------------------------- Т|г. н,.

ё
Отношение этих напоров

Ня _  Ц2НИ2Н cos и 2н . 'Пг. н 

Я м  ы2м ^ 2м ® 2м ‘Пг. м

Исходя из условий кинематического подобия (1.31), можно счи
тать а 2н=сс2м, ri2H=ri2M, а так ж е отношение скоростей м2 и у2 
пропорциональными отношению произведений nD.

Следовательно, если подобные друг другу рабочие колеса 
машин будут вращ аться с различной частотой, то для созда
ваемых ими напоров можно написать соотношения

=  (1 .3 7 )

К ак известно, подача турбомаш ины изменяется пропорцио
нально ’изменению площ ади выходного сечения рабочего колеса 
и радиальной составляю щ ей абсолютной скорости на выходе 
модельной машины.

Q м == sin ос̂ м'По. и-
ЗА



Д ля натурной машины
Qh == uD itibzH V zii S in  ССднПо. hi

г до b2 и—-ш ирина лопатки на выходе рабочего колеса; г|0. н — 
объемный к. п. д. машины.

Отношение этих подач:
Qh _  ЯР2Н̂ 2н 2̂Н sin Игн'По. н 
Qm J ^ 2M̂2M®2M sin <Х2мЦо. м

Поскольку рабочие колеса рассматриваемы х турбомаш ин 
геометрически подобны, т. е.

b^Jb

н общем случае с учетом кинематического подобия

ГУ —  ГУ • Р а н  —  “ г н  ___ п я Р «  .  „  _  „“■и ■ - (*М| ----- —-----1— ~~~ , Чо. н — Чо. м
^2М U2M ПМ̂М

можно написать соотношение

Qh
—  ( — Y- ( I - 3 8 )
Ям V Оы )

Мощность турбомаш ины изменяется пропорционально про- 
пмнодению Q H -ц, подставляя вместо Q и Н  соответствующие ве
личины из уравнений (1.37) и (1.38), имеем

( , ' 3 9 )

Уравнения (1.37) — (1.39), полученные на основе подобия турбо- 
мншнн, называю т законами подобия. Эти уравнения даю т воз
можность рассчитать основные параметры  проектируемой м а
шины, геометрически ей подобной, т. е. машину испытывают 
при одной частоте вращ ения, затем ее парам етры  пересчиты- 
пгпот для другой частоты.

В том случае, когда одна и та же машина, перекачиваю щ ая 
одну н ту ж е жидкость (р =  const), испытывается при различ
ных частотах вращ ения п х и щ, уравнения (1.37) — (1.39) зак о 
нов подобия переходят в уравнения условий пропорциональ
ности:

Hi /  fi! у  _Qi_ __ J h _ . N1 _ /  ni у  (140)
H2 v n2 )  Qjj n2 N2 v n2 )

Соотношения (1.40) называю т формулами пропорционально
сти. При расчетах по формулам пропорциональности к. п. д. 
машин, работаю щ их в подобных реж имах, можно принять 
практически одинаковыми,

а?



При строгих расчетах следует иметь в виду некоторое по
вышение к. п. д. при увеличении разм еров вентилятора (н а
соса). Н е следует, однако думать, что пересчет Q, Н  и N  по 
формулам пропорциональности приводит к правильным резуль
татам  независимо от условий, в которых работает центробеж 
ная машина. Работа машины определяется не только ее особен
ностями, ро и парам етрам и подключенной к ней трубопровод
ной системы. Поэтому основные парам етры  Q, Н  и N  машины 
долж ны  определяться с учетом особенностей трубопроводной 
системы.

1.4.3. Безразмерные и универсальные 
характеристики турбомашин

Рассмотренные действительные характеристики являю тся 
размерными или индивидуальными характеристиками, примени
мыми лиш ь к данной машине. О днако существуют приемы изо
браж ения характеристик в таких координатах, что они могут 
использоваться для целой серии подобных машин, такие х ар ак 
теристики назы ваю тся безразмерными. Они строятся в б езраз
мерных координатах, обозначаемых общепринятыми для по
дачи, напора,^давления и мощности буквами, но с черточкой 
сверху: Q, Н, Р, N, г\.

Рассмотрим наиболее распространенный тип безразмерных 
характеристик, применяемых в Ц А ГИ  им. Н. Е. Ж уковского. 
Если имеются две подобные машины, отмечаемые индексами а 
и Ь, то их подача [6 ]

Qa — Q_b =  ^Dib^ib^irbr

где v2r — проекция абсолютной скорости потока на радиус.
Ввиду геометрического и кинематического подобий этих м а

шин можно записать:

- Ц .  =  - ^ = , £  =  const;
D^a ’ )̂гъ

=  m  =  const
U2Q U%b

(для всей серии подобных маш ин).
Поэтому

Qa — nkm D laU 2a и Qb =  nkm D 22bU2b



Следовательно, геометрически подобные машины, находя
щиеся в подобных реж имах работы, характеризую тся соотно
шением

Qa _  Qb -  =  4^  =  const.
nD%„ nD?2a „ n u 2b .. — Uia --- ;—  Û b

Отношение
4

Q
nD?

■=Q
2— Ui

параметр, не имеющий разномерности, a Q — безразм ерная 
иодпча машины, назы ваем ая такж е коэффициентом подачи.

Д ля дойной машины, работаю щ ей при постоянной частоте 
ирицения, параметр Q изменяется пропорционально подаче и 
может быть легко рассчитан.

Воспользуемся уравнением Л. Эйлера для машин, работаю 
щих и подобных режимах,

Я им% а „ и  U2bv2ub . а — -----------  И П Ь= ------------,
8 8 

или с учетом условий кинематического подобия

и  -  т “2а „ и  mUlb .Г» а — И Н ь — у
g ё  

------------------— ■■т =  const.
и2 и2 и22а и2Ь “ 2

.2
Отсюда следует _

H  =  g H /u l

1'дс 77 — параметр, не имеющий размерности и называемый без
размерным полным напором или коэффициентом напора.

Д ля данной машины, работаю щ ей с постоянной частотой 
крещения, параметр Н  пропорционален полному напору.

Аналогичным путем могут быть введены параметры: если 
P " H g p ,  то безразмерное давление (коэффициент давления)

если мощность N —QHpg, то безразм ерная мощность
р«|

(коэффициент мощности)

N : N

4

К. п. д.— безразмерный параметр и поэтому rj =  ri.
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Q
Рис. 1.16. Универсальная характеристика центробежной машины

По аналогии с топографической картой, даю щ ей представ
ление о широте, долготе и высоте располож ения каж дой точки 
на местности, где высота дается горизонталями, т. е. линиями 
постоянной высоты, можно построить топографическую, т. е. 
универсальную, характеристику центробежной машины. Д ля 
этого по осям прямоугольной координатной системы отклады 
вают основные параметры  машины Q и Н  или Q и N B, а к. п. д. 
представляю т в виде линий постоянного к. п. д.

Рассмотрим построение универсальной характеристики 
Q — Н  — N B — т]. Пусть характеристика центробежной машины 
при переменной частоте вращ ения (рис. 1.16) задан а кривыми 
Q - N ,  Q — N B и Q — т]. Проведя горизонтальную  линию, соот
ветствующую значению к. п. д. n '= c o n s t ,  получаем точки пере
сечения 1', 2', 3', . . .  этой линии с характеристиками к. п. д. при 
частоте вращ ения вала п и п%, п3, . . .  Проведем теперь через 
точки 1', 2', 3', . . .  вертикальные линии до пересечения их соот
ветственно с характеристиками N B , N B3, . . . .  Полученные 
точки пересечения будут определять подачу и мощность, при 
которых г)=  г)/ . Поэтому, соединяя точки пересечения у казан 
ных вертикальных линий с характеристиками мощности при 
разны х частотах вращ ения вала плавной линией, получаем изо
линию т ] '= const.
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Подобным образом можно получить изолинии n " = c o n s t,  
i | '"  =  const и т. д. М аксимальный к. п. д. машины определяется 
точкой а  как вершина топографической диаграм м ы  или уни- 
нерсальной характеристики, представляю щ ей собой совокуп
ность линий т] =  const, построенных в системе координат 
Q ~ N B.

Чем большее число кривых Q — Н, Q — N B, Q — п использо
вано для построения универсальной характеристики, тем пол
нее последняя отраж ает рабочие свойства центробежной турбо
машины.

1.4.4. Регулирование подачи турбомашин

Основная задача регулирования м аш и н ы — это регулирова
ние подачи Q (м3/с ), заданной определенным графиком. При 
этом все основные параметры  машины (Я , р, N B и ri) изменя
ются. О днако сеть трубопроводов и потребители влияю т на 
некоторые парам етры  турбомаш ин. Так, например, насосы и 
вентиляторы при заданном графике подачи долж ны  создавать 
переменное давление, определяемое потребителем и гидравличе
скими потерями в системе трубопроводов.

Компрессоры в некоторых случаях работаю т на сеть с пере
менным Q, но долж ны  обеспечивать постоянное давление р  
(пневматический инструмент, перфораторы, пневмодвигатели); 
н других случаях они работаю т с постоянным Q при перемен
ном р.

Таким образом, возможны различные варианты  регулиро
вания подачи турбомашины.

Дроссельное регулирование при п =  const. Пусть центробеж 
ная машина включена в трубопроводную систему.

Представим на граф ике (рис. 1.17) характеристики полного 
напора Н  (энергии), мощности на валу N v и к. п. д. т] центро
бежной машины при постоянной частоте вращ ения п. Н а этот 
же график нанесем полную характеристику трубопроводной 
п т н , в которую включена машина; при этом будем предпола
гать, что регулирующий дроссель открыт полностью.

Установившийся режим работы машины возможен только 
при условии, что энергия, передаваем ая потоку текучего м а
шиной, равна энергии, расходуемой в системе. Т ак как  первая 
п:< них вы раж ается ординатами характеристики H = J (Q )  цен
тробежной машины, а вторая — ординатами характеристик тру
бопровода, то очевидно, что указанное равенство энергий н а
блю дается только в точке а пересечения характеристик. Таким 
образом, точка а определяет режим работы установки, т. е. 
подачу Q, напор Н, мощность на валу N B и к. п. д. машины т] 
при полностью открытом дросселе.
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Рис. J.17. Х арактеристика полного напора, мощности на валу  и к. п. д. цент
робеж ной машины при постоянной частоте вращ ения

В случае прикрывания дросселя на напорной трубе точка а 
передвинется по характеристике машины влево вверх и зай 
мет положение а', определив тем самым новые значения п ар а
метров Q'per, Н'рег, N 'n. р сг  И If]' per-

Д альнейш ее прикрывание дросселя вызывает смещение х а
рактеристики трубопроводной системы еще больше вверх, и 
точка а передвинется, например, в точку а", даю щ ую  новые 
значения <? Прет> Н "per, "П̂ рег И Т. Д.

Следовательно, дроссельное регулирование при п — const 
достигается введением дополнительного гидравлического сопро
тивления в сеть трубопроводов турбомашины.

Поскольку наибольш ая подача достигается при  полностью 
открытом дросселе (точка а ) , дроссельное регулирование при
меняют только с целью уменьшения подачи.

И з графиков, представленных на рис. 1.17, очевидно, что 
дросселирование уменьш ает мощность на валу машины и вм е
сте с тем повыш ает долю энергии, расходуемую  при регулиро
вании до  подачи Q"peг. У дельная энергия, непроизводительно 
затрачиваем ая в дросселе, определяется отрезком ЛН "  орди
наты, а теряем ая при этом мощность

AN „--  pg^Pei-Â Per
lOOOTlpep

Чем более глубоко осущ ествляется процесс регулирования, 
тем более непроизводительны затраты  мощности.

Энергетическая эффективность этого вида регулирования 
турбомаш ин низка, однако из-за чрезвычайной простоты этот 
способ имеет широкое применение.
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При дроссельном регулировании центробежных насосов, по
дающих жидкость, дроссель располагаю т на напорной трубе. 
Если разместить дроссель во всасываю щ ей трубе, то при глу
боком регулировании могут возникнуть разры вы  сплошности 
потока и вследствие этого нарушение нормальной работы 
насоса.

Л заклю чение отметим, что дросселирование как  способ ре
гулирования допустим только в тех случаях, когда потребляе
мая мощность сниж ается с уменьшением подачи. Если ж е 
потребляемая мощность возрастает с уменьшением подачи, 
то дросселирование как  способ регулирования использовать 
Лесс мысленно, поскольку оно вызывает увеличение потреб
ляемой мощности. Характеристики с отрицательной производ
ной свойственны некоторым типам осевых насосов и венти
ляторов.

Регулирование изменением частоты вращения вала машины. 
В тех случаях, когда имеется возможность изменить частоту 
вращ ения вала двигателя, приводящего в движение турбома- 
шииу, целесообразно регулировать подачу изменением частоты 
иращения вала машины.

Пусть центробеж ная маш ина работает при частоте вращ е
ния п 1 — «4, причем п 1< п 2< п 3< п 4. Н анесем в общей коорди
натной системе характеристики этой машины при указанны х 
частотах вращ ения и характеристику трубопроводной сети 
(рис. 1.18). Точки пересечения характеристик H —f ( Q)  машины 
с характеристикой трубопровода Н с, обозначенные на графике 
через а ! — а 4, определяю т реж имы  работы  установки при р аз
личных частотах вращ ения. И з графика видно, что изменением 
чистоты вращ ения п могут быть достигнуты различные подачии ^  m л //№ ' *" *'г'
V p e r i  Q p e r>  Q p e r i  Q p e r  И Н З П О р Ы  Н рег> “ per> “ per>  Н p e r ,  П р И Ч в М
с уиеличением частоты вращ ения подача и напор увеличива
ются, а с уменьшением их — убывают. М ощность на валу Nper 
н к. п. д. riPer могут быть определены из кривых мощности и

Рис. 1.18. График регулиро
вания турбомашины измене
нием частоты вращения 
нала машины
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к. п. д. при указанной частоте вращ ения по имеющимся значе
ниям подачи Qper, Qper. Qper- Н а граф ике это показано для 
частот вращ ения п\ — п±.

В отличие от способа регулирования при n =  const данный 
способ регулирования дает возможность изменять расход в лю 
бом направлении.

Потери энергии, обусловленные гидравлическим сопротив
лением дросселя, здесь отсутствуют, и поэтому данный способ 
экономичнее первого в эксплуатации. Этот метод регулирова
ния широко стал применяться в связи с внедрением в произ
водство тиристорного привода.

М ощные турбомаш ины снабж аю т электродвигателями, до
пускающими плавную или ступенчатую регулировку частоты 
вращ ения.

Применение гидромуфт из-за их высокой стоимости оправ
дывается только в мощных установках при неглубоком регу
лировании. Глубокое регулирование гидромуфтой неэффек
тивно, потому что ее к. п. д. сниж ается пропорционально ча
стоте вращ ения вала насоса (вентилятора).

Регулирование гидромуфтой значительно эффективней дрос
сельного при п =  const.

И з-за высокой стоимости вариаторов и гидромуфт, обеспе
чивающих плавное изменение частоты вращ ения вала машины, 
в некоторых случаях целесообразнее ступенчатое изменение 
частоты вращ ения (специальные электродвигатели и ступенча
тые вариаторы ) с дорегулировкой до требующейся подачи 
дросселированием.

Регулирование поворотными направляю щ им и лопатками на 
входе в рабочее колесо.  Из уравнения Л . Эйлера следует, что 
удельная энергия, передаваем ая потоку жидкости в центробеж 
ной машине, существенно зависит от условий входа на рабочие 
лопатки. Закручивание потока, поступающего в рабочее ко
лесо, влияет на напор и при заданной характеристике трубопро
вода изменяет подачу машины. Отсюда возникает возможность 
регулирования воздействием на входящий в машину поток осо
бого лопаточного направляю щ его аппарата. Последний может 
выполняться в двух основных конструктивно различных вари
а н т а х — осевом и радиальном.

Д л я  эффективного регулирования направляю щ ие аппараты  
следует располагать в непосредственной близости от входа 
в колесо (чем ближе, тем лучш е). Если направляю щ ий ап
парат разм ещ ать на некотором расстоянии от машины, то 
эффективность его может быть низкой из-за быстрого тормо
жения вращ ательного движения, создаваемого направляю 
щим аппаратом на участке трубопровода между ним и м а
шиной.
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Рис. 1.19. Г раф ик регулирова
ния подачи направляю щ им  ап 
п аратом  на входе

Рассмотрим график регулирования подачи направляю щ им 
аппаратом на входе (рис. 1.19). Н а графике нанесены х аракте
ристики напора и мощности при п =  const, соответствующие 
трем различным положениям направляю щ его аппарата на 
входе. Эти кривые обозначены через соответственно Н\, Н 2, Я 3, 
А'вь N  иг и 7V„ 3, При работе центробежной машины на заданную  
систему трубопроводов с характеристикой, показанной на гра
фике рис. 1.19, получаются режимные точки « ь а2 и а3, опреде
ляю щ ие ПО Д ачИ Q h Qper. 2, Qper. з.

М ощности на валу, потребляемые при этом, будут N„. ь 
А/в. per. 2 и 7VB. per. 3. Они определяю тся точками I, I I  и III .  Соеди
нив плавной линией точки /, I I  и III ,  получим линию изменения 
мощности на валу машины при регулировании ее подачи н а
правляю щ им аппаратом на входе. Эта линия леж ит ниже линии 
мощности jVbi, что указы вает на уменьшение потребления энер
гии при регулировании направляю щ им аппаратом на входе по 
сравнению с дроссельным регулированием при п =  const. 
Вообще ж е уменьшение потребляемой мощности при регулиро
вании рассматриваемы м способом определяется здесь ордина
тами вертикально заш трихованной площ ади между линиями 
А'щ и / — I I —III ,  что подтверж дает экономичность данного спо
соба регулирования центробежных машин.

Вопросы  д л я  сам опроверки

!. Что такое удельная элем ен тарная м ассовая р абота  при перемещении 
ж идкости?

2. Что такое удельная элем ен тарная объем ная р абота  при перемещ ении 
ж идкости?

3. Д ай те  определение характеристики внешней сети.
4. Ч то из себя представляет характеристика внешней сети для  водоот

ливной, вентиляторной и пневматической установок?
5. С делайте вы вод форм улы  для  теоретическего напора # т лопастной 

машины.
6. Ч то понимается под теоретической подачей лопастной маш ины Q T?
7. К ак  влияет угол наклона лопаток р2 из рабочего колеса на теорети

ческий напор?
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8. Объясните природу потерь напора в машине. Как они влияют па на
порную характеристику?

9. Как влияют на напорную характеристику машины утечки жидкости?
10. Вычертите индивидуальную характеристику радиальной машины.
11. Приведите выражения и объясните сущность критериев подобия 

лопастных машин.
12. Что понимается под безразмерными характеристиками лопастных 

машин? Приведите зависимости для коэффициентов давления, подачи и мощ 
ности.

13. Что понимается под удельной частотой вращения лопастной ма
шины? Сделайте вывод формулы для ее определения.



2. РУДНИЧНЫ Е НАСОСНЫЕ УСТАНОВКИ

2.1. РУ ДН И Ч Н Ы Е ЛОПАСТНЫ Е НАСОСНЫЕ УСТАНОВКИ

2.1.1. Назначение и определения

Устройство, состоящее из насоса, двигателя, внешней сети, 
соединительной муфты и измерительных приборов, назы вается 
насосной установкой.

Рудничные насосные установки служ ат для откачки воды 
из горных выработок. По назначению  их разделяю т на 
главны е и вспомогательные (участковые) установки. Главны е 
насосные установки предназначены для подачи воды из шахты 
на поверхность, вспомогательные — для подачи воды из 
отдельных участков ш ахты к водосборникам главного водо
отлива.

Н а практике встречается большое число различных схем на
сосных установок с разными типами насосов. О днако гидрав
лическая часть насосной установки, вклю чаю щ ая в себя н а
сосы, подводящий и напорный трубопроводы с арматурой и 
приборами, как  правило, выполняется по одинаковой схеме 
(рис. 2 . 1).

Ж идкость из приемного резервуара 2 под давлением р0 по 
подводящ ему трубопроводу 1 диаметром dBX подводится к н а
сосу 8, который посредством муфты соединен с приводным 
электродвигателем 7. Получив приращ ение энергии в насосе, 
жидкость по напорному трубопроводу 3 диаметром d nаг пода
ется в напорный резервуар 5 с давлением рб. Н а напорном тру
бопроводе установлены запорно-регулирую щ ая задвиж ка 6 и 
суж аю щ ее устройство 4, на котором измеряю т перепад д авле
ния h t. Д ля  защ иты  насоса от обратного тока жидкости при 
случайном отключении двигателя на напорном трубопроводе 
предусматриваю т обратный клапан 9. Приемный резервуар 2 
мож ет располагаться выше насосной Я под оси или ниж е Н вс. 
В первом случае на подводящем трубопроводе перед насосом 
устанавливаю т задвиж ку, во втором на нижнем конце подводя
щей трубы — приемный клапан. В обоих случаях для предот
вращ ения попадания в насос твердых частиц вход в подводя
щий трубопровод закры ваю т сеткой 9.

Д ля измерения давления на нагнетательном трубопроводе 3 
установлен манометр (М) ,  а на всасывающ ем трубопроводе 1 — 
мановакуумметр ( MB) .  Высота нагнетания Н тт — расстояние от
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Рис. 2.1. Схема насосной установки

оси насоса до уровня подачи жидкости ( А — А) ,  геометриче
ская высота (Я гео ) — расстояние от уровня откачиваемой ж ид
кости О — О до уровня подачи жидкости А — А.

2.1.2. Классификация насосов

П ервоначально насосы предназначались для подъема воды. 
В настоящ ее время область их применения настолько широка 
и многообразна, что определение насоса как машины для пере
качки воды было бы односторонним. Помимо водоснабж ения и 
канализации городов, промышленных предприятий и электро
станций насосы применяют для орошения и осушения земель, 
гидроаккумулирования энергии, транспортирования м атериа
лов. Существуют питательные насосы котельных установок, теп
ловых электростанций, судовые насосы, специальные насосы 
для горной, нефтяной, геологоразведочной, химической, бум аж 
ной, пищевой и других отраслей промышленности. Насосы ис
пользуют при производстве строительных работ (намыв зем ля
ных сооружений, водопонижение, откачка воды из котлованов, 
подача бетона и строительных растворов к сооружениям и т. п.), 
при разработке месторождений и транспортировании полезных 
ископаемых гидравлическим способом, при гидроудалении от
ходов производственных предприятий. В качестве рспомога-
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тельных устройств насосы служ ат для обеспечения смазки и 
охлаж дения машин.

Таким образом, насосы один из наиболее распространен
ных видов машин, разнообразных по конструкции, что затруд 
няет их классификацию  по назначению. Б олее логичной пред
ставляется классификация по принципу действия. С этой точки 
зрения насосы могут быть разделены  на основные группы: ди 
намические, объемные, струйные. Особую группу составляю т 
водоподъемники специальных типов.

Динамические насосы, в которых приращ ение энергии про
исходит в результате взаимодействия потока жидкости с вра
щ аю щ имся рабочим органом, подразделяю т на две основные 
группы — лопастные и вихревые.

В лопастных насосах жидкость получает приращ ение энер
гии за счет взаимодействия с вращ аю щ ейся лопаткой рабочего 
колеса. В рабочем колесе происходит приращ ение потенциаль
ной и кинетической энергии жидкости. Кинетическая энергия 
в неподвижных элементах насоса (отвода) превращ ается 
в энергию давления. И з-за отсутствия самовсасы-вания для з а 
пуска в работу лопастных насосов необходимо их заполнение 
перекачиваемой жидкостью.

В вихревых насосах приращ ение энергии перекачиваемой 
жидкости осущ ествляется за счет турбулентного обмена энер
гией потоков — основного в канале насоса и вторичного в р а
бочем колесе.

Л опастные насосы по направлению  потока в рабочем ко
лесе подразделяю т на центробежные (радиальны е и диагональ
ные) и осевые.

В зависимости от соотношения параметров (Q, Н, т]) изме
няется форма проточной полости насоса, в основном, рабочего 
колеса.

Объемные насосы  работаю т по принципу вытеснения ж идко
сти изменяющегося объема. Если этот объем заполнить пере
качиваемой жидкостью, то жидкость будет вытесняться в на
порный трубопровод.

Струйные насосы  работаю т по принципу смешения потока 
перекачиваемой жидкости со струей жидкости, пара или газа, 
обладаю щ ей большим запасом кинетической энергии.

Необходимо отметить, что, несмотря на большие различия 
принципов действия, конструкции насосов всех типов долж ны  
удовлетворять требованиям, к числу которых в первую очередь 
относятся: надежность и долговечность работы; экономичность 
и удобство эксплуатации; регулирование рабочих параметров 
в широких пределах при условии сохранения оптимального 
к. п. д.; минимальные габариты  и масса; простота устройств, 
заклю чаю щ аяся в минимальном числе деталей  и полной их 
взаимозаменяемости; удобство монтаж а-демонтаж а.
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Тип насоса в каж дом конкретном случае выбирается с уче
том его эксплуатационных и конструктивных качеств, наиболее 
полно удовлетворяю щих технологическому назначению рассм ат
риваемой насосной установки.

2.1.3. Схемы устройства и принцип действия 
лопастных насосов

К числу динамических насосов, серийно выпускаемых отече
ственной промышленностью и нашедш их наибольш ее распро
странение при сооружении современных водоотливных устано
вок, систем водоснабж ения и канализации, относятся лопаст
ные (центробежные, осевые) и вихревые насосы. К ак уже 
отмечалось ранее, работа этих насосов основана на общем 
принципе — силовом взаимодействии лопаток рабочего колеса 
с обтекающим их потоком  перекачиваемой жидкости. О днако 
принцип этого взаимодействия у насосов перечисленных типов 
различен, что, естественно, приводит к существенным отличиям 
их конструкций и эксплуатационных показателей.

Центробежные насосы. Основной рабочий орган центробеж 
ного насоса, один из возможных вариантов конструкции кото
рого схематически изображ ен на рис. 2 .2 ,— свободно вращ аю 
щ ееся внутри корпуса колесо 4, насаж енное на вал 5. Рабочее 
колесо состоит из переднего и заднего дисков, отстоящих на 
некотором расстоянии друг от друга. М ежду дисками нахо
дятся лопатки, плавно изогнутые в сторону, противоположную 
направлению  вращ ения колеса. Внутренние поверхности дисков 
и боковые поверхности лопаток образую т так  назы ваемы е меж- 
лопаточные каналы  колеса, которые для нормальной работы 
долж ны  быть заполнены перекачиваемой жидкостью.

При вращ ении колеса на каж ды й объем жидкости, находя
щийся в межлопастном канале, действует центробеж ная сила. 
Под действием этой силы жидкость вы брасы вается из рабочего 
колеса, в результате чего в центре колеса создается разреж е
ние, а в периферийной его части — повышенное давление. Д ля 
обеспечения непрерывного потока жидкости через насос необхо
димо предусмотреть подвод перекачиваемой жидкости к рабо
чему колесу и отвод ее от него.

Ж идкость подводят через отверстие в переднем диске ра
бочего колеса с помощью всасываю щ его патрубка 1 и трубо
провода. Ж идкость по всасываю щ ему трубопроводу перемещ а
ется вследствие разности давлений над свободной поверхностью 
жидкости в приемном бассейне (атмосферное) и в центральной 
области колеса (разреж енное).

Д ля отвода жидкости корпус насоса имеет расш иряю щ ийся 
спиральный канал  6 (в форме улитки), в который и поступает 
жидкость, выбрасы ваемая из рабочего колеса через направляю -
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Рис. 2.2. Центробежный насос

щий аппарат 3. Спиральный канал  (отвод) переходит в корот
кий диффузор, образую щ ий нагнетательный патрубок 2, соеди
няемый обычно с напорным трубопроводом.

В зависимости от требуемых параметров, назначения и ус
ловий работы в настоящ ее время разработано большое число 
разнообразных конструкций центробежных насосов, которые 
можно классифицировать по следующим признакам:

п о  ч и с л у  р а б о ч и х  к о л е с  — одно- и многоступенчатые. 
В многоступенчатых насосах перекачиваемая жидкость прохо
дит последовательно через ряд рабочих колес, насаженных на 
общий вал. С оздаваемый таким насосом напор равен сумме н а
поров, развиваемы х колесом. В зависимости от числа колес 
(ступеней) насосы могут быть двух-, трехступенчатыми и т. д.;

п о  с о з д а в а е м о м у  н а п о р у — на низко- (напор до 
20  м ), средне- (20— 60 м) и высоконапорные (свыше 60 м );

п о  с п о с о б у  п о д в о д а  ж и д к о с т и  к рабочему колесу — 
с одно- и двусторонним подводами, или так  назы ваемы е дву
стороннего входа;

п о  с п о с о б у  о т в о д а  ж и д к о с т и  из рабочего колеса — 
на спиральные и турбинные. В сдиральных насосах перекачи
ваем ая жидкость из рабочего колеса поступает непосредственно 
в спиральный канал  корпуса и затем  либо отводится в напор
ный трубопровод, либо по переточным каналам  поступает к сле
дующим колесам. В турбинных насосах жидкость, преж де чем 
попасть в спиральный отвод, проходит через систему неподвиж
ных лопаток, образую щ их особое устройство, назы ваемое н а
правляю щ им аппаратом;
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п о  к о м п о н о в к е  н а с о с н о г о  а г р е г а т а  (располож е
нию вала) — горизонтальные и вертикальные;

п о  с п о с о б у  с о е д и н е н и я  с д в и г а т е л е м  — на при
водные, соединяемые непосредственно с двигателем с помощью 
муфты, и моноблочные, рабочее колесо которых устанавлива
ется на удлиненном конце вала электродвигателя;

п о  р о д у  п е р е к а ч и в а е м о й  ж и д к о с т и  — на водопро
водные, канализационны е, теплофикационные (для горячей 
воды ), кислотные, грунтовые и др.

Напор одноступенчатых центробежных насосов, серийно вы
пускаемых промышленностью, достигает 120  м, подача — 
540 м3/ч. Серийные многоступенчатые насосы развиваю т напор 
до 2000 м при подаче 1000— 1500 м3/ч. Что касается к. п. д., то 
в зависимости от конструктивного исполнения у крупных одно
ступенчатых насосов он изменяется в пределах 0,75—0,85 и 
у высоконапорных многоступенчатых в пределах 0,62— 0,75. 
П арам етры  центробежных насосов специального изготовления, 
как  одно-, так  и многоступенчатых, могут быть значительно 
выше.

Осевые насосы. Рабочее колесо 1 (рис. 2.3) осевого насоса 
состоит из втулки, на которой закреплены  лопатки, представ
ляю щ ие собой удобообтекаемое изогнутое крыло с закрученной 
передней, набегаю щ ей на поток кромкой.

Если рассматривать идеальную жидкость, движущ ую ся без 
потерь, и считать, что давление на бесконечном расстоянии по
стоянно, то при вызываемом вращением рабочего колеса пере
мещении профиля лопатки в массе жидкости согласно уравн е
нию Бернулли, за счет изменения скорости течения давление 
над профилем долж но повыситься, под профилем снизиться. 
Это создает силовое воздействие лопатки на поток, результи
рую щ ая которого R  может быть разлож ена на две составляю 

щие: силу Y, нормальную к направлению  н а
бегающего потока, которую назы ваю т подъ
емной силой, и силу X,  направленную  по 

\  потоку и называемую  лобовым сопротивле- 
\  нием.

П одъем ная сила, отнесенная к единице 
4 длины лопатки, определяется формулой, ко

торая представляет частный случай общей 
3 теоремы Н. Е. Ж уковского о подъемной силе, 

действующей на тело произвольной формы, 
2 м2 
'  Y  — Су pi —~  ,

где Су — коэффициент, зависящ ий от формы

Рис. 2.3. Осевой насос
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lie. 2.4. Вихревой иасос

фофиля и угла атаки а<х>; р — плотность среды; I — длина 
сорды профиля лопатки; ю<х> — относительная скорость набега- 
пIя невозмущенного потока.

! Рабочее колесо насоса вращ ается в трубчатой кам ере 2, 
в результате чего основная масса потока в пределах колеса 
движется через направляю щ ий аппарат 3 в отвод 4 в осевом 
направлении, отсюда и название насоса — осевой.
, Осевые насосы выпускаю тся двух модификаций — с жестко 
закрепленными на втулке лопаткам и рабочего колеса и с пово
ротными.

Изменение в определенных пределах угла установки лопаток 
рабочего колеса позволяет поддерж ивать высокий к. п. д. на- 
t ’oca в широком диапазоне изменения его рабочих параметров.

Вихревые насосы. Рабочее колесо 1 (рис. 2.4) вихревого 
насоса с внутренним D x и внешним D 2 диаметрами представ
ляет собой плоский диск с короткими радиальны ми прямоли
нейными лопаткам и 7 шириной Ь2, расположенными по пери
ф ерии колеса. В корпусе предусмотрена кольцевая полость, 
» которую и входят лопатки колеса. Внутренний уплотняющий 
(выступ 4 плотно примыкает к наружным торцам и боковым 
поверхностям лопаток и разделяет всасывающ ий 5 и напорный 
3 патрубки, соединенные с кольцевой полостью.

При вращ ении колеса жидкость увлекается лопаткам и и од
новременно под воздействием центробежной силы закручива
ется. Таким образом, в кольцевой полости 2  работаю щ его н а
соса образуется своеобразное парное кольцевое вихревое дви
жение, отсюда и название н асо с а— вихревой. Отличительная 
особенность вихревого насоса заклю чается в том, что одна и та
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ж е частица жидкости, двигаясь по винтовой траектории, на у 
сгке от входа в кольцевую полость до выхода из нее m ho i 
кратно попадает в межлопаточное пространство 6 колеса, i 
каж дый раз получает дополнительное приращение энерг 
а следовательно, и напора. В результате этого вихревой на< 
в состоянии развить напор в 2—4 раза  больший, чем цент 
бежный насос, при одном и том ж е диаметре колеса, т. е. л 
одной и той же окружной скорости. Это, в свою очередь, зна 
тельно уменьш ает габариты  и массу вихревых насосов, в ср 
нении с центробежными.

Недостатки вихревых насосов: сравнительно невысо 
к. п. д. (0,25—0,5) и быстрый износ их деталей при работе 
жидкостях, содерж ащ их твердые частицы. Серийно в ы п у а  
мые вихревые насосы имеют подачу от 1 до 40 м3/ч и напор 
15 до 90 м.

2.1.4. Основные параметры насосов

Работа насоса и насосной установки характеризуется п 
метрами, наиболее важ ны е из которых приведены ниж е*, 
обходимые обозначения параметров приведены на рис. 2 . 1.

Подача. Р азличаю т объемную и массовую подачу нас<
О бъемная Q (массовая G) подача — это объем (мае 

жидкости, подаваемой насосом через напорный патрубок в с 
пицу времени. При этом не учитываю тся утечки жидкости 
торые возможны в насосе через уплотнения и разгрузочные } 
ройства. Сумма подачи и внутренних протечек назы вается у 
альной подачей насоса.

О бъемная подача измеряется обычно в м3/с; м3/ч; л/с; л/м 
массовая — в кг/с; кг/ч; т/ч.

П одача измеряется расходомерным устройством, уста! 
ленным на напорном трубопроводе.

О бъем ная и массовая подачи находятся в соотношении:
G =  pQ, где р — плотность жидкости, кг/м3.
В отдельных случаях выделяю т подачи: н ом иналу  

Qhom — по техническому паспорту насоса; оптимальную  Q0a 
в реж им е максимального к. п. д. насоса; минимальную Qmi 
минимально допустимую по условиям эксплуатации; ма! 
мальную Qmax — максимально допустимую по условиям  ̂
ллуатации.

Д ля  эксплуатации представляет интерес отклонение 
дачи — разность подач — действительной и заданной или д 
ного давления.

* Термины и определения взяты по ГОСТ 17398— 72. Н аряду со с 
дартизованными приведены также термины и единицы величии, часто 
пользуемые в практике.
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Д а влени е  (или  вакуум ) — величина, определяемая зависи
мостью

О О

Р =  / V — р «  +  Р - к"2 - -  4 -  P g ( Z k - Z h ) ,  (2 .1 )

где р к и Рп — абсолютные давления соответственно на входе и 
! выходе из насоса, П а; ик и ин — скорости движения жидкости 
соответственно на входе и выходе из насоса, м/с; Z K и ZH (см. 
рис. 2 . 1) — высоты точек зам ера давления, отсчитанные от про
извольной горизонтальной плоскости сравнения (плоскость 
0  - 0  на рис. 2 .1), м.

Д авление на входе в насос измеряется вакуумметром M B  
(см. рис. 2.1), на вы ходе— манометром М.

Удельная работа — работа, подводимая к насосу для пере
мещения единицы массы жидкой среды (ГОСТ 17398— 72). 
В соответствии с этим определением удельная работа насоса — 
работа, соверш аемая валом насоса, эквивалентная энергии, по
лучаемой им от двигателя. Она расходуется на увеличение 
•жергии жидкости, ее перемещение, покрытие потерь внутри н а
соса.

У казанный ГОСТ выделяет понятие полезной удельной р а 
боты Ln =  p/p, где р  — давление насоса, Па.

Очевидно, полезная удельная работа отличается от удель
ной работы на величину потерь энергии внутри насоса.

В практике широко используют понятие н а п о р а  насоса, 
как величины, определяемой выражением H = p / ( p g )  —р/у.

'' Ясно, что напор есть эквивалентная давлению  насоса вы
сота столба жидкости, подаваемой насосом. С учетом вы раж е
ния (2 .1) получаем

Я : Рк РЯ
рg

•(Z K- Z „)-
2g

(2.1,а)

Если, к примеру, в процессе работы  изменится температура 
перекачиваемой жидкости, то напор останется неизменным, 
а показания манометра (давление насоса) изменятся.

Н апор насоса представляет собой сумму разностей удельных 
(отнесенных к единице массы) энергий перекачиваемой ж идко
сти (на выходе и входе в насос): давления (рк — pH) / ( pg) ,  ста
тической Z K—ZH и кинетической (t»K2— vH2)! (2g) .

В отдельных случаях выделяю т напор: н о м и н а л ь н ы й  
Япом — по техническому паспорту; о п т и м а л ь н ы й  Я опт — при 
максимальном к. п. д. насоса; п р и  н у л е в о й  п о д а ч е  Яо — 
напор при Q = 0 .

Д ля эксплуатации представляет интерес отклонение н а
пора — разность фактического напора и заданного для данной 
подачи.
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Обычно величины (ZK —  Z n) и ( vK2—  uH2) /(2 g )  пренебре
жимо малы по сравнению с энергией давлений. Поэтому напор 
насоса ориентировочно можно оценивать по показаниям мано
метра и вакуумметра на выходе и входе насоса:

Кавитационный запас. Д ля обеспечения работы насоса без 
кавитации на входе в насос необходим избыток напора сверх 
напора H=pt j / ( pg) ,  определяемого давлением насыщенного 
пара при температуре жидкости, перемещаемой насосом. Этот 
избыток напора носит название кавитационного зап аса и опре
деляется зависимостью

где р„ — давление насыщенного пара.
Кавитационный запас, обеспечивающий работу насоса без 

изменения основных его параметров, назы вается допустимым 
кавитационным запасом А/гДоп-

Характерной величиной, определяю щ ей работу насоса на 
стороне всасывания, я в л я е т с я  в а к у у м м е т р и ч е с к а я

в ы с о т а  в с а с ы в а н и я  Н в = ------------------------------- ,
Р£

где р о — давление окруж аю щ ей среды (абсолютное давление 
атм осф еры ).

В акуумметрическая высота всасывания, при которой обеспе
чивается работа насоса без изменения основных параметров, 
назы вается д о п у с т и м о й  в а к у у м м е т р и ч е с к о й  в ы с о 
т о й  в с а с ы в а н и я  Я доп. в-

Величина Я в связана с геометрической высотой всасывания 
Я вс (см. рис. 2.1), которая представляет собой разность уровня 
жидкости в приемном резервуаре и центра тяж ести входного 
сечения в рабочее колесо насоса. Если уровень жидкости в при
емном резервуаре располагается выше центра тяж ести указан 
ного сечения, то величина Я под назы вается п о д п о р о м  (отри
цательная геометрическая высота всасы вания).

В заклю чение отметим, что кавитационный зап ас в значи
тельной мере зависит от частоты вращ ения п, подачи Q и 
формы проточной части насоса.

Мощность. П олезная мощность насоса — мощность, сооб
щ аемая насосом подаваемой жидкой среде,

Р к — Рп

о

A h = ------------ -
Р 8

Р а +  Р ------- Рп

N„ =  Qp 
или N,i =  QML n =  QLnPi

(2.2)
(2,3)
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где Q — объемная подача насоса, м:7 с; р — давление насоса, 
П а; Qм — массовая подача насоса, кг/с; Ьп — полезная удель
ная работа насоса, Д ж /кг; N n — полезная мощность насоса, Вт.

С учетом известных связей между р и L a и напором Н  н а
соса формулы (2.2) и (2.3) приводятся к формуле общего вида

N n =  pQgtf/1000,

где р — плотность жидкости, кг/м3.
М ощность N  —  мощность, потребляемая насосом (подводи

мая на вал насоса от двигателя). Очевидно, N > N n на вели
чину потерь мощности в насосе.

Коэффициентом полезного действия насоса назы ваю т отно
шение полезной мощности к мощности насоса: v\ = Nnf N или

pQgH . (2.4)
ц . 1000т]

В практике различаю т характерны е значения мощностей: 
номинальную (паспортную) Л̂ НОм — мощность насоса при QHom, 
Н ком и «ном; оптимальную А^пт— в режиме насоса с макси
мальным к. п. д.; при нулевой подаче N 0 — в режиме с Q =  0.

М ощность насосного агрегата N &— мощность, потребляемая 
агрегатом (в случае электрического привода насоса N а — элек
трическая мощность на заж им ах электродвигателя).

М ощность насосного агрегата больше мощности насоса на 
величину потерь мощности в двигателе и передаче.

Коэффициент полезного действия насоса представляю т как 
произведение трех коэффициентов, характеризую щ их отдель
ные виды потерь энергии в насосе, r] =  rirrio6riMex, где г)г — гид
равлический к. п. д. насоса — отношение полезной мощности 
к сумме мощностей — полезной и затрачиваемой на преодоле
ние гидравлических сопротивлений в насосе (обычно г)г= 0 ,90ч- 
-4-0,96); т]0б — объемный к. п. д. насоса — отношение полезной 
мощности к сумме мощностей — полезной и теряемой вслед
ствие внутренних протечек через зазоры  и концевые уплотне
ния насоса (в нормальных конструкциях центробежных насосов 
Tlo6 =  0,96-v-0,98); г)мех — механический к. п. д., характеризую 
щий потери энергии от механического трения в подшипниках 
и уплотнениях насоса и от трения нерабочих поверхностей ко
лес о жидкость (в зависимости от конструкции насоса г)мех= 
=  0,84 н- 0,94).

Гидравлические потери в насосе на всем участке движения 
перекачиваемой жидкости от входа в насос до выхода из него 
склады ваю тся из потерь — на трение жидкости о направляю 
щие ее поверхности и вихревых. П ервые потери зависят от ш е
роховатости стенок и размеров проточной части и пропорцио
нальны квадрату средней скорости течения.
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Возникновение вихревых потерь зависит от многих ф акто
ров. Больш ие потери возникают при резком повороте потока и 
внезапном расш ирении сечения, так  назы ваемы е потери на удар 
при отрыве потока от входных кромок лопаток колеса на ре
ж имах работы насоса, отличаю щ ихся от расчетного.

Если воспользоваться формулой (2.4) и определением гид
равлического к. п. д., то

т]г — — = ------ в ------ --- — (2. 5)
N рg(ff +  WQ H +  hT

где N — сумма мощностей — полезной и затрачиваем ой на пре
одоление гидравлических сопротивлений в насосе, кВт; N n — 
полезная мощность, кВт; hF — потери напора за  счет гидравли
ческих сопротивлений в насосе, м.

Объемные потери обусловлены внутренним перетеканием 
жидкости через зазоры  меж ду вращ аю щ имися рабочим коле
сом и неподвижными деталями корпуса насоса из области вы
сокого давления в область низкого давления. Н апример, в цен
тробежном насосе (см. рис. 2 .2 ) часть жидкости из спираль
ного отвода в обход рабочего колеса может перетечь обратно 
во всасываю щ ий патрубок; в этом случае она не поступит в н а
порный трубопровод, хотя на нее и была уж е затрачена энер
гия. То ж е самое происходит и при протекании жидкости через 
кольцевую щ ель между внутренней поверхностью камеры  и тор
цами лопастей рабочего колеса у осевых насосов (см. рис. 2.3).

Если подаваем ая насосом в напорный трубопровод подача 
составляет Q, а перетекаемая через зазоры  AQ, то фактическая 
подача рабочего колеса составит Q +  AQ; объемный к. п. д. н а
соса характеризуется отношением

Цоб== (Q +  Л£?) *

М еханические потери вызываю тся трением, связанным с вр а
щением вала и рабочего колеса насоса. К  ним относятся по
те р и — в подшипниках, сальниках и возникаю щ ие в результате 
трения вращ аю щ ихся внешних частей о жидкость.

М еханический к. п. д. т]„ех=  N ^ мех , где N  —  N Kex — гид-
N

равлическая мощность, т. е. мощность, передаваем ая рабочим 
колесом насоса потоку жидкости; N Kex — механические потери 
мощности.

Зн ая  состав всех потерь, можно с их учетом определить 
мощность насоса N  и его к. п. д. г).

На основании анализа потерь энергии в насосе получим:

N  ~  N mx  =  p g(Q  +  AQ) (Я  +  Л,).
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С учетом формулы (2.5) имеем

Я __________Q N -  ЛГмех
( Я + А г) (Р +  AQ) N

т. е. к. п. д. насоса представляет собой произведение объем
ного, гидравлического и механического коэффициентов полез
ного действия.

Д ля оценки насосного агрегата в целом служит к. п. д. агре
гата (насосной установки г |а ,  вычисляемый как отношение по
лезной мощности насоса к мощности агрегата.

Коэффициент полезного действия агрегата отражает все по
тери энергии в насосе, двигателе и передаче, и поэтому г)а<г).

Мощность приводного двигателя выбирается на основании 
формулы (2.4), но с учетом возможного отклонения режима 
работы насоса от его номинального (паспортного) режима. 
Чтобы не перегружать двигатель при любых режимах, его мощ
ность выбирают с запасом N SB =  kN, где &= 1,1-=-1,25 (запас тем 
больше, чем меньше N).

Коэффициент быстроходности. Сравнительной характеристи
кой лопастных насосов считают коэффициент быстроходности. 
Он характеризует конструктивные особенности серии подобных 
насосов и делает возможным подбор насосов для работы в за 
данных условиях с учетом соотношения подобия. Коэффициен
том быстроходности rjs называется частота вращения такого на
соса, который, развивая напор в 1 м, затрачивает мощность 
0,736 кВт.

Аналитическое выражение коэффициента быстроходности 
можно определить, воспользовавшись уравнениями закона по
добия (1.37) и (1.39) для однотипных насосов с рабочими ко
лесами различных диаметров, работающих с переменной ча
стотой вращения. Применив эти формулы к данному насосу и 
геометрически подобному ему с рабочим колесом диаметром 
D s и частотой вращения ns, получим

Исключив из этих выражений D s/D  и заменив N —QHpg,  
найдем

При заданной частоте вращения п коэффициент быстроход
ности t)s увеличивается с ростом подачи и уменьшением на
пора Й,
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Коэффициент быстроходности при определенных условиях 
служит критерием гидродинамического подобия. Лопастные на
сосы можно классифицировать по коэффициенту быстроход
ности.

2.1.5. Графические характеристики насосов

Зависимости между основными параметрами насосов для 
различных режимов работы принято представлять в графиче
ской форме — в виде характеристики.

Характеристикой насоса  называют графические зависимо
сти основных его параметров от давления для объемных насо
сов и от подачи для динамических насосов при постоянных зна
чениях частоты вращения ротора, вязкости и плотности жидко
сти на входе в насос.

В лопастных насосах при постоянных частоте вращения, 
размерах рабочих органов, вязкости и плотности жидкости су
ществует определенная зависимость параметров от подачи Q 
(рис. 2.5). Кривая H = f ( Q ) ,  называемая напорной характери
стикой, имеет особое значение при эксплуатации насосов. Ха
рактеристику насоса обычно получают экспериментально. Кри
вые H ( Q ) ,  N ( Q )  и ri(Q) характеризуют энергетические каче
ства насоса. Кривая дает представление о всасывающей 
способности насоса.

По характеристике выделяют режимы: оптимальный — ре
жим работы насоса при наибольшем значении к. п. д.; номи
нальный— режим, обеспечивающий заданные технические па
раметры насоса. Номинальный режим должен находиться в ра
бочей части характеристики.

Р а б о ч а я  ч а с т ь  х а р а к т е р и с т и к и  — зона характери
стики насоса, в пределах которой рекомендуется длительная 
его эксплуатация (на рис. 2.5 от Я опт до Яном). Рабочая часть 
характеристики определяется допустимым значением снижения 
к. п. д. (на 2—3% максимального его значения).

Форма характеристики насоса зависит от конфигурации 
проточной части насоса, соотношения кинематических парамет
ров потока в проточной части, вязкости жидкости и т. п. Вся
кое искусственное изменение формы характеристики воздейст
вием на проточную часть связано со снижением к. п. д. на
соса.

Напорная  характеристика H ( Q )  в общем случае представ
ляет собой кривую, показывающую снижение напора при уве
личении подачи. Степень снижения напора характеризуется 
к р у т и з н о й  напорной характеристики, которая определяется 
выражением Я тах — # о п т / # о п т .  Для центробежных насосов 
крутизна напорной характеристики находится .в пределах 
0,1—0,25.
G0



Рис. 2.5. Характеристика лопаст
ного насоса N,

ч

Различают два вида напорной характеристики — стабиль
ную и лабильную.

При с т а б и л ь н о й  характеристике напор непрерывно сни
жается от его значения при Q =  0 во всем диапазоне подач. 
В этом случае каждому значению напора соответствует един
ственное значение подачи.

При л а б и л ь н о й  характеристике (см. рис. 2.5) лишь на 
определенной части кривой напор уменьшается с увеличением 
подачи. Точка максимума Я тах делит напорную характери
стику на две ветви — западающую (Q < Q H. шах) и ниспадаю
щую ( Q > Q h. шах). Зона западания характеризуется отноше
нием Qh max/QonTi ^ глубина (степень) западания — отношением 
Н т&ж/Н0. При лабильной характеристике одному значению на
пора в диапазоне от Н0 до Я тах соответствуют два значения 
подачи.

Форма характеристики мощности N  (Q)  также зависит от 
типа насоса. Для центробежных насосов с увеличением подачи 
мощность постоянно возрастает от N 0 до (0,4—0,6)Л^ОПТ. В осе
вых насосах максимум мощности имеет место при нулевой по
даче Q =  0, а затем она уменьшается с увеличением Q. Поэтому 
во избежание перегрузки электродвигателя центробежные на
сосы следует пускать в работу при закрытой задвижке на на
порном трубопроводе, а осевые — при открытой.

Характеристика ri(Q) имеет максимум в оптимальном ре
жиме, для центробежных насосов она имеет более пологую 
форму (широкий диапазон рабочей части характеристики).

Характеристика д о п у с т и м о й  в а к у у м м е т р и ч е с к о й  
в ы с о т ы  всасывания представляет собой непрерывно падаю
щую кривую.

Безразмерные характеристики имеют лопастные насосы, они 
бывают относительными, которые удобны при сравнении насо
сов разных конструкций, получаются они при отнесении теку
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щих значений характеристики к параметрам оптимального ре
жима Q =  Q/QonT; Н = Н / Н 0ПТ; N  — N / N out', “п =  tj/т|°пт•

Обычно для серии подобных насосов дается одна безраз
мерная характеристика. Безразмерные коэффициенты подачи ср, 
напора яр, мощности ц определяются соотношениями

ф = -----5— ; я|5 =  -2̂ ;  ц =  Ч*р, (2.7)
jiD262m2 и2

где D 2 — наружный диаметр рабочего колеса, м; Ь2 — ширина 
рабочего колеса на выходе, м; и2 ~  окружная скорость на вы
ходе рабочего колеса, м/с.

К а в и т а ц и о н н ы м и  х а р а к т е р и с т и к а м и  оценива
ется всасывающая способность динамических насосов. Такие 
характеристики представляют собой графические зависимости 
основных параметров Я  и JV от кавитационного запаса при по
стоянных значениях частоты вращения вала насоса, подачи на
соса, вязкости и плотности жидкости.

2.1.6. Аналитические характеристики насосов

В процессе проектирования водоотливных установок выби
рается тип насосов для обеспечения расчетного режима их ра
боты.

Для оценки работы насосов используют аналитические ха
рактеристики, которые взаимоувязывают основные параметры. 
Эти зависимости по сравнению с графоаналитическими мето
дами позволяют более точно определять подачу, напор, мощ
ность и к. п. д. насоса и прогнозировать режимы работы водо
отливных установок с помощью ЭВМ.

Рабочие характеристики насосов можно принять как от
резки прямых или параболических кривых в зависимости от 
свойств характеристик, выходящих за пределы рабочих зон на
сосов. Это обстоятельство позволяет представить аналитические 
выражения характеристик насосов H  =  f { Q ) ,  N = f ( Q )  и ri =  f(Q) 
в виде полных квадратичных трехчленов и квадратичной функ
ции [9]:

Н  =  Н 0 +  <iiQ— a2Qa; (2.8)
N ^ N o  +  byQ+btQ*-, (2.9)

Л =  Qci Л" C2Q2; (2.10)

где а ь а2, Ьи Ь2, с i и с2 — опытные коэффициенты для каждого 
типа насосов.

Указанные зависимости справедливы в пределах, когда ха
рактеристики насосов могут быть приняты за прямую или ква
дратичную функцию; для каждого насоса эти зависимости



Г  Начало J
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^  В вод количества граф иков, В -  ко эф ф ициентов д л  я ~ к а ж д о г о ^ х ^ и х  ^
______________________ ▼______________________

\  В вод начального, конечного значения, шага изменения д л я  параметра, о тк ла д ы в а е м о го /  
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▼ ____________
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▼
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|

___ .... ▼
Ф орм ирование вы водим ы х точек в сим вольном  массиве с координатам и
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lx  =  Р -  int [ — -------- ------------------------- ] ly =  Р -  int [ -
Dy

Вы вод полученного граф ика на устро й ство  вы вода с оц иф ровкой оеей ^
▼

^  Конец ^

Рис. 2.6. Блок-схема для построения графической и аналитической зависи
мостей по данным экспериментальных исследований



с применением формул линейной корреляции приобретают 
вполне определенные аналитические выражения. При этом эм
пирическая зависимость считается достоверной, если критерий 
достоверности 6 > 3  при числе точек « i< 50 .

Критерий достоверности
b =  (2 . 11)

где г  — коэффициент корреляции; п \ —-число опытных точек.
Проф. В. М .,П опов рассмотрел пример вычисления посто

янных коэффициентов в уравнениях (2.8) и (2.10) для насосов 
участкового водоотлива.

Приняты значения: Qj =  12 кг/с; Я; =  38,6 м; jVi =  7,7 к В т ; 
<2г =  25 кг/с; Я 2 =  34,6 м; 7^2= 10,9 кВт; <3з =  33,3 кг/с; Я 3 =  28 м;
1V3=  12,4 кВт.

Подставляя эти значения в уравнение (2.8), получаем:

38.6 = Я 0 +  12ах— 144а2;
34.6 =  Я 0 +  25а!— 625а2;
28,0 =  я 0 +  33,3й1— 1109а,. (2.12)

Решая уравнение (2.12), получаем значения Я 0 и коэффи
циентов щ  и Яг- Аналитическая характеристика насоса по опре
делению напора имеет следующий вид:

Я  =  35,3 +  0,55(2^-0,023(22. (2.13)

Д ля определения аналитической характеристики мощности 
насоса подставим значения Q и N  в уравнение (2.9) и, решая 
его, определяем значения Л̂о и коэффициентов bi и Ь2; окон
чательно формула мощности имеет следующий вид

JV =  3,8 +  0,36Q +  0,003Q2. (2.14)

Метод аналитических характеристик можно принять для оп
ределения затрат электроэнергии, расходуемой на подъем 1 кг 
воды,

Я уд =  —  =  а^ . (2.15)
■П Q (ci +  саQ)

Аналитические зависимости рудничных центробежных насо
сов приведены в табл. 2.1. Расчеты показывают, что погреш
ность при оценке совпадения опытных данных и расчетных ха
рактеристик не превышает 2,5—3 % [9].

П р о гр а м м а  GRAF  предназначена для построения графиче
ской и аналитической зависимостей по данным эксперименталь
ных исследований. Результат работы программы (график) мо
жет быть выведен на дисплей, в файл, на алфавитно-цифровое 
построчно печатающее устройство (рис. 2.6).
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Число одновременно выводимых 
кривых и размеры графика прин
ципиально не ограничены, опреде
ляются лишь возможностями кон
кретной вычислительной установки.

Программа реализована на 
языке Бейсик (языковый процес
сор-интерпретатор) для ОС RT-11 и 
ее версий (0С Д В К , РАФОС, 
ФОДОС и др.). Не составляет труда 
ее перевод на ФОРТРАН и П ас
каль, поддерживаемые системой, 
а также на указанные языки дру
гих систем.

Исходная информация для по
строения графиков — значения аргу
мента, откладываемого по оси х, и 
соответствующие им значения функ
ций. Эти данные могут вводиться 
в программу в чистом виде (в виде 
соответствующих массивов значе
ний) или определяться в программе. 
Последнее возможно, если известно 
аналитическое выражение для функ
ции, например, как было реализо
вано в нашем случае, в виде поли
нома третьей степени вида у  =  Ь0+  
+  b 1x + b zx2 +  b3x3.

Здесь нужно ввести значения ко
эффициентов Ь0—63, а также на
чальное, конечное значения и шаг 
приращения для х. Преимущество 
данного способа определения функ
ций— возможность изменения числа 
выводимых на печать точек гра
фика функции, что важно при из
менении масштаба графика. При 
вводе же чистых значений коэффи
циентов и шага приращения для х  
ограничены разрешающей способ
ностью устройства вывода. Аналити
ческое выражение функции может 
быть получено обработкой точек 
методом наименьших квадратов.

Другая вводимая информация — 
размер графика в позициях по
строчной печати (выводимое поле).
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По введенным значениям параметра х определяется число 
точек на графике одной функции:

К х =  int Г  ^-ь-0‘1е1<н ; *н„ачЛ +  s
\  ^шаг )

По введенным или вычисленным значениям параметров X,  У 
определяется размах значений по осям X  и Y:

Dx— ^ m a x  ^ m ln !

Dy — ^ m a  х

где Хщах, Хт1п, Ушах, Утш —  соответственно максимальные И МИ- 

нимальные элементы в массивах значений X  и У.
Создается символьный массив с размерностью, равной числу 

позиций выводимого поля по осям У и X, первоначальное зна
чение каждого элемента которого — пробел. Затем, заменяя со
ответствующие его элементы на символы «—» и «I», мы создаем 
координатную сетку. Точки графиков могут быть обозначены 
символами « +  »; «>(<»; «Ф» и др.

Д ля каждой точки исходной функции с координатами X  и 
Y находят соответствующую ей точку внутри символьного мас
сива с координатами 1У, 1Х. Элементу символьного массива с ко
ординатами 1У, 1Х присваивают новое значение « +  »; «>(<» и др. 
Координаты 1Х и 1У находят по правилу

; , - P , - i n t [  J .  

-  p . — int [ (1, ~  ¥т,£ (Pl ~  0 ] .

Здесь Р 1 и Рг — размеры выводимого поля (в позициях пе
чати) по осям У и X.

Сформированный таким образом массив представляет гото
вый к выводу график функций. При выводе он оцифровыва
ется. Соединив по лекалу выведенные на печать точки, можно 
получить непрерывный график кривой.

2.1.7. Кавитация в лопастных насосах.
Предельно допустимая высота всасывания

При засасывании насосом жидкости из колодца давление 
во всасывающем трубопроводе по мере продвижения жидкости 
в насос падает и при входе ее в колесо может стать меньше 
давления упругости насыщенных паров жидкости, т. е. проис
ходит активное холодное кипение. Образовавшиеся при входе 
паровые пузырьки в области повышенного давления на выходе 
рабочего колеса мгновенно конденсируются, что сопровожда-
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ется характерными потрескиваниями, шумами. Это явление но
сит название кавитации насоса. При сильном развитии кавита
ции может произойти полный срыв работы насоса.

Кавитацию сопровождает ряд нежелательных в эксплуата
ции насосов явлений:

эрозия материалов стенок. Образовавшиеся пузырьки пара, 
попадая в область повышенных давлений, мгновенно конденси
руются; при смыкании окружающие пузырек частицы жидко
сти движутся ускоренно к центру пузырька и сталкиваются при 
полном исчезновении пузырька, создавая мгновенное местное 
повышение давления, которое может достигать больших значе
ний. Такие усилия на рабочих поверхностях каналов приводят 
к сильным ударам, выщерблению, разъеданию материала 
стенок;

повышение вибрации, которая приводит к быстрому изна
шиванию подшипников;

быстрая коррозия рабочих органов насоса при выделении 
паров химически активной жидкости;

сужение проходного сечения подводящих каналов и полный 
срыв работы насосов при активном холодном кипении, что свя
зано с выделением растворенных газов, в том числе и воздуха, 
из жидкости при прохождении ею области вакуума.

Основное средство предотвращения кавитации, обеспечиваю
щее нормальную работу центробежного насоса в шахтных усло
виях,— правильный выбор высоты всасывания.

Предельную высоту всасывания # в. г центробежного насоса 
с учетом уравнения Д. Бернулли (если принять за плоскость 
сравнения уровень жидкости в резервуаре) можно определить 
по формуле'

2
-----А^в'—hn. вс, (2.16)

Р8 Рg 2g

где р л — абсолютное давление в резервуаре; р и, п — давление 
упругости насыщенных паров жидкости; ув — скорость жидкости 
во всасывающем патрубке насоса; Акъ — потери в трубопро
воде от места присоединения вакуумметра до области мини
мального давления pminf ( p g ) ^ p H . n / ( ! p g ) вс— гидравличе
ские потери во всасывающем трубопроводе.

При перекачивании жидкости из открытого резервуара на 
поверхности жидкости принимается атмосферное давление

1 Насосы и компрессоры/С. А. Абдурасшитов, А. А. Тупиченков, 
И. М. Вершинин, С. М. Тенеигольц. М., Недра, 1974.
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ра =  Ю5 Па. Д ля этого случая, если пренебречь всеми потерями 
всасывающей линии и принять для воды давление упругости 
паров равным р н. nf ( p g )  ~  2666,4 Па, предельная высота всасы
вания составит около 10 м. Д ля бензина эта высота, как пра
вило, не превышает 5 м. Следует иметь в виду, что атмосфер
ное давление р а изменяется во времени, колеблясь около его 
среднего значения для данной местности. С повышением от
метки над уровнем моря величина p&!{pg)  уменьшается:

Высота над уровнем моря, м . . . .  0 500 1000 2000 
pJiOg), м .....................................................  10,3 9,7 9,2 8,1

При расчетах по формуле (2.16) высота всасывания Я в.г 
может быть величиной положительной (Я в.г — высота всасы
вания), с нулевым значением (работа насоса в режиме кавита
ции) и отрицательной (Я в. г — высота подпора).

На рудниках и приисках применяются две схемы располо
жения насосов по отношению к уровню воды в водосборнике: 
уровень воды в водосборнике располагается ниже оси рабочего 
колеса — положительная высота всасывания; уровень воды в во
досборнике располагается выше оси рабочего насоса — отрица
тельная высота всасывания.

Из формулы (2.16) следует, что максимального значения 
высота всасывания достигает при условии

Рн. П | ,2

РS
Н—г— Ь А/гв hn- вс — 0.

Кавитация в насосе развивается при Я в. Г= 0 , т. е. когда 
выполняется равенство [1]

2

Рн' п + - ^ -  +  А/гвтах +  /гп.
9S рг 2g

Для бескавитационной работы насоса слагаемые правой ча
сти этого уравнения в сумме не должны превышать значения 
ра/(р£Г). Рассмотрим составляющие последнего равенства: 
p B . n l ( p g ) — давление упругости паров перекачиваемой жидко
сти, с увеличением температуры оно растет и может достичь 
значения р в. n/ {pg)  = p & l{ p g ) ,  при котором наступает кипение 
жидкости и развивается кавитация. Высота всасывания Я в. г 
в этом случае будет равна нулю. Для успешной перекачки не
обходимо создать условия, исключающие кипение жидкости. 
С этой целью либо понижают температуру жидкости, либо соз
дают избыточное давление над ее поверхностью;

v B2/ ( 2 g ) — скоростной напор, пропорциональный скорости 
потока во всасывающем трубопроводе. Скорость жидкости до 
оптимального значения можно уменьшить, увеличивая диаметр
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всасывающего трубопровода (диаметр всасывающего патрубка 
насоса выполняется, как правило, больше диаметра напорного), 
или путем устройства многопоточных подводов равных диамет
ров к лопастному насосу, когда невозможно или нецелесооб
разно увеличивать диаметр всасывающей линии;

Левшах — максимальное динамическое падение давления 
в области колеса, или, как принято считать, от места присоеди
нения вакуумметра до области минимального давления, когда 
p m m ( p g ) ^ p a. J { p g ) .

Д ля вычисления максимального динамического Падения дав
ления при входе воды в колесо первой ступени (минимального 
кавитационного запаса энергии на всасывание) С. С. Рудневым 
предложено уравнение

где п — частота вращения вала насоса, с-1; Q — подача (для 
колеса с двусторонним подводом принимается 2Q); с — посто
янная, характеризующая конструкцию насоса (для обыкновен
ных насосов с =  800ч-1000).

Уравнение (2.17) раскрывает зависимость Д/гВтах от основ
ных параметров насоса и позволяет частоту вращения выби
рать в функции Q, а такж е допустимой высоты всасывания. 
Чем выше ДА„т ах насоса, тем меньше допустимая высота вса
сывания; Ап. по — гидравлические потери во всасывающем трубо
проводе определяются по известным формулам гидравлики. Чем 
меньше потери энергии на местные сопротивления всасываю
щей ЛИНИИ, тем больше может быть высота всасывания Я в. г- 
Если Ап. по“ Рп/(Р£) (например, при значительном прикрытии 
задвижки), то может возникнуть кавитация насоса. Поэтому 
ис рекомендуется на всасывающем трубопроводе устанавливать 
задвижки, фильтры тонкой очистки и др.

Всасывающая способность центробежных насосов имеет важ 
ное значение для бесперебойной работы водоотливных устано
вок, и при расчете высоты всасывания необходимо учитывать 
се снижение из-за повышения температуры шахтных вод, их за 
грязненности, увеличения плотности, повышения давления 
водяных паров, при расчете такж е учитывают высоту распо
ложения высокогорных рудников.

Скорость движения жидкости во всасывающем трубопроводе 
увеличивает Гидравлические потери, способствуя образованию 
кавитации, поэтому при расчете всасывающего трубопровода 
следует принимать скорость движения жидкости не более 1,25—
1,6 м/с. Возникновению кавитации способствует и завихрение 
в потоке жидкости перед входом в колесо, что такж е понижает 
подачу насоса.

(2.17)
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Водоотливные установки могут бесперебойно работать при 
надежно выполненной системе всасывания с минимальными 
гидравлическими сопротивлениями.

2.1.8. Осевая нагрузка на рабочее колесо 
центробежного насоса

При работе центробежного насоса на лопастное колесо дей
ствует осевое гидравлическое давление (рис. 2.7), стремящееся 
сдвинуть вал с насаженным на него колесом в сторону, обрат
ную направлению движения жидкости, входящей в колесо.

Давление со стороны всасывания в кольцевом пространстве 
всегда меньше давления на противоположной стороне диска ра
бочего колеса. Если с правой стороны колеса сила давления 
Р2 действует на кольцевую поверхность диска диаметрами D x 
и D2, т о  с  левой стороны его действие ограничивается кольце
вой поверхностью диаметрами D2 и D x. Отсюда следует, что пол
ное давление на рабочее колесо с односторонним входом жидко
сти справа и слева неодинаково.

Если не учитывать площади сечения вала диаметром d,  то

сила на диск рабочего колеса справа / 72 =  р2
я D\

Сила на рабочее колесо слева FX =  P \ —------ЬРа — (D | —Df).
4 4

Результирующая этих сил называется осевым усилием и оп
ределяется формулой [1]

F0 =  Р %— Р г =  -----+  Р.’=тч №  ■
4 j ■ Щ

или
n D i

Лрг— рх). (2.18)

Из формулы (2.18) следует, что осевое усилие направлено 
в сторону всасывания (p2> P i ) ,  в результате чего создается 
усилие вдоль оси вала, стремящееся сдвинуть рабочее колесо 
в сторону всасывания. Осевая сила тем больше, чем больше

Рис. 2.7. Схема осевого давления



диаметр входа и чем больше разность давлений —Р\- Фор
мула (2.18) приближенна, так как она не учитывает реактивное 
давление жидкости при движении в рабочем колесе, которое 
возникает вследствие изменения направления потока жидкости 
от осевого к радиальному. Осевое усилие смещает рабочее ко
лесо, жестко насаженное на вал насоса, что приводит к нагреву 
подшипников, а при значительном смещении ротора насоса ра
бочее колесо может прийти в соприкосновение с неподвижными 
стенками корпуса. Это может вызвать истирание стенок рабо
чего колеса и увеличение расхода мощности, а в отдельных слу
чаях поломку насоса.

Осевое усилие в насосе даже на одно колесо может быть 
значительным; в многоступенчатых насосах снятие осевого уси
лия возможно только с помощью специальных устройств.

Осевое усилие может быть снято или значительно умень
шено:

применением рабочего колеса с двусторонним всасыванием; 
перепуском жидкости из полости зазора заднего диска во 

всасывающий патрубок. В этом случае площадь сечения пере
пускной разгрузочной трубы должна быть не менее чем 
в 4 раза больше площади зазора между уплотнением колеса 
и корпусом насоса. Сальник на напорной стороне будет нахо
диться под давлением всасывания;

устройством отверстий во втулке рабочего колеса. Этот спо
соб снижает к. п. д. насоса на 4—6 %, поэтому разгрузку пред
почтительнее выполнять с помощью перепускной трубы;

установкой радиальных ребер на заднем диске колеса (спо
соб широко применяется в конструкции колес для перекачки 
кислот);

установкой радиально-упорных или упорных подшипников, 
воспринимающих осевое усилие.,

В многоступенчатых насосах осевые силы уравновешивают 
двумя способами: противонаправленной установкой колес и со
ответствующей системой перевода от колеса к колесу; приме
нением разгрузочного диска (гидравлической пяты).

Применением сдвоенных колес или симметричным располо
жением колес можно добиться уравновешивания осевого уси
лия. Небольшое осевое усилие, которое может возникнуть при 
неточном изготовлении сдвоенного колеса или при неодинако
вом износе уплотнений, может быть выравнено небольшой пя
той или установочным кольцом на валу.

Довольно просто уравновешивание осевого усилия достига
ется просверливанием нескольких отверстий (обычно от четырех 
до восьми) в заднем диске рабочего колеса (рис. 2 .8 ,а ); для 
предотвращения при этом больших утечек устанавливают уплот
нительное кольцо. В задней полости благодаря отверстиям соз
дается давление, примерно равное р ь  чем и достигается почти
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Рис. 2.8. Схема уравновешивания осевого усилия центробежного насоса; 
а  — разгрузочными отверстиями; б  — разгрузочным диском; F  — осевое усилие на ра
бочее колесо; pi и р 2 — давление соответственно на входе н выходе из рабочего ко* 
леса

полное уравновешивание. Недостатки этого способа — боль
шие утечки жидкости и снижение к. п. д. (уменьшение к. п. д. 
происходит за счет нарушения гидравлической схемы и за счет 
утечек).

Уравновешивание при помощи разгрузочного диска 4 
(рис. 2.8,6) достигается насаживанием последнего на вал и 
подводом к нему жидкости под высоким давлением р 2 (от по
следнего рабочего колеса) через заднюю полость /  рабочего 
колеса, зазор 6  и переднюю полость 3  камеры. Вследствие бо
лее высокого давления в полости 3, чем в полости 5, жидкость 
через зазор 2 будет перетекать в полость 5. Эту жидкость с дав
лением ра необходимо отводить в колодец или во всасывающую 
трубу, иначе давление в полостях 3 и 5  быстро выровняется 
и устройство перестанет действовать. Жидкость, попав в полость 
3, будет стремиться сдвинуть разгрузочный диск 4 вправо, чем 
и компенсируется осевое усилие, действующее в данном случае 
влево. Описанное устройство автоматически приспосабливается 
к переменному значению осевого усилия. В самом деле, при уве
личении давления в полости 3 зазор 2 увеличивается, вследствие 
чего давление в полости 3  снижается, и поэтому разгрузочный 
диск перемещается вправо, пока не наступает равновесие, т. е. 
F i = F 2. Наоборот, при недостаточном давлении в полости 3  з а 
зор 2 уменьшается и разгрузочный диск движется влево, пока 
не наступает уравновешивание осевого усилия.

2.1.9. Влияние внешнего угла наклона лопатки 
на характеристику лопастных насосов

Основные параметры лопастных насосов (подача, напор, 
мощность и коэффициент полезного действия) находятся в оп
ределенной зависимости, которая лучше всего уясняется из рас- 
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смотрения характеристических кривых. Основная характери
стика насоса — зависимость развиваемого напора от подачи
—H = f ( Q )  — при постоянной частоте вращения.

Д ля изучения влияния внешнего угла р2 наклона лопатки на 
характеристику насоса H  =  f ( Q )  воспользуемся основным урав
нением турбомашины при условии, что поток жидкости на входе 
в колесо не закручен (см. рис. 1.11),

Н т =  и м  cos а а ,2  Л 9 .

8

и уравнением (1.28), которое имеет следующий вид:

Н т =  —  Г 1------18 Р2 \  , (2.20)
8 ^  лд|ш2о |  )

где ty =  b2/D 2.
При п =  const окружная скорость и2 будет постоянной. Оче- 

пидно, что для рассматриваемого насоса диаметр D 2, ширина 
лопатки Ь2 и ctg р2 такж е постоянные величины. Обозначая по
стоянные величины через коэффициенты А  и В:

U2 U2 ctS п---- — ——  =  в ,
8

получаем Н Т= А —B Q T.
Таким образом, зависимость Н т от Q T выражается уравне

нием первой степени, которое в координатах Н т от Q T графиче
ски изображается прямыми линиями; наклон этих прямых зави
сит от аиачения углового коэффициента р 2, являющегося функ
цией угла р2.

На рис. 1.13 дана графическая интерпретация уравнения 
(2.20) для различных значений угла наклона лопатки р2. Про
анализируем положение прямых линий при трех формах лопа
ток: р г < я / 2 ,  р 2 =  я / 2  и р 2 > я / 2 .

Проследим, как меняется напор # т от угла р2. Размеры ра
бочего колеса выберем такими, чтобы при изменении угла соблю
дались три условия: 1) v t =  v 2r=*v2 sin аг, где v 2r — радиальная 
скорость выхода жидкости из рабочего колеса; 2) Q =  const; 
3) rc =  const.
Рассмотрим три указанные формы лопатки.

Л о п а т к и  з а г н у т ы  н а з а д  ( р 2< я / 2 ) .  Выберем р 2 
таким, чтобы 02 =  90°, тогда согласно уравнению (2.19) имеем 
(поскольку cos 02 =  cos 90°=0) Я т =  0, при этом Vi =  V2 T, тем са
мым получено предельное значение для угла р 2. При дальней
шем уменьшении угла р 2 будем иметь а2>90°, следовательно, 
Н т станет величиной отрицательной, и насос будет работать 
как турбина. При р2< л /2  (лопатки загнуты назад) c tg p 2> 0 ,
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поэтому с ростом Q r напор # т, развиваемый насосом, и, следо
вательно, зависимость теоретического напора (см. рис. 1.13, 
прямая 1) от подачи имеет убывающую прямую. Наклон пря
мой 1 будет тем больше, чем больше ctgfb , т. е. чем меньше 
угол р2.

Л о п а т к и  о к а н ч и в а ю т с я  р а д и а л ь н о  (В2 =  я/2). 
При p2 =  90°t>2 cos ос2 =  м2, поэтому общий напор H r — u22lg,  ско
ростной, или динамический, напор

Я д =
-2 -2 -2 _2 J1 _2V t y  —  X J i  V t y  ~ ~ ~  Х ) п  S il l  OCft V t y  COSOCn

2? 2g 2g 2g

т. e. одну половину общего напора составляет скоростной на
пор, другую статистический

Я СТ =  ЯпоЛ ---Я д— -----  —
g  2g 1g

При р2 =  я/2 (лопатки направлены радиально) c tg p 2 =  0, сле
довательно, второй член уравнения (2.20) равен нулю, тогда 
t f T =  «22/g-, т. е. график зависимости t f T= f(Q T) выражается пря
мой 2  (см. рис. 1.13), параллельной оси абсцисс и отсекающей 
на оси ординат отрезок H r — u^fg.

Л о п а т к и  з а г н у т ы  в п е р е д  (р2> я /2 ) .  Угол р2 выбираем 
так, чтобы V2 cos а 2 =  2м2. Тогда общий напор H r =  2u^fg,  ско
ростной, или динамический,

Яд =
v\ —  Cj v\ —  s in  2a 2 v\ cos2a 9 Au\ 2 и2 

2?  ~  1g  4g 2g g

т. e. весь напор динамический, а статический равен нулю 
ТЯот= 0 ).

При р2> я /2  (лопатки загнуты вперед) ctgfP2< 0 — второй 
член уравнения ’(2.20) изменит знак минус на плюс. В этом слу
чае с увеличением подачи возрастает напор, причем тем больше, 
чем больше р2. График зависимости Я т —f(Q i) выразится пря
мой 3, поднимающейся вверх. При QT= 0  начальная ордината 
прямой 3 H r =  U2 */g (см. рис. 1.13).

Из изложенного выше следует, что 1 лопатки, загнутые 
вперед, дают наибольший напор, однако бблыную часть его со
ставляет скоростной напор. Но так как скоростной напор необ
ходимый для транспортирования жидкости, может быть доста
точно малого значения, ибо скорость в нагнетательном трубо
проводе обычно находится в пределах о — 1,5 +  2,5 м/с, а при 
транспортировании жидкости существенную роль играет ста
тистический напор, поэтому скоростной напор необходимо пре
вратить в статистический, что связано с большими потерями 
энергии. Поэтому для центробежных насосов принимают 
74



(Ь< 90°, т. е. используют лопатки, загнутые назад. Обычно Рг 
составляет от 14 до 60° (в основном 20—30°).

Д ля получения действительной характеристики насоса не
обходимо внести поправки на гидравлические (в проточной ча
сти насоса), объемные и механические потери и на конечное 
число лопаток.

Теоретический напор Я т при конечном числе лопаток будет 
меньше теоретического при бесконечном числе лопаток. Умень
шение теоретического напора учитывается поправочным коэф
фициентом k  на конечное число лопаток. Поэтому линия теоре
тической характеристики Q / —Я / ,  учитывающая поправку на 
конечное число лопаток, понизится и определится на оси Я  от
резком Я Т'= & Я Т ИЛИ H T' = k l l 2 2[g.

Прямые 4 и 5 пересекаются на оси Q, если принять, что 
коэффициент k  не зависит от подачи, или ниже оси Q, если k 
зависит от подачи. Потери сопротивления протеканию жидко
сти при турбулентном движении практически можно считать 
пропорциональными квадрату подачи, т. е. kn= f ( Q 2).  Таким 
образом, графически потери от трения в каналах изображаются 
параболой с вершиной в начале координат. Откладывая значе
ние этих потерь вниз от линии 5, получаем кривую 6.

Потери на удар при входе жидкости на лопатки или в на
правляющий аппарат вызываются резким изменением направ
ления средней скорости.

Д ля расчетной подачи Qp углы наклона лопаток при входе 
и выходе из колеса или направляющего аппарата подбирают 
таким образом, чтобы не было потерь от удара, т. е. чтобы 
Ауд*>0. При изменении подачи появляются потери на удар, про
порциональные квадрату отклонения подачи,

АуД =  k' (Qx— Qp)2.

Графически этому уравнению соответствует параболическая 
кривая 6 с вершиной в точке безударного входа (Ауд =  0 при 
Qx = Qp) •

В соответствии с уравнением Д. Бернулли для увеличения 
статистического (полезного) напора необходимо значительно 
уменьшить скорость потока у выходного патрубка. Из законов 
гидродинамики жидкости известно, что всякое изменение скоро
сти потока сопровождается потерями, прямо пропорциональ
ными квадрату потерянной скорости.

При построении кривой 6  не принималась в расчет утечка 
поды через зазоры. Если учитывать эти утечки, то полученные 
напоры Я  будут соответствовать меньшим фактическим подачам 
насоса и действительная характеристика Q—Я  несколько сме
стится влево. Так как утечки в современных конструкциях цент
робежных насосов не превышают 5 %, смещения характеристики 
незначительны.
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К механическим потерям относятся потери на трение дис
ков колеса о жидкость и на трение в подшипниках и сальниках. 
Эти потери почти не влияют на характеристику насоса, поэтому 
они здесь не рассматриваются.

Для пол^гчения характеристик насосов расчетным путем 
важно тщательно подобрать коэффициенты потерь, от которых 
зависят подача и напор насоса. Поэтому при расчете режима 
работы насоса пользуются опытными характеристиками, кото
рые получают при испытании насосов. Насосы, изготовляемые 
отечественными заводами, подвергаются испытаниям в соот
ветствии с ГОСТ 6134—87. Мелкие и средние насосы испыты
вают на заводском испытательном стенде. Крупные насосы до
пускается испытывать на месте эксплуатации при частоте вра
щения, отличающейся от номинальной не более чем на 5 %.

На основании опытных измерений вычисляют напор и коэф
фициент полезного действия насоса по формулам (2.1, а) и 
(2.4) для соответствующей подачи при постоянной частоте вра
щения. Полученные значения напора, мощности и коэффици
ента полезного действия для ряда значений подачи можно пред
ставить в виде системы точек в координатах Н, N,  г\ и Q (см. 
рис. 2.5). Соединяя соответствующие точки плавными линиями, 
получаем кривые зависимости рассматриваемых параметров от 
подачи насоса при постоянной частоте вращения и определен
ном диаметре рабочего колеса.

Полученные кривые Q—Я , Q—N,  Q—т) называются характе
ристиками центробежного насоса и вписываются в паспорт на
соса.

Форма характеристики Q—Я  зависит от коэффициента бы
строходности насоса ns: чем больше коэффициент быстроходно
сти, тем круче кривая Q—Я. Режим работы насосов, имеющих 
стабильную рабочую характеристику Q—Я , протекает устой
чиво по всей линии характеристики.

При стабильной пологой характеристике напор насоса даже 
при значительном изменении подачи изменяется незначительно. 
Насосы с пологими характеристиками целесообразнее в систе
мах, где при постоянном напоре необходимо регулирование по
дачи в широких пределах.

2.1.10. Характеристика трубопровода 
и фактическая подача насоса

Работа насоса на трубопровод связана следующими зави
симостями:

™H — f(Q)\  ha =  f{Q),

где Я  и Q — соответственно напор (м) и подача (м3/с) насоса, 
м; h№ — гидравлическое сопротивление коммуникаций насосной 
станции и сети, м.
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Аналитический расчет режимной точки работы насоса до
вольно трудоемкий процесс, так как приходится оперировать 
тремя переменными величинами, которые находятся между со
бой в функциональной зависимости.

В практике проектирования и анализа режимов работы насо
сов широко применяется метод графо-аналитического расчета 
совместной работы системы насосы — сеть.

Требуемый напор для подачи воды на поверхность рудника

Н =  Н т-\-На +  (2.21)

где h a вс и Аи н — потери напора в линии соответственно всасы
вающей и нагнетательной, м.

Насосы в системе работают в соответствии с характерной 
для них зависимостью между Q и Я, т. е. график работы насоса 
определяется его рабочей характеристикой Q—Я. Д ля построе
ния графической характеристики Q —Я  системы насосы — сеть 
воспользуемся известными уравнениями гидравлики.

Потери напора в трубопроводах ha складываются из потерь 
на преодоление трения при движении жидкости по трубопро
воду hi и потерь на преодоление сопротивлений в его фасонных 
частях (местных сопротивлений) hM, т. е. ha =  hi +  hM.

Гидравлические потери по длине трубопровода

=  ----------или h[ =  k-
D 2g Db

где I — длина трубопровода, м; % и k — коэффициенты потерь 
напора; D  — расчетный внутренний диаметр трубопровода, м; 
v — средняя скорость движения воды, м/с; Q — подача, м3/с; g  — 
ускорение свободного падения, м/с2.

Для определения потерь напора по длине трубопровода при 
построении его характеристики Q—Я тр следует воспользоваться

%lформулой /i; =  i?cQ2, где R c =  0,0815------ сопротивление трубо-
№

провода, с2/м5.
Местные сопротивления

где £— коэффициент местных сопротивлений; v — средняя ско
рость движения жидкости по трубопроводу, м/с.

При сопряжении каналов различного проходного сечения 
значения £ отнесены к меньшей площади f\. Д ля отнесения зна
чений £ к большей площади f2 они должны быть умножены на 
отношение ( f 2f f i ) 2.

Выход потока из трубы в неограниченный объем не является 
местным сопротивлением, но при этом теряется кинетическая
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энергия потока и Это учитывается коэффициентом местного со
противления £=  1.

При построении графической характеристики Q —Я тр слож
ной трубопроводной системы удобнее пользоваться формулой

Я  =  Я г +  ( # в + Я н ) < 2 2, ( 2 .2 2 )

где Яв и /?н— приведенное сопротивление соответственно вса
сывающего и нагнетательного трубопроводов.

Н а основании формулы (2.22) напор насоса можно выразить 
как функцию подачи Q

Я  =  Я г +  R BQ2 +  RnQ2 =  Я г +  RcQ2, (2.23)

где Я г — геометрическая высота подъема жидкости, м; R c — 
приведенное сопротивление всасывающего и нагнетательного 
трубопроводов.

Из формулы (2.23) следует, что напор, развиваемый насосом, 
затрачивается на подъем жидкости на геометрическую высоту 
Я г и преодоление сопротивлений во всасывающем и нагнета
тельном трубопроводах.

Графическая характеристика Q—Я с носит название харак
теристики сети. Точка пересечения характеристик насоса Q—Я н 
и сети Q—Я с есть режимная точка А  работы насоса. Коорди
наты этой точки соответствуют фактической подаче и требуе
мому напору при работе насоса на нагнетательный трубопровод.

2.1.11. Параллельная и последовательная работа насосов

П а ра лл ель ной  работой насосов называется одновременная 
подача перекачиваемой жидкости несколькими насосами в об
щий напорный коллектор. Необходимость параллельной работы 
нескольких одинаковых или разных насосов возникает в тех 
случаях, когда невозможно обеспечить требуемый расход воды 
подачей одного насоса.

При проектировании совместной работы центробежных насо
сов необходимо знать их характеристики; подбирать насосы сле
дует с учетом характеристики трубопровода.

Центробежные насосы могут работать параллельно только 
при одинаковом напоре. Если один из насосов имеет большие 
подачу и напор, то насос, имеющий меньшие подачу и напор, 
будет работать на преодоление сопротивления, создаваемого 
первым насосом, и его подача на общий трубопровод будет 
равна нулю. Кроме того, может случиться, что вода от насоса 
с большей подачей частично будет поступать обратным током 
через насос с меньшей подачей в резервуар. Поэтому для па
раллельной работы следует подбирать насосы однотипные, 
а в крайнем случае с незначительно отличающимися напорами 
и подачами.
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Рис. 2.9. Характеристика параллельной работы трех одинаковых насосов 
на два трубопровода

Параллельную работу насосов применяют весьма часто там, 
где подачу от нескольких насосов или станций целесообразно 
объединять в общий коллектор. Режим работы по таким схемам 
можно рассчитывать аналитическим или графическим спосо
бом. В практике проектирования насосных станций наиболее 
распространен графический способ (рис, 2.9).

Суммарная подача трех или двух параллельно работающих 
насосов меньше суммарной подачи этих же насосов при их раз
дельной работе на заданную систему напорных трубопроводов

(Q^-Ятр, Q'—^xpi+Tpa), т. е. Q i + n + u i < 3Q, и Q/ + / / <;2Q / , 
где Q/+ //+ m , Q/+ // — суммарная подача соответственно трех и 
двух параллельно работающих насосов на один трубопровод (Q —
— Hi, и ,  in)* Q r — подача одного насоса на тот же трубопровод.

Характеристика каждого из трех параллельно работающих 
насосов показана на рис. 2.9 соответственно зависимостью 
к. п. д. напора, мощности и высоты всасывания от подачи

(Q — Л/, //> ///'» Q'— #/.//,///'« Q — N i . i h i n  и Q H BltlItlII)^
Суммарная характеристика двух и трех параллельно работаю
щих насосов показана соответственно зависимостью Q —Н !+11 и 
Q —'Hi+ii+iu.
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Точка А"  является точкой пересечения характеристики трех 
параллельно работающих насосов ( Q —Н !+1!+!!1) с характери
стикой двух параллельных трубопроводов (Q—Я тр1+тр2) и опре
деляет рабочие параметры насосов при этих режимах.

Линия, проведенная параллельно координате Q из точки А", 
пересекается с характеристикой Q—Я /+л и Q — в точ
ках А ' и А и определяет рабочие параметры соответственно двух 
параллельно работающих насосов и одного на трубопровод с ха
рактеристикой Q—Я тр 1+тр 2-

Снижение суммарной подачи объясняется тем, что при уве
личении подачи возрастает напор в трубопроводе (Н А > Н В и 
Я Б> Я В), что ведет к уменьшению подачи каждого насоса при 
совместной работе по сравнению с подачей насоса простого 
действия на данную систему. Уменьшение подачи зависит как 
от увеличения напора в трубопроводе, так и от крутизны кри
вой (характеристики) Q—Я  насоса. Поэтому параллельная ра
бота насосов может быть достаточно эффективной при пологих 
характеристиках трубопроводов, которые характеризуются мень
шими сопротивлениями.

Последовательной  называется работа насосов, при которой 
один насос (первая ступень) подает перекачиваемую жидкость 
во всасывающий патрубок (иногда во всасывающий трубопро
вод) другого насоса (вторая ступень), а последний подает ее 
в напорный водовод (рис. 2.10).

Последовательную работу насосов применяют в тех случаях,

2

I л
когда жидкость подается по 
трубам на очень большие рас
стояния или на большую вы
соту, также и в тех случаях, 
когда необходимо при постоян
ной или почти постоянной по
даче увеличить напор, который 
не может быть создан одним 
насосом.

Рассмотрим случай после
довательной работы рядом ус
тановленных двух однотипных 
центробежных насосов /  и / /  
(рис. 2.10). Для построения 

суммарной характеристики Q — 
—Я /+1/ последовательной ра
боты двух однотипных насосов 
необходимо сложить ординаты

а  <5 \ в Рис. 2.10. Характеристики последова
тельной работы двух однотипных 
центробежных насосов<?к QB
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характеристики Q—Я /, и  при одинаковых подачах. Возьмем 
произвольно подачи Qa, Q b и Q b и сложим напоры. При за 
крытой задвижке напор Я = 2 Я 0, при подаче напор Н а  =
— 2аг,  соответственно Н Б = 2 бд  и Яв =  2ве, Полученные точки 
А,  Б  и В  соединяют плавной кривой, которая и есть суммарная 
характеристика последовательной работы центробежных на
сосов.

Из рис. 2.10 видно, что напор одного насоса недостаточен 
даже для подъема воды на геометрическую высоту Я ст- При 
подключении второго однотипного насоса с такой же характе
ристикой оказывается, что насосы развивают напор Н к , доста
точный, чтобы поднять воду на высоту Я ст и преодолеть со
противление в трубопроводе при заданной подаче.

Режимная точка работы последовательно соединенных на
сосов определяется точкой К,  полученной пересечением сум
марной характеристики Q —H i+ u  с характеристикой трубопро
вода Q —Ятр.

Если насосы установлены последовательно на одной стан
ции, то при построении характеристики трубопровода необхо
димо учесть потери на участке от напорного патрубка насоса 
I  до всасывающего патрубка насоса II  и внести поправку в ха
рактеристику Q—Ни.  Игнорировать потери на соединительном 
участке недопустимо, так как обычно арматуру и диаметр тру
бопровода, соединяющего насосы, принимают равными диа
метру всасывающего патрубка насоса II. Вследствие больших 
скоростей движения жидкости потери напора на этом участке 
относительно велики. Д ля уменьшения потерь напора следует 
стремиться к уменьшению поворотов соединительного трубо
провода.

Последовательное соединение насосов обычно экономически 
менее выгодно, чем применение одного насоса с требуемым 
напором.

Последовательная работа насосов на общую сеть эффектив
нее при более крутых характеристиках трубопроводов.

2.2. ОБЪЕМНЫЕ НАСОСЫ

2.2.1. Классификация объемных насосов

Объемные насосы работают по принципу вытеснения жидко
сти с изменением энергии давления p f ( p g ) -  По действию рабо
чей части их делят на поршневые и ротационные.

Поршневые насосы подразделяют на собственно поршневые 
и плунжерные. Основные рабочие части поршневого насоса (см. 
рис. 1 .3 )— цилиндр 7 и движущийся в нем возвратно-поступа- 
тельно поршень 6. Последний осуществляет всасывание из тру-



бопровода и нагнетание в трубопровод 5. Цилиндр 7 сопря
жен с клапанной коробкой 8,  в гнездах которого расположены 
всасывающий 3 и нагнетательный 5 клапаны. Привод поршня 
от электродвигателя или дизеля через кривошипно-шатунный 
механизм, состоящий из кривошипа, шатуна и штока.

Скорость поршня ограничена действием возникающих инер
ционных сил, что затрудняет непосредственное его соединение, 
поэтому вал насоса с высокооборотным приводом следует сое
динять через специальные устройства. Из-за непостоянства ско
рости поршня в цилиндре насоса подача нагнетаемой жидкости 
неравномерна. Насосы этого типа обладают высокой всасываю
щей способностью и могут создавать высокое давление нагне
тания.

Поршневые насосы применяют при бурении для нагнетания 
глинистого раствора в скважину и для цементиоования сква
жин; при добыче нефти — в качестве глубинных насосов для 
гидравлического разрыва пласта.

Ротационные насосы подразделяют на шестеренные, винто
вые, шиберные, пластинчатые; они обеспечивают высокую вса
сывающую способность поршневых насосов и плавную, равно
мерную безударную работу центробежных. Им свойственны по
ложительные качества насосов объемного типа: значительная 
высота всасывания, повышенные давления нагнетания, весьма 
малое перемешивание перекачиваемой жидкости. От других ти
пов насосов ротационные отличаются меньшими размерами, ми
нимумом движущихся частей, отсутствием клапанов и клапан
ных коробок, простотой изготовления и эксплуатации, большей 
экономичностью. Основные их элементы — статор, ротор и отсе- 
катель. Ротор — вращающийся рабочий орган, непосредственно 
приводимый электродвигателем. Статор — неподвижный орган 
с приемной и нагнетательной полостями. Отсекатель — рабочая

Рис. 2.11. Ротационный иасос шестерен
ного типа:
1 — разгрузочные канавки; 2 и 3 — камеры со
ответственно всасывания и нагнетания; 4 — ве
дущ ая шестерня
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часть, отсекающая некоторый объем от жидкости, перемещае
мой в полость нагнетания.

В ротационном насосе шестеренного типа ведущей шестер
ней 4  (рис. ,2.11) служит ротор, ведомой — отсекатель. 
Жидкость из камеры всасывания 2  движется во впадинах 1 
между зубьями в камеру нагнетания 3.

Ротационные насосы получили самое широкое распростра
нение. Основная область их применения — перекачивание вяз
ких жидкостей со смазывающей способностью. Ныне создан ряд 
насосов, способных перекачивать различные несмазывающие 
жидкости, в том числе и содержащие механические примеси. 
К этой группе насосов относятся одновинтовые, шестеренные, 
коловратные, двухвинтовые. Так, например, одновинтовые на
сосы применяют при откачке загрязненной воды из угольных 
шахт, при добыче нефти из скважин, для подъема воды из ко
лодцев. Ротационные насосы входят в состав гидротурбинного 
оборудования, масляных систем дизелей и паровых турбин, гид
роприводов в машиностроении.

2.2.2, Классификация поршневых насосов

Классификация поршневых насосов носит условный харак
тер, так как создание четкой классификации затруднительно 
из-за большого многообразия их конструкций. Поршневые на
сосы классифицируют по различным признакам:

по способу привода — приводные (с кривошипно-шатунным 
и бескривошипным приводами), прямодействующие и ручные. 
Поршень прямодействующих насосов связан общим штоком 
с поршнем цилиндра двигателя, составляющего с насосом один 
общий агрегат. В качестве рабочего агента двигателя могут 
быть использованы воздух, пар и находящиеся под давлением 
вода и масло. Наиболее распространены прямодействующие 
паровые насосы. Ручные насосы имеют ручной привод;

по назначению и роду перекачиваемой жидкости — для воды, 
горячих и холодных нефтепродуктов, кислот, глинистого и це
ментного растворов;

по расположению оси — горизонтальные и вертикальные; 
по конструкции поршня — собственно поршневые и плун

жерные (скальчатого типа). Поршень плунжерных насосов вы
полнен в виде продолговатого цилиндра. Плунжерные насосы 
в основном применяют для высоких напоров, поршневые — для 
малых и средних. Кроме того, применяют насосы с проходным 
поршнем, когда нагнетательный клапан помещается на самом 
поршне, и диафрагмовые, всасывание и нагнетание у которых 
достигается изменением формы гибкой диафрагмы;

по числу цилиндров — с одним насосным цилиндром, с двумя 
и тремя цилиндрами;
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1 , 5  — всасывающие клапаны; 2, 4 — нагне
тательные клапаны; 3 — нагнетательная 
труба

Рис. 2.12. Схема насоса двойного 
действия:

по создаваемому давлению — высокого, среднего и низкого 
давления;

по числу ходов поршня в минуту (по частоте вращения) — 
тихоходные, средней быстроходности и быстроходные;

по кратности действия — простого действия, имеющие одну 
рабочую полость (см. рис. 1.3), и двойного действия, у которых 
поршень работает двумя сторонами, используя при этом обе 
стороны цилиндра. У насосов двойного действия (рис. 2.12) 
две рабочие полости, поэтому за один оборот коленчатого вала 
ими подается почти удвоенное количество жидкости. Работа его 
более равномерна по сравнению с насосом простого действия.

Д ля обеспечения равномерности подачи применяют много
цилиндровые насосы, не отличающиеся конструктивно от опи
санных выше. Многоцилиндровые насосы можно классифициро
вать по числу рабочих полостей. Так, трехцилиндровый насос, 
имеющий три рабочие полости, состоит из трех насосов про
стого действия с общим коленчатым валом, кривошипы которого 
расположены под углом 120°.

От описанных отличается конструкция дифференциального 
насоса, особенность которого — наличие двух камер, из которых 
одна имеет всасывающий и нагнетательный клапаны, другая 
клапанов не имеем и постоянно сообщена с нагнетательным тру
бопроводом. При ходе плунжера вправо в левую камеру 
жидкость всасывается через открывающийся всасывающий кла
пан, а из правой вытесняется в нагнетательный трубопровод. 
При ходе влево всасывающий клапан закрывается, из левой ка
меры жидкость вытесняется через нагнетательный клапан. Од
нако не весь объем жидкости поступает в нагнетательный тру
бопровод, часть ее заполняет освобождающееся пространство 
правой камеры.

Особенность дифференциального насоса — периодическое 
всасывание и непрерывное нагнетание. Равномерное нагнетание 
(в равных долях при ходе вперед и при ходе назад) возможно 
при площади сечения правой части плунжера в 2 раза мень
шей левой. Если учесть, что при ходе плунжера влево половина
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вытесняемой жидкости поступает в напорную, то другая ее 
часть заполняет освобождающееся пространство в правой ка
мере, так как в ней диаметр плунжера меньше. П риходе вправо 
в напорный трубопровод поступает жидкость, вытесняемая из 
правой камеры частью плунжера большего диаметра. Диффе
ренциальный насос имеет не четыре, как насос двойного дей
ствия, а два клапана. При более равномерной работе в сравне
нии с насосом простого действия расход энергии здесь распре
деляется равномерно на оба хода — прямой и обратный.

Для определения подачи насоса примем следующие обозна
чения. 5  — ход поршня, м; L  — длина шатуна, м; г  — длина 
кривошипа, м (S  — 2 r ); D  — диаметр поршня, м; F — площадь 
поперечного сечения поршня, м2; d  и f — соответственно диаметр 
и площадь поперечного сечения штока, (м2), z  — число цилин
дров.

Определим теоретическую подачу насоса простого действия 
(см. рис. 1.3). За один оборот кривошипа будет подано жидко
сти V \ = F S .  Тогда секундная подача QT (м3/с) при п  (мин-1)

п V±n FSn 
Q t  — Z — —  =  Z -

60 60

Д ля насоса двойного действия (см. рис. 2.12) подача за один 
оборот кривошипа определится как сумма объемов VY и V " ,  
где VY=.FS — объем, подаваемый в течение хода вперед, и 
V i " = ( F —f ) S  — объем, подаваемый в течение хода назад,

V1= V [  +  VI =  (2 F r - f ) S .

Теоретическая секундная подача (м3/с)
_  г (2Z7 — /) Sn

60

В дифференциальном насосе за один оборот кривошипа вса
сывание происходит 1 раз, а нагнетание 2 раза. Объем нагне
таемой жидкости:

при обратном ходе поршня V i ' = F S — (F—f ) S = f S ,  при пря
мом ходе поршня V\" =  (F—f)S.

Тогда за один оборот Vx =  V \ - \ - V " = F S .
Как видим, дифференциальный насос по подаче аналогичен 

насосу простого действия, а по способу действия — насосу 
двойного действия.

Д ля определения действительной подачи насоса необходимо 
учитывать потери, происходящие вследствие запаздывания от
крывания и закрывания клапанов, неплотностей в клапанах, 
поршне и сальниках и наличия воздуха в цилиндре насоса. По
тери от перечисленных выше факторов учитываются коэффи
циентом подачи а, т. е. Q =  aQ T.
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Коэффициент а  называют коэффициентом подачи поршне
вого насоса или объемным к. п. д. т̂ о- Его значения зависят от 
размеров, конструкции и состояния насоса ( а = 0 ,8 5 -н0,95).

Иногда коэффициент подачи, имеющий различный энергети
ческий смысл, разделяют на два коэффициента — a  =  a ia 2, где 
а! =  0,9-т-0,95 — коэффициент наполнения, учитывающий потери 
объема от запаздывания закрывания клапанов и от наличия воз
духа в цилиндре; а 2 =  0 ,9 5 0 ,9 8  — коэффициент утечек через 
неплотности при нагнетании, он учитывает такж е влияние сжи
маемости жидкости, проявляемое только при высоких давлениях 
нагнетания.

2.2.3. Работа и мощность поршневого насоса

Работа одноцилиндрового насоса простого действия опреде
ляется для двух ходов поршня — всасывания и нагнетания.

Полная работа насосов простого действия за ход всасыва
ния [1]

А \ ~  Рg F S  ( z x  +  —  +  h w i j  =  9 g V  Фг +  ^ m ) >

где Zi +  S/2 =  Ai —  высота возвышения середины насоса над 
нижним уровнем; hW \ — величина потери работы, которая в об
щем случае определяется интегрированием, так как она изме
няется в зависимости от скорости поршня. При наличии воз
душного колпака постоянного объема ее hw \  можно принять 
постоянной.

Работа нагнетания

Л 2 =  рg F S  -j-zL-----— -f-hW2 +  hW3\  =  pg V  (h2 -f- hW2)t
\  pg  2 )

где V — объем подаваемой жидкости; А2 — напор, развиваемый 
насосом и отнесенный к его середине; hw2 — величина потери 
работы в нагнетательном трубопроводе.

Полная работа насоса за один оборот вала насоса
А =  А 2 =  рg V  {hi -j- h-wi +  ̂ 2 +  h-wi)-

Обозначив полный напор насоса через Н  и гидравлические 
потери насоса через Hw , можем полную работу представить 
в виде А =  (H + H w ) V.

Мощность выразится делением работы на время полного 
оборота вала насоса

N = A / T  =  pgQ(H +  H w) =  рgQHt,

где Q — секундная подача насоса; #< — индикаторный напор, м.
Д ля насоса любой кратности действия индикаторная работа 

за один оборот вала [1] Ri  =  K p g V a H { ,  где К — кратность дей
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ствия насоса; а = 1 —f l ( 2F ) ;  f — площадь поперечного сечения 
штока. *

Теоретическая индикаторная мощность насоса

N ,  , =  - Ш -  _  щ ы и * .  =  9gQTH,.
60 60 5  '

Мощность, подводимая от двигателя к валу насоса, больше 
индикаторной; поскольку часть ее идет на потери, связанные 
с механическим трением. Механический к. п. д. поршневого на
соса

тu =  Nir/NB, (2.24)
откуда

NB =  NJr\M,
где N  в — мощность на валу двигателя. Механический к. п. д. 
поршневых насосов т}м= 0,9-?-0,95.

Отношение полезной мощности Nn к индикаторной JV, на
зывается индикаторным к. п. д.:

т},= ЛЩ Гг. (2.25)

Индикаторный, или внутренний к. п. д., представляет собой 
произведение гидравлического г|г (г|г=0,81 ч- 0,94) и объемного 
г|о к. д. (г|0 =  0,854-0,95), или коэффициента подачи

“Пг =  ВДо- (2.26)

Гидравлический к. п. д. учитывает потери на преодоление 
гидравлических сопротивлений, сил инерции при подъеме кла
пана и на его поддержание в открытом состоянии. Из формул 
(2.24) — (2.26) следует, что общий к. п. д. поршневого насоса 
определяется отношением полезной мощности к мощности, пе
реданной на вал насоса,

г)=NJNb,  Ч =  т)0т),т)м.

К- п. д. насосного агрегата, состоящего из насоса, передачи и 
двигателя,

’Пагр =  'Пг'Ппер'Пдв.

2.2.4. Винтовые насосы

Винтовые насосы имеют преимущества насосов объемного 
типа: высокое давление, значительную высоту всасывания и ма
лое перемешивание перекачиваемой жидкости. Они обладают 
особенностями, выгодно отличающими их от поршневых насо
сов,— простотой и компактностью конструкции (движущая де
тал ь— один винт), отсутствием клапанов и сложных проходов, 
снижающих гидравлические потери на местные сопротивления.
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Рис. 2.13. Одновинтовой насос

Равномерная подача жидкости машин этой группы улучшает 
условия всасывания и снижает инерционные усилия. По массе 
они в 5— 10 раз легче поршневых насосов тех же параметров, 
а к. п. д. превышает к. п. д. центробежных насосов таких же 
значений подач и напоров. Привод насоса непосредственный от 
электродвигателя.

Одновинтовые насосы используют при подачах 40—60 м3/ч, 
давлениях 2,5—3,5 мПа; они долговечны при работе с жидко
стями, содержащими механические примеси и не обладающими 
смазывающими свойствами. Одновинтовой насос (рис. 2.13) со
стоит из корпуса 1 с профилированной внутренней винтовой по
верхностью (обойма 2) ,  в котором вращается винт 3. Центр его 
сечения несколько сдвинут относительно оси вращения на неко
торую величину е (эксцентриситет). Винт насоса однозаход- 
ный — любое его поперечное сечение представляет круг. В обыч
ных конструкциях винты изготовляют из стали, а обоймы из 
резины. При повороте винта на 360° осевое перемещение обра
зующей полости составляет шаг винта. Обойма — полый ци
линдр с профилированной внутренней поверхностью двухзаход- 
ного винта. Шаг винтовой поверхности обоймы равен удвоен
ному шагу рабочего винта t. При вращении винта в обойме об
разуются замкнутые полости, заполняемые жидкостью. Подача 
одновинтовых насосов завис*г от общего объема замкнутых 
полостей, образуемых в единицу времени. Одновинтовой насос 
работает таким образом: в момент, когда объем первой на сто
роне всасывания полости увеличивается, давление в ней пони
жается и вследствие создаваемой разности давлений в прием
ной части насоса и полости последняя заполняется жидкостью. 
Затем при дальнейшем вращении винта образуется замкнутая 
полость, которая начинает передвигаться к концу обоймы, пе
ренося туда некоторый объем жидкости. При полном повороте 
винта вдоль оси обоймы жидкость передвигается на один шаг 
обоймы, выливаясь через постоянное сечение 4De,  где D  — диа
метр сечения винта, 4е  — расстояние между центрами двух кру
гов, образующих двухзаходную винтовую поверхность обоймы. 
При установившемся движении винта подача насоса строго по
стоянна. Расчетная подача одновинтового насоса определяется
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объемом полостей, заполняемых жидкостью, и скоростью осе
вого перемещения жидкости. Теоретическая подача QT (м3) за 
один оборот винтового насоса [1] QT =  4eDT.

Секундная теоретическая подача QT (м3/с) при частоте вра
щения п  (мин-1)

QT == AeDT n/60.

Действительная подача Q жидкости меньше теоретической 
из-за утечек q жидкости из полости нагнетания в полость вса
сывания через зазоры и каналы в насосе, неплотности заполне
ния камер (рабочих) винтов, наличия воздуха и газа в жид
кости.

Объемный к. п. д.
Tl0 =  _Q _ =  _ « r n i . =

QT

Действительная подача Q и полный напор Н  определяют по
лезную мощность

РgQHN  „ =

Мощность на валу насоса
1000

QHpg
lOOOrj *

N  в =

где г] — полный к. п. д. насоса.

2.2.5. Шестеренные насосы

Шестеренные насосы просты по конструкции, компактны и 
надежны в эксплуатации. Они весьма удобны для перекачки 
жидкостей большой вязкости, применяются при транспортиро
вании битума, для централизованной подачи смазки в дизелях, 
для нагнетания масла в серводвигатели регуляторов турбин. Ше
стеренные насосы выпускаются на сравнительно небольшие по
дачи (от 0,2 до 50 л/с), на давление нагнетания до 3 М Па и ча
стоту вращения до 3000 мин-1. Насосы могут быть различного 
исполнения: стационарными или передвижными; с электродви
гателем на плите или без него; с креплением корпуса на лапах 
или на фланце двигателя; со штуцерным или фланцевым под
соединением патрубков и т. п. В корпусе насоса помещены два 
находящиеся в зацеплении зубчатых колеса — ведущее и ведо
мое. При вращении они засасывают жидкость со стороны выхода 
зубьев из зацепления и выталкивают со стороны входа в за 
цепление. Зубья выполняются эвольвентного профиля. Ж ид
кость переносится между зубьями шестерен, выжимается из 
этих впадин на противоположной стороне насоса при вхождении 
зубьев одной шестерни во впадины другой. Бесшумная и спо
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койная работа достигается использованием шевронных Шесте
рен, при работе которых не создаются осевой силы и не тре
буется специальных канавок и других мер для разгрузки объема 
в межзубовой впадине. Разгрузочные канавки, по которым сте
кает жидкость, зажимаемая между зубьями, предназначены 
для предотвращения чрезмерного увеличения давления в зам 
кнутой зубом впадине и образования вакуума при выходе зуба 
из впадины (см. рис. 2.11).

Подача шестеренного насоса QT (м3/с) определяется по ори
ентировочной формуле, предложенной проф. Т. М. Башта, QT =
—  2 n D a . 0 m b n ,  где D H. о —  диаметр начальной окружности веду
щей шестерни, м; т  —  модуль зацепления, м; b  —  ширина ко
леса, м; п — частота вращения ведущей шестерни, с-1. Действи
тельная подача Q =  t]oQt> где т]о =  0,8-г-0,9 — объемный к. п. д. 
насоса.

Шестеренные насосы могут использоваться как гидродвига
тели в составе гидроприводов. Они изготовляются на давление 
до 2 - 107 Па, обеспечивают подачу до 500 л/мин.

2.3. СП ЕЦ И А ЛЬН Ы Е НАСОСЫ

2.3.1. Грунтовые насосы

Грунтовые насосы предназначены для перекачки гидросмеси 
(раньше их называли землесосы). Они используются при раз
работке карьеров, россыпных месторождений и котлованов, 
транспорта грунта и полезных ископаемых (руда, уголь, строи
тельный материал), дноуглубления (водный транспорт), золо
удаления на тепловых электростанциях и др.

Особенности конструкции грунтовых насосов определяются 
наличием большого количества твердых частиц в перекачивае
мой воде, что создает чрезвычайно интенсивные абразивные 
воздействия, и необходимость обеспечить пропуск довольно 
крупных включений (галька, камни, руда, порода), которые 
попадают с грунтом [6].

Номенклатура грунтовых насосов предусматривает выпуск 
насосов с нормальным проходным сечением — тип Гр и с уве
личенным проходным сечением — тип Гру. Кроме того, выпу
скается несколько типов грунтовых насосов для различных 
условий работы по интенсивности абразивного воздействия: 
легкие, однокорпусные— индекс Л, легкие (средние) с футе
ровкой из резины — индекс Р или из корунда на бакелитовой 
основе — индекс К и тяжелые двухкорпусные с защитной фу
теровкой из износоустойчивой стали —• индекс Т.

М арка грунтового насоса включает буквенное обозначение 
типа, размер (диаметр входного патрубка, деленный на 25) и
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значение коэффициента быстроходности 0,1 ns. Например, 
10ГруЛ-8 — грунтовый насос с увеличенным проходным сече
нием для легкого режима, диаметр входного патрубка 2 5 x 1 0 =  
=  250 мм, коэффициент быстроходности 80.

Характеристики грунтовых насосов всегда даются для чистой 
воды.

Номенклатура грунтовых насосов типов Гр и Гру предусмат
ривает большое число типоразмеров с диапазоном напоров от 
10— 15 м до 70—80 м и подачи от 3—5 до 4000 л/с.

Для перекачивания гидросмесей, содержащих мелкие ча
стицы (песок, раздробленная руда, шлак, мелкая зола и пр.), 
применяются песковые насосы (тип П ), которые по конструк
ции похожи на насосы типа Гр легкого режима, но имеют мень
шие размеры и легкоразборный корпус.

Большое значение имеет пересчет параметров грунтового на
соса на условия работы на гидросмеси. Средняя плотность гид
росмеси рСр. г зависит от относительной объемной концентрации 
твердых фракций

Етв =  W  J W  п,

где W rB — объем всех содержащихся твердых частиц, м3; W a ~  
общий объем гидросмеси, м3.

Поскольку плотность воды рв=1 т/м3, то средняя плотность 
гидросмеси

рср. Г =  е ТВ (Ртв ----- ( 2 .2 7 )

где ртв — плотность твердых частиц, составляющая для грунта 
около 2,5 т/м3.

При рассмотрении условий работы грунтовых насосов 
обычно гидросмесь считают тяжелой, однородной жидкостью. 
Тогда при переходе от воды к гидросмеси развиваемые давле
ния Я г и мощность NT должны изменяться пропорционально от
ношению рСр. г/рв, а подача гидросмеси Qr не изменяться. Но, 
поскольку гидросмесь лишь условно может рассматриваться как 
однородная жидкость, вводятся поправочные коэффициенты [9]:

Я г= # к - ^ ! ^ - Я ;  Qr =  Q;
Рв

N r =  - ^ - ^ -  N.  (2.28)
Дт, рв

где рв — плотность воды; /?н и — поправочные коэффициенты 
для напора и к. п. д. Природа этих коэффициентов состоит 
в том, что при наличии ускорения гидросмеси возникает допол
нительное движение тяжелых твердых частиц относительно 
жидкости. Это приводит к изменению силового воздействия и 
создает дополнительные потери. В итоге напор снижается, а по
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тери возрастают. Значения коэффициентов зависят от ряда фак
торов, но один из основных — крупность. Д ля мелкого грунта 
d < 3 мм можно принимать /?н= 1  и = 1 , для крупных фрак
ций гравия / ? н = 0 , 8 5  и /?п=  0 ,9 5 .

Соответственно для гидросмеси перестраивается и характе
ристика внешней сети Я с. п, м:

Я с.п. =  - Р ^ Я г+ /1 п, (2.29)
Рв

где Я г — геометрический напор (разность отметок), м; Лп — 
потери при движении гидросмеси по трубопроводу, м:

Фактическая подача определяется точкой пересечения'сме
щенной по формуле (2.28) характеристикой грунтового насоса 
со смещенной по (2.29) характеристикой внешней сети.

Особое внимание следует обратить на правильное определе
ние допустимой высоты всасывания (геометрической) Я Д0П(п- 
На характеристиках грунтовых насосов дается линия Я в, полу
ченная в результате испытания на воде, т. е. при рв= 1  т/м3. 
Если р жидкости увеличивается, то динамическое понижение 
давления должно возрасти, а следовательно, допустимая ва- 
куумметрическая высота всасывания Я доп. в. п для гидросмеси 
должна снизиться.

При работе на воде в момент возникновения кавитации ди
намическое понижение давления в рабочем колесе относительно 
давления во входном патрубке

А Ы _ Ра Рн. п и
дин — ------------------------ —  кр. в,

РS Pg

где р а — атмосферное давление; рн. п — давление насыщенных 
паров; Я кр. в — критическая высота всасывания.

Для нормального атмосферного давления и холодной воды 
можно принять:

^ 1 0 ;  Д Я д и н  =  1 0 - Я к р .  В.
pg pg

При работе на гидросмеси, если считать ее за тяжелую жид
кость со средней плотностью р0р. г, получим

Л Я д и н . п = - ^  ( Ю - Я к р .  в).
Рв

Отсюда, поскольку Я кр. в= 1 0 —АЯДИн, получаем Я Кр.в.п для гид
росмеси

Я к р .  в. п =  1 0 -------( 1 0 -  Я к р .  в ) .
Рв
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Распространяя этот результат и на допустимую вакууммет- 
рическую высоту всасывания Я доп. в. п (м), получаем формулу 
пересчета

Ядоп. в. п =  Ю-----P£EiiL (10— Я Доп.,). (2.30)
Рп

Вакуумметрическая высота всасывания грунтового насоса 
зависит такж е от заглубления всасывающего трубопровода под 
уровень жидкости й3, тогда

Я в =  H s +  К  Рср г ~ Рв + 4 -  +  hвс. (2-31)
Рв Рв 2g-

где H s — высота от уровня откачиваемой жидкости до оси грун
тового насоса, м; h3 — заглубление всасывающего трубопровода 
под уровень жидкости, м; hBC — гидравлические потери во вса
сывающем трубопроводе, включая перепад давления на входе, 
необходимый для всасывания грунта, м; v x — скорость гидро
смеси во всасывающем труббпроводе.

Допустимая высота всасывания Я доп. s получается по урав
нению (2.31)

Ядоп., =  ( Ядоп. в. п— К  -Рсрг~ Рв-----Л ----- К  с ) . (2.32)
Рср. г V Рв 2g  J

Для исключения кавитации в насосе должно соблюдаться ус
ловие Я 8=Ядоп.8.

Полученные результаты показывают, что при работе с грун
товыми насосами допускается высота всасывания грунта с боль
ших глубин. Для создания высокого давления во всасываю
щем трубопроводе используются различные способы. К ним 
относится установка специальных эжекторов на конце у грунто
заборного конца всасывающего трубопровода или впуск сж а
того воздуха, т. е. применение принципа эрлифта. Эффектив
ным способом предотвращения кавитации является погружение 
установки грунтового насоса ниже отметки поверхности воды.

2.3.2. Струйные насосы

Действие струйных насосов основано на принципе передачи 
кинетической энергии от одного потока к другому, обладаю
щему меньшей кинетической энергией. Напор насосов этого 
типа создается непосредственным смещением обоих потоков, 
без каких-либо промежуточных механизмов. В зависимости от 
назначения насоса рабочая и перекачиваемая среды (жидкость, 
пар, газ) могут быть одинаковыми или разными.

Если в струйном насосе для перекачки воды используется 
энергия струи пара, то такой аппарат называется инжектором.
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Рис. 2.14. Гидравлическая схема струйного насоса

Инжекторы применяют для питанйя паровых котлов электро
станций, морских судов. Разновидностью струйных насосов яв
ляются гидроэлеваторы, обычно используемые для транспорти
рования гидросмесей и откачки загрязненной воды.

Струйные насосы просты и надежны. Они применяются для 
откачки воды из котлованов, глубоких колодцев, на насосных 
станциях для отсасывания воздуха из насосов перед пуском, 
надежно работают на агрессивных и загрязненных жидкостях. 
Самое широкое распространение они получили в горнодобы
вающей и нефтеперерабатывающей промышленностях в каче
стве смесителей. Правда, они имеют сравнительно невысокий 
к. п. д. (не выше 35 % ).

Из-за сложности процесса, происходящего при смешении 
жидкостей, для определения конструктивных размеров водо
струйных насосов разработаны различные теории.

Рассмотрим рабочий процесс струйного насоса и найдем со
отношения, определяющие его параметры (рис. 2.14). Основной 
элемент, в котором происходит преобразование энергии жидко
сти — камера смешения (площадь FK. C, длина /к. с)- Между 
сечениями /  — I и II — II  скорости двух потоков полностью вы
равниваются: Qc — расход сопла (струи) и Q — подача, посту
пающая в приемную камеру П К  через входной патрубок ВП.  
В сечении I  — I  эпюра скоростей состоит из двух участков [9]:

vc =  QJfc и v1 — Q/(FK. с—/с)>

где U — площадь сечения струи. В сечении II  — II  скорость вы
ровнена и определяется:
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Перепад напора в пределах камеры смещения

(2.33)
pg Pg

Найдем перепад напора ЛЯК. с с помощью уравнения количе
ства движения, записанного для участка камеры смешения 
между сечениями / — /  и II  — II. Проходящая секундная масса 
жидкости

Если не учитывать осевые составляющие взаимодействия между 
жидкостью и стенками камеры (считать плотности жидкостей 
Qc и Q одинаковыми; камера цилиндрическая; силы трения не 
учитываются), то получим

Подставляя сюда выражения для скоростей и решая уравне
ние относительно перепада (2.33), находим

С целью большей общности целесообразно ввести два безраз
мерных параметра:

г е о м е т р и ч е с к и й  п а р а м е т р  q, определяемый отно
шением площадей

причем S > 1 ;
р е ж и м н ы й  п а р а м е т р  q, представляющий собой отно

шение расходов,

Учитывая, что v c =  Q c/ fc и подставляя безразмерные пара
метры S и q в уравнение (2.35), получаем:

Напор, развиваемый струйным насосом, представляет собой 
разность удельных энергий в выходном сечении III  — III и во 
входном О — О для подачи Q перекачиваемой жидкости. Од
нако, если потери не учитываются и находится идеализирован
ный напор # с. н. Ид, то он будет равен разности удельных знер-

m =  p(Qo +  Q). (2.34)

pQcVa +  pQVt— p (Qc — Q)V2 =  F K. C (p2 — Pi).

(2.35)

S =  F k . c / / c , (2.36)

q =  Q/Qc- (2.37)

АЯк..с s (.l + q )2] .  (2.38)
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Рис. 2.15. Теоретические характери
стики струйного насоса
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S — 2
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I камеры смешения

Фактический напор струйного насоса Я с. н будет, конечно, 
меньше идеализированного, определяемого по формуле (2.39), 
так как из него нужно вычесть потери Лн. к — в приемной ка
мере, Лк, с — в камере смешения, — в диффузоре:

Н е  Н =  Не. Н. ИД' ^ Н .  К '-----^ к .  С'---Лдиф- (2.40)

Зависимость (2.39) позволяет проанализировать характеристики 
струйного насоса. Прежде всего она ясно показывает, что раз
виваемый струйным насосом напор пропорционален v c2/ ( 2 g ) ,  
т. е. напору Я с, в котором вода подводится к соплу, так как 
Ус= ф л /2 ^ Я С. Кроме того, напор Я с. н зависит от геометриче
ского параметра S и режимного параметра q.

На рис. 2.15 даны характеристики для S=L ,5; 2,5 и 4,0, ко
торые показывают, что с увеличением S снижается напор, раз
виваемый струйным насосом, но возрастает относительная по
дача q.

К. п. д. с т р у й н о г о  н а с о с а  определяется отношением 
полезной энергии жидкости к подведенной и без учета потерь 
выражается формулой

“Пе. н. ид — <7̂ -
S  —  2

(S — 1)г S i r O + 0 * ] - (2.41)

С целью оценок абсолютных значений на рис. 2.15 построены 
кривые т]0. н. ид для 5  =  1,5; 2,5; 4,0. Они показывают, что наи
высший к. п. д. расположен в средней части характеристики и 
максимум его невелик. Д ля S =  2,5 и 4,0 т)с.н.вд=0,27 и 0,35.
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Эти значения к. п. д. учитывают только потери на смешение по
токов с различными скоростями (на удар).

Если струйный насос используется для водоснабжения или 
охлаждения, то полезен суммарный расход Q +  Q0, поступаю
щий в сечение III  — III,  и тогда к. п. д. будет выше.

Струйный насос (эжектор) по своему устройству весьма 
прост и доступен для изготовления в местных условиях. Нужно 
однако иметь в виду, что для обеспечения устойчивой его ра
боты необходимы правильный подбор размеров и тщательное 
изготовление. Существенное значение имеют расстояние от 
сопла до камеры смешения и форма — сопла, приемной камеры 
и диффузора [9].

Применение эжектирующих устройств на всасывающих тру
бопроводах установок с грунтовыми и обычными насосами поз
воляет уменьшить вакуум во входном патрубке и тем исключить 
возникновение кавитации, а также эжектирующие устройства 
могут служить средством увеличения допустимой высоты вса
сывания.

2.3.3. Воздушный водоприемник (эрлифт)

Д ля транспортирования и подъема жидкостей используют 
также устройства, которые нельзя назвать насосами в строгом 
понимании этого слова. Некоторые из них применяют в соору
жениях систем водоснабжения и канализации. К ним в первую 
очередь относятся воздушные водоподъемники (эрлифты).

Расположим между уровнями А я В  (рис. 2.16) вертикаль
ную трубу 6, имеющую на нижнем конце отверстия 7 и снаб
женную воздушной камерой 2. Последняя имеет плотное дно 
с патрубком для присоединения воздушной трубы. Воздух по 
трубе 4  подается от компрессора 5. Верхнее основание камеры 
снабжено большим числом мелких отверстий, через которые 
воздух, подаваемый по трубе 4 , просеивается, образуя в трубе 
6 пузырчатую смесь с жидкостью.

По условию равновесия жидкости в сообщающихся сосудах 
наружный столб жидкости с высотой, равной глубине погруже
ния Я п, стремится уравновеситься с более легким столбом 
смеси в трубе 6. При этом глубина погружения может быть по
добрана такой, что она не только уравновесит, но и несколько 
превысит необходимую высоту столба смеси Я п +  Я д. Таким об
разом, при непрерывном поступлении воздуха в камеру будет 
происходить подача смеси по трубе 6 на уровень В. Через верх
ний открытый конец этой трубы смесь будет выливаться, а за 
ключенный в ней воздух выделяться в атмосферу. Вода будет 
непрерывно подсасываться через отверстия 1 нижнего конца 
обсадной трубы 3.

Если для перемещения жидкости употребляется воздух, то
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Рис. 2.16. Расчетная схема ра
боты эрлифтной установки

подъемник такого типа на
зывают э р л и ф т о м ,  если 
какой-либо технический 
газ — то газлифтом. Плот
ность рем образующейся при 
этом воздушно - водяной 
смеси значительно меньше 
плотности воды р, в резуль
тате чего смесь поднима
ется по трубе над уровнем 
воды в резервуаре на вы
соту Яд.

По принципу сообщаю
щихся сосудов в условиях 
равновесия Я пр = ( Я п+
+  Яд) Рем-
Отсюда находим высоту 
подъема 
лифта:

Я д (напор) эр-

я „ = я п -£

=  Я П(

' Рем

р
Рем
IV (2.42)

Рем /
Следовательно, высота подачи эрлифтом жидкости заданной 
плотности пропорциональна глубине погружения и зависит от 
концентрации воздуха в смеси.

Уравнение (2.42) представлено графически при Я п= const 
на рис. 2.17. При приближении величины рсм к нулю высота по
дачи стремится к бесконечности. Этот вывод, полученный из 
уравнения равновесия жидкости в сообщающихся сосудах, 
в действительности применительно к движущейся смеси не под
тверждается.

При работё эрлифта энергия затрачивается не только на пе
ремещение жидкости с нижнего уровня на верхний, но такж е и 
на преодоление сопротивлений при движении и сообщении жид
кости кинетической энергии.

Если рСм =  р, то воздуха в смеси нет и Я д= 0 . Повышение со
держания воздуха в смеси уменьшает ее плотность и увеличи
вает высоту подъема Я д> 0 . Если при этом смесь из верхнего 
конца трубы выливается, то в трубе происходит непрерывное 
движение со скоростью тем большей, чем меньше рсм-

Если уменьшить плотность смеси до некоторого критического 
значения (рСм)кР, то дальнейшее снижение его будет вызывать 
понижение высоты подъема вследствие быстрого роста гидрав-
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Рис. 2.17. Зависимость рсм от вы
соты подачи эрлифта Н

Нтах

Н

I
/
/

лических сопротивлений, а также из-за прорыва воздушных 
масс через толщу на поверхность. Поэтому действительная за 
висимость Я = / ( р См ) ,  представленная на рис. 2.17 пунктирной 
линией, начиная с ( р См ) к Р резко отклоняется вправо от рассчи
танной по уравнению (2.42).

Если эрлифт подает жидкость с плотностью р (кг/см3) на 
высоту Я д (м) в количестве Q (м/с), то полезная мощность 
Агп (Д ж /с), развиваемая им, Nn — p Q g H ^

Положим, что эрлифт расходует воздух V\ (м3/с), подводи
мый в напорную камеру под давлением p2, Па. В трубе эрлифта 
в процессе подъема жидкости расходуется мощность, затрачен
ная в компрессорной установке,

где р 1 — давление воздуха на всасе в компрессор, Па; г|из — изо
термический к. п. д. компрессора (г|из =  0,7); г|м =  0,9 — механи
ческий к. п. д.

Следовательно, к. п. д. эрлифта

К. п. д. эрлифта зависит от глубины погружения и в сред
нем равен 0,5.

При нагнетании в камеры эрлифта малых количеств воз
духа подача отсутствует вследствие низкого значения р См- 

При увеличении количества подаваемого воздуха до V\ 
столб смеси достигает верхнего выходного конца трубы и при 
дальнейшем повышении V эрлифт начинает подавать смесь. 
Здесь наблюдается постоянное увеличение подачи до тех пор, 
пока количество подаваемого воздуха сделается равным V2 , при 
этом Q =  Qmax. Дальнейшее увеличение V приводит к пониже
нию подачи эрлифта. Это объясняется повышением гидравличе
ского сопротивления трубы эрлифта и увеличением содержания 
иоздуха в смеси.

4 *  99

yVK =  P x ^ i I n - ^ .
Pi 'Пиз'Пм

(2.43)

Pi



Коэффициент полезного действия эрлифта в процессе изме
нения V достигает максимального значения ранее, чем наи
высшего значения подача Q.

Экономичность работы эрлифта можно оценить удельным 
объемным расходом воздуха: (м3 воздуха/м3 жидкости):

vyn =  V!Q. (2.44)

Давление р к, создаваемое компрессором при подаче воздуха 
к эрлифту, больше давления в воздушной камере и определя
ется p K= p 2+ A p  =  p g H „ + A p u
где р 2 — давление воздуха в воздушной камере; Др  — потеря 
давления воздуха в трубе от компрессора к эрлифту.

В установках эрлифта используют поршневые компрессоры 
с охлаждением, мощность на валу такого компрессора

N K=^p1V 1
Pi  'ЧизТ)м

Электрическая мощность (Д ж /с), потребляемая установкой 
с эрлифтом,

ЛГзл =  —  ■̂  =  р У г  In ------ J ---- —  ,
■ЧдвТ)пер Р1 'Чиз'Чм'Чдв'Чпер

где г]дв и г]пер — к. п. д. соответственно двигателя и передачи.
При непосредственном соединении валов двигателя и ком

прессора г]пер=1, при клиноременной передаче г|Пер=0,96.
Полный к. п. д. установки

•ц =  ------ЛизЛмЛдвЛпер • (2 .45 )
^  piViin -£^

Pl

Непосредственные измерения, проведенные на установках с эр
лифтами, показывают, что г| =  0,2^-0,35.

Исключительная простота конструкции и надежность дей
ствия эрлифта обусловливают широкое его распространение. 
Эрлифты применяют для подъема воды из буровых скважин 
любых диаметров и глубин. При централизованном водоснаб
жении промышленных предприятий буровые скважины приме
няют в качестве резервного источника снабжения водой. Осо
бое значение имеют эрлифты для подъема воды из буровых 
скважин малого диаметра, где невозможно использование на
сосов.

Применение эрлифтов целесообразно в случае подачи агрес
сивных жидкостей на небольшую глубину. Эрлифт можно при
менять для подъема загрязненных жидкостей с песком, золой 
и торфом.

Недостатки эрлифта: низкий к. п. д. и вследствие этого не
высокая экономичность, большая глубина погружения, невоз- 
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можность подачи жидкости в горизонтальном и слабонаклон
ном трубопроводах, загрязнение подаваемой эрлифтом жидкости 
компрессорным маслом, существенное повышение содержания 
кислорода в подаваемой жидкости.

2.3.4. Методика определения подачи эрлифтов, 
применяемых при подземном выщелачивании

В настоящее время наиболее распространенные средства от
качки продуктивных растворов при отработке месторождений 
методом подземного выщелачивания— это эрлифтные уста
новки. Простота конструкции, несложность эксплуатации спо
собствовали широкому распространению их как средств от
качки.

Вместе с тем отмечено, что подача и удельные расходы сж а
того воздуха в значительной мере зависят от условий эксплуа
тации, к которым относятся коэффициент фильтрации, глубина 
погружения и длина эрлифта.

Необходимо отметить, что только рассмотрение динамиче
ского равновесия системы добычная скважина — эрлифтная 
установка позволит определить подачу и основные параметры 
этой установки.

Для вывода основного уравнения взаимосвязи приняты сле
дующие допущения: водоотдача добычных скважин в устано
вившемся режиме равна подаче эрлифта при определенном рас
ходе сжатого воздуха; основными потерями давления являются 
потери, связанные с затратами на создание определенной плот- 
постн газожидкостной смеси и на преодоление гидравлического 
сопротивления при движении смеси в проточной части эрлифта; 
плотность и масса воздуха не учитываются вследствие того, что 
транспортируемая жидкость имеет плотность на три порядка 
выше, чем подаваемый воздух.

Из проведенных исследований выразим плотность смеси та
ким образом:

рсм =  р(1 — ф) =  р ( 1 — у - ) ,  (2.46)

где рсм, р — соответственно усредненная плотность смеси и жид
кости, кг/м3; ф — газосодержание; 5 Г — площадь поперечного се
чения вертикального трубопровода, занятого газовой фазой, м2;
S — площадь поперечного сечения трубопровода, м2.

Площадь, занятая газовой фазой, определяется скоростью 
движения сжатого воздуха в вертикальном потоке:

Sr =  Qb/̂ HCT)

где Qв — усредненный расход сжатого воздуха по длине эр
лифта, м3/с; ииот — скорость движения газовой фазы, м/с.
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Скорость Уист определяется скоростью нагнетания сжатого 
воздуха в водоподъемный трубопровод и собственной скоростью 
всплывания пузырьков в столбе жидкости высотой L:

где ивсп — скорость всплывания пузырьков воздуха, м/с.
Усредненный расход сжатого воздуха определяется, со

гласно исследованиям В. Г. Гейера, таким образом:

где QH — расход сжатого воздуха, приведенный к нормальным 
условиям, м3/с; р 3— атмосферное давление, Па; Я п— глубина 
погружения смесителя под динамический уровень Я д.

Подставляя найденные выражения в исходное уравнение 
(2.46), получаем выражение для усредненной плотности смеси 
при квазиустановившемся движении:

При постоянном режиме истечения сжатого воздуха под ди
намический уровень водовоздушная смесь может подняться на 
максимальную высоту Я 0 (см. рис. 2.16), характеризуя тем са
мым энергетическую мощность данного эрлифта при определен
ных условиях эксплуатации.

Акад. А. П. Крыловым этот момент определен как нулевой 
режим работы. При этом, чем меньше образуемая плотность 
смеси, тем больше энергетическая мощность данной конструк
ции.

Из условия статического равновесия имеем, что

где Н 0 — максимальная высота подачи, м (см. рис. 2.16). 
С учетом уравнения (2.48) имеем

Рсм — Р (2.48)

Рсм g H 0 — Рg H  п,

H 0= P g H „ .

Тогда Н 0 в зависимости от конструктивных особенностей и 
усредненного расхода сжатого воздуха:



Если же уровень слива смеси располагается на высоте L, то за 
счет возникающей депрессии происходит истечение водовоздуш
ной смеси. Используя расчетную схему, представленную на 
рис. 2.16, отмеченную разность давления можно определить по 
формуле

Ар  — ( / /о  Ремgt

где Ар  — перепад давления; L  — высота слива (длина эр
лифта), м (см. рис. 2.16).

Принимая за основу это допущение, можно использовать из
вестные формулы гидравлики, полагая, что имеем случай квад
ратичного закона сопротивления движению смеси. Тогда подача 
эрлифта _________________

<2эр =  5 ж  / — ------------- ^

V < 1+ T 1+SE)
где S m — площадь нормального сечения трубопровода, занятая 
жидкой фазой, м2; % — коэффициент гидравлических сопротив
лений; — суммарный коэффициент местных сопротивлений; 
d  — диаметр трубопровода.
В данное уравнение входит площадь, занятая жидкой фазой,

s - = s 0 — г ) -
С учетом ранее найденных зависимостей имеем

1

1
Sl̂ Bcn

Тогда характеристика эрлифта может определяться по выраже
нию

г) J  (Но — L) Ремц/эр
Р ( .  +  - 1 - L  +  4 )

Sv ВСП

С учетом уравнений (2.47) и (2.49) после математических 
преобразований получаем, что для эрлифтов подача их в любой 
точке характеристики

Sa( l +  - f JL~ V Bcn ----- + iW 1 pcmQ ____ V_____2g ) _____ / ______  \  (1 4~ Нпl^s) В̂СП____ /  J

QH + ( 1 +  - ^ - )  5у*сп Y  +

(2.50)
Формулой (2.50) определена техническая подача эрлифта 

как устройства без учета водопритока к скважине.
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Зависимость подачи эрлифта от сжатого воздуха, обычно 
называемая характеристикой эрлифта, должна соответствовать 
характеристике скважины. Исходя из условия неразрывности 
связи скважина — добычное оборудование, имеем

Qs р  == Q СКВ (Н ст> Кф, т),

где Я ст— глубина статического уровня; Кф — коэффициент 
фильтрации; т  — мощность напорного горизонта, м.

Q c k b  —  (Яд 4 "  Я Ст) (Ji (2.51)

где Яд — глубина динамического уровня, м; q — удельный де
бит, м3/(с -м ).

Удельный дебит — свойственная характеристика добычной 
скважины и зависит от фильтрационных свойств продуктивного 
горизонта.

В случае квазиустановившегося режима фильтрации

п ------- 4пЯфт----- 2̂52^

In 2,25annt

г2'о

где я — архимедово число; К ф — коэффициент фильтрации, м/с; 
т  — мощность гидрогеологического горизонта, м; а пл — коэффи
циент пьезопроводности, м2/сут; t — время отработки добычной 
скважины, принимаемое равным времени отработки запасов 
в выделенном блоке, сут; г0 — радиус фильтра добычной сква
жины, м.

Правомерность применения в основном уравнении характе
ристики скважины, выведенной Ч. Тейсом, времени эксплуата
ции скважины по отработке запасов заключается в следующем. 
Коэффициент пьезопроводности для напорных пластов нахо
дится в пределах 104— 105 м2/сут. Оптимальное время отработки 
запасов блока по практическим данным составляет 2—3 года. 
Диаметр применяемых фильтров редко превышает 0,2 м. Вслед
ствие того, что коэффициент пьезопроводности намного больше 
времени отработки блока, сделанное допущение возможно с по
грешностью, допустимой для инженерных расчетов.

Динамический уровень

Яд =  Ь — Я п, (2.53)

где L — длина эрлифта, м.
Подставляя выражения (2.51) — (2.53) в уравнение (2.50) 

и решая его относительно Qgp, получаем зависимость подачи эр- 
104



лифтной установки от условий эксплуатации и конструктивных 
особенностей применяемого оборудования:

Полученная формула дает возможность определять подачу и 
удельный расход воздуха в зависимости от условий эксплуа
тации.

Таким образом, в результате теоретических исследований 
получено выражение, позволяющее планировать объемы от
качки эрлифтным раствороподъемом с учетом основных горно
геологических особенностей пластов, предназначенных для под
земного выщелачивания.

2.3.5. Глубинные насосы

Насосы, специально предназначенные для подачи воды из 
скважин, шурфов и шахт, называются скважинными и исполь
зуются для водоснабжения, понижения уровня грунтовых вод, 
осушения котлованов, дренажных установок. Наибольшее рас
пространение имеют две системы скважинных лопастных насо
сов: с трансмиссионным валом (раньше назывались артезиан
скими) и с погружным электродвигателем.

Применение погружных электронасосов при отработке ме
сторождений методом подземного выщелачивания характери
зует качественно новую ступень в развитии этого метода.

На режим работы каждого насоса оказывают влияние внеш
ние и внутренние характеристики системы скважина — насос, 
что подтверждается множеством значений подачи насосных 
установок определенного типоразмера, эксплуатируемых в раз
личных горно-геологических условиях.

Изменение режима работы одной из составляющей звена 
системы приводит к изменению параметров другой, а поскольку 
для эффективной работы насоса требуемые подача и напор 
должны соответствовать паспортным данным, возникает необ
ходимость теоретических исследований условий, при которых 
характеристики насосов и добычных скважин согласовываются.

Общепринято, что напорная характеристика погружного 
центробежного насоса с достаточной степенью точности может 
быть выражена аналитическим уравнением:

Q ap —

g s *(V
(2.54)

Н н — aQ„ -j- bQH +  H 0, (2.55)
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где Ян— полный напор, развиваемый насосом при определенной 
подаче, м; QH — подача насоса, м3/с; Я0 — напор в режиме ну
левой подачи, м; а  (с2/м5) и b (с/м2) — постоянные коэффи
циенты, характеризующие кривизну параболического изменения 
напора.

Для описания динамического равновесия системы сква
ж и н а— погружной насос выведем уравнение необходимого на
пора насоса Ян при учете, что насос опускается в скважину на 
определенную глубину Я пр. Примем очевидное равенство

где Я в и Я пр — напор соответственно на выходе и на приеме 
в насос, м.

Напор на выходе зависит от глубины спуска насоса и от по
терь напора в водоподъемном трубопроводе и запорной арма
туре.

Потери напора в трубопроводах складываются из потерь на 
преодоление трения при движении жидкости по трубопроводу 
hi и потерь на преодоление сопротивлений в его фасонных ча
стях (местных сопротивлений) hM, т. е. hw =  hi +  hM.

С учетом уравнения из гидравлики по определению потерь 
напора, а такж е выражения для скорости (v2=  16Q2/n 2D4) об
щие потери напора на преодоление гидравлических сопротив
лений

где Qn — подача насоса, м3/с; D  — внутренний диаметр водо
подъемного трубопровода, м; X — коэффициент трения трубо
провода; Я сп — глубина спуска насоса, м; £ — коэффициент ме
стных сопротивлений.

Напор на выходе из насоса с учетом приведенного выше 
уравнения

С изменением подачи насоса при определенной глубине 
спуска насоса изменяется динамический уровень растворов 
в добычной скважине. Поэтому напор на приеме в насос можно 
выразить с учетом характеристики самой скважины, т. е.

Я н -- Я  в---Япр, (2.56)

(2.57)

(2.58)

где Я пр — напор на приеме в насос, м; Я ст — первоначальный 
уровень растворов в скважине до спуска насоса, м.
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В случае квазиустановившегося режима фильтрации

q =  4n K$m lRc.

где Яс — безразмерное гидравлическое сопротивление скважин, 
определяемое по специальным показательным интегральным 
функциям.

Безразмерное сопротивление R c связано с диаметром филь
тра через специальные функции:

где го — радиус фильтра скважины, м; а0 — коэффициент пьезо
проводности, м/с; t  — время, с.

Подставляя найденное выражение q в уравнение (2.58), по
лучаем

С учетом уравнений (2.57), (2.58) формула (2.56) примет вид

Искомый напор должен находиться на кривой характеристики 
[см. формулу (2.55)] выбранного типоразмера насоса, поэтому 
получаем совместное уравнение для системы скважина — насос, 
которое относительно подачи будет иметь вид

В результате решения уравнения (2.60) получаем выраже
ние для определения подачи насоса:

Анализируя напорные характеристики погружных электро
насосов, можно установить, что независимо от их типоразмера 
коэффициент принимает отрицательные значения, вследствие

Н и ----- Н с т  ~f
4лК$т

(2.60)

Q h =

(2.61)

107



этого численные значения, выходящие из-под знака радикала, 
должны также иметь отрицательный знак.

Таким образом, ® результате теоретических исследований 
получено аналитическое выражение совместного решения ха
рактеристик насосов и характеристики добычных скважин. Это 
позволяет определять подачу насосов в зависимости от горно
геологических условий разработки месторождений методом под
земного выщелачивания.

2.3.6. Гидромониторы и насадки

Гидромониторы — это такие устройства, которые служат для 
формирования плотной гидравлической струи, а также для уп
равления ею. Гидромонитор ГМН-250 для работы на открытых 
разработках или в подземных выработках состоит из следующих 
составных частей (рис. 2.18): подводящего патрубка 1, шаро
вого соединения 6, ствола 10 с насадкой 11, приспособлений 12 
для закреплений монитора и его управления.

В соединении верхнего колена с нижним используется ш а
рикоподшипниковая обойма. Основные узлы гидромонитора 
ГМН-250 изготовляются из стального литья. Отдельные эле
менты соединяются быстроразъемными фланцами, что облег
чает процесс демонтажа и переноса гидромонитора. В горизон
тальном шарнире используются самоуплотняющие сальники.

Как уже отмечалось, качество струи определяется условиями 
ее формирования в каналах ствола 10 гидромонитора. Это до-

S

Рис. 2.18. Конструктивная схема гидромонитора ГМН-250:
/ — подводящий патрубок; 2 — фланец; 3 — подкос; 4 — верхнее колено; 5 — опора 
с кольцом для рычага; 6 — шаровое соединение; 7 — ребра жесткости; 8 — хомут (для 
рычага); 9 — скоба; 10 — ствол; / /  — насадка; 12 — приспособление для закрепления мо
нитора

108



стигается соответствующей обработкой деталей и правильной 
тщательной сборкой. Все трущиеся части тщательно обраба
тываются.

Д ля гидромониторов применяются насадки 11 с конической 
сходящейся частью (угол конусности около 13°) и цилиндриче
ским патрубком в конце. Каждый гидромонитор снабжают не
сколькими насадками (с различными входными диаметрами) 
для регулирования расхода воды. Внутренняя поверхность ли
тых насадок тщательно шлифуется.

Гидравлический расчет гидромонитора осуществляется по 
следующим формулам [15]. ___

Скорость (м/с) вылета струи из насадки у — сf^ j2g H.
Расход воды Q =  (д./7 -\/2gH.
Диаметр насадки

" =  a A w s V v r  ® 0 -5 5  л / l k •

где д /  «0,55; ф =  0,92-^0,96— коэффициент скорости;

F — площадь поперечного сечения насадки, м2; ^ =  0,924-0,96— 
коэффициент расхода, ц =  аф; Я — рабочий напор перед насад
кой; а ^ 1  — коэффициент сжатия струи.

Потери напора в гидромониторе

2

ДЯ=<р1- 1 ~ ^  =  а а(22,

где аг — значение постоянных параметров и коэффициентов 
в формуле Дарси-Вейсбаха; для гидромониторов в зависимо
сти от диаметра ствола и насадки а 2 =  30-ь-350; Q — секундный 
расход, м3/с, Q =  0,80-i-0,20 м3/с соответствует Л Я =0,6ч-3,0  м.

Д ля определения числа рабочих гидромониторов необходимо 
знать характеристику пород, схему разработки и высоту уступа, 
по которым с помощью нормативов определяются удельный 
расход q воды и напор Я. Задаваясь диаметром насадки, 
можно определить производительность гидромонитора Q. Число 
рабочих гидромониторов

tKBQ

где Vs — объем породы, подлежащей выемке, м3; q — удельный 
расход воды, м3/м3; t — время работы, ч; К в =  0,654-0,85 — ко
эффициент использования оборудования; Q — производитель
ность гидромонитора, м3/ч.
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Техническая производительность гидромонитора в I ч чистой 
работы

Я

где К — коэффициент, учитывающий наличие перекачивающих 
станций; i — число станций перекачки.

Годовая производительность (м3/год) гидромонитора
Qr =  QrT  Д в,

где Гг — годовой фонд рабочего времени, ч.
В насадках 11 (см. рис. 2.18) завершается формирование 

гидравлической струи. При работе гидромониторов следует 
учитывать, что насадки больших размеров сохраняют свои пер
воначальные динамические характеристики на больших рас
стояниях.

2.4. КОНСТРУКЦИИ НАСОСОВ

Центробежные насосы подразделяют: по конструкции — на 
цельнокорпусные, секционные и спиральные (с горизонтальным 
разъемом корпуса); по характеру соединения рабочих колес—• 
на одно- и многопоточные; по числу ступеней — на одно- и мно
гоступенчатые; по расположению насоса — на горизонтальные и 
вертикальные.

Насосы возвратно-поступательного действия можно класси
фицировать по следующим признакам: способу действия 
поршня — одно- или двустороннего действия; положению 
норшня и цилиндра — горизонтальные и вертикальные; форме 
поршня — дисковые и плунжерные; типу привода— электро- и 
дизелеприводные.

Наибольшее распространение получили следующие кон
структивные схемы роторных насосов: шестеренные (двух- и 
многошестеренные, с наружным или внутренним зацеплением); 
винтовые (одно- и многовинтовые); пластинчатые (одно- и мно
гопластинчатые).

2.4.1. Секционные центробежные насосы

Многоступенчатые центробежные секционные насосы 
(табл. 2.2) — основной тип насосов, применяемых в главном и 
участковом рудничном водоотливе.

В обозначение типоразмеров насосов • входят: начальные 
буквы — наименование насоса — ЦНС (центробежный секцион
ный); цифры после букв — номинальная подача насоса (м3/ч); 
цифры после дефиса — напор в расчетном режиме в метрах 
(при минимальном и максимальном числах ступеней). Буква К
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ЦНС38-50 -f- 250 38 50—250 1475 13—55 0,62 506—1101
ЦНС38-44 220 38 44—220 2950 7,5—40 0,69 185—409
ЦНС60-5х -f- 250 60 50—250 1475 15-75 0,63 535— 1130
ЦНС60-66 -Ь 330 60 66-3 3 0 2950 22— 100 0,65 239—520
ЦНС105-98 -f- 490 105 98—490 2950 55—250 0,68 480— 1086
ЦНС180-85 -V- 425 180 85—425 1475 75—320 0,70 639—1620
ЦНС 180-476 680 180 476—680 2950 380—500 0,72 1312—1687
ЦНС300-120 600 300 120—600 1475 160-800 0,71 1127—2675
ЦНС300-700 -f- 1000 300 700—1000 2950 735— 1050 0,74 2053—2440
ЦНС180-500 -f- 900 180 500—900 2970 340—612 0,72 2210—2610
ЦНС300-780 -f- 1300 300 780—1300 2970 839—1395 0,76 1960—2480
ЦНСГ800-250 -f- 1000 800 250— 1000 1475 725—290Q 0,75 4220—7226

после ЦНС обозначает, что насос предназначен для перекачи
вания агрессивной среды (кислотной).

В корпусе насоса LI,HC38-50-f-250 находятся всасывающая 
и нагнетательная крышки, направляющие аппараты с устано
вочными кольцами и наружные кронштейны для подшипников 
качения, на которые опирается вал насоса. Вал насоса на вы
ходе из корпуса насоса уплотняется сальниками с мягкой на
бивкой.

Ротор насоса состоит из вала, на котором закреплены рабо
чие колеса, дистанционная втулка и разгрузочный диск. П ра
вильность установки ротора в корпусе насоса проверяется по 
контрольной риске, которая ставится на валу за передним 
вкладышем со стороны муфты.

Схема движения жидкости в насосе следующая: из всасы
вающего трубопровода вода поступает в крышку всасывания, 
первое рабочее колесо, каналы направляющего аппарата и во 
все последующие колеса. Последнее рабочее колесо подает 
воду в направляющий аппарат, крышку нагнетания и в нагне
тательный трубопровод.

Рабочие колеса насоса закрытые, радиального типа, с одно
сторонним всасыванием. Осевое усилие в конструкции насосов 
уравновешивается гидравлической пятой и самоустанавливаю- 
щимися уплотнительными кольцами и втулками разгрузки.

Вал насоса уплотняется двумя сальниками с хлопчатобу
мажной набивкой и гидравлическим затвором, куда вода пода
ется из полости за первым рабочим колесом. Надежно выпол
ненные уплотнения устраняют засасывание воздуха в насос.
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Напор подбирается путем установки на вал насоса необходи
мого числа рабочих колес и направляющих аппаратов.

Насосы ЦНС 38-504-250 предназначены для откачивания на 
участковом водоотливе нейтральной воды с температурой до 
353 К и содержанием механических примесей не более 0,5 % по 
массе при размере твердых частиц до 0,2 мм; насосы 
ЦНСК60-404-200 — для откачивания кислотной воды с темпе
ратурой до 333 К с содержанием серной кислоты не более 0,5 % 
и механических примесей не более 0,5 % при размере твердых 
частиц не более 0,2 мм.

Насосы ЦНС 180-85—ЦНС 180-425; ЦНС300-120— 
ЦНС300-600 — горизонтальные, многоступенчатые с вертикаль
ным разъемом на отдельные секции, скрепляются стяжными 
болтами, составляя единый корпус (рис. 2.19). Эти насосы ис
пользуют для шахт глубиной до 600 м при откачке нейтральных 
шахтных вод. Направляющие аппараты 7, их корпуса 9, 12, 
крышки всасывания 13 и нагнетания^,^ пёредниТ77 'и з̂атштгй* 
1 кронштейны изготовляются из чугуна. Секции стянуты сталь
ными болтами 14. Стыки между ними уплотнены резиновыми 
шнурами диаметром 10 и 6 мм.

Ротор насоса состоит из вала 2, на котором закреплены ра
бочие колеса 8, дистанционная втулка 5, упорное кольцо 16, 
защитная рубашка 15, гидравлическая пята 4  и упорная втулка 3. 
Правильность установки ротора в корпусе насоса проверя
ется по контрольной риске, которая ставится на валу за перед
ним вкладышем со стороны муфты. Опорами вала служат два 
радиальных подшипника 18. В насосах ЦНС300-120 — 
ЦНС300-600 вал опирается на подшипники скольжения, кото
рые установлены на кронштейнах. На гайке 19 переднего под
шипника нанесена контрольная риска для установки ротора. 
Внутренние уплотнения насоса приняты щелевыми; они обра
зованы поясками рабочих колес и уплотняющими чугунными 
кольцами 10 и 11.

Насосы соединены с электродвигателем через упругую вту
лочно-пальцевую муфту. Полумуфта 20  на валу насоса поса
жена по напряженной посадке до заплечика вала. Направление 
вращения насоса правое, т. е. по часовой стрелке со стороны 
электродвигателя. Осевое усилие уравновешивается с помощью 
гидравлического разгрузочного устройства, состоящего из гид- 
ропяты и устройства разгрузки.

Насосы ЦНС180-854-425 и ЦНС300-120-^600 предназначены 
для откачивания нейтральной воды с температурой не более 
333 К и содержанием механических примесей до 0,2 % по массе 
при размере твердых частиц до 0,2 мм.

Большой практический интерес представляют разработки 
секционных многоступенчатых насосов ЦНС300-700-ь 1000. Для 
напора насоса порядка 800— 1000 м на валу устанавливают до
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10 рабочих колес, что позволяет применять одноступенчатую 
схему работы водоотлива с глубоких горизонтов.

При испытаниях насосов ЦНС300-700-М000 их подача со
ставляла 348 м3/ч при напоре 788 м, что близко к правой гра
нице рекомендуемой заводом рабочей зоны (250—360 м3/ч), 
расход через разгрузочное устройство при этом составил q =  
=  10-Ь 14 м3/ч, или 3—4,2%  от подачи насоса. Последовательно 
с главным насосом работает бустер-насосный агрегат ВП-340 
с подачей 340—360 м3/ч при подпоре # п=  15 м.

При достижении верхнего уровня воды в водосборнике 
включается бустер-насосный агрегат, который производит за 
ливку главного насоса. Залитый насос включается и автома
тически открывается задвижка на нагнетательном трубопро
воде. При снижении уровня воды в водосборнике до предельной 
отметки поступает импульс на закрывание задвижки на ставе, 
отключается электродвигатель главного насоса и через 1,5— 
2,5 мин бустер-насосный агрегат. Насосный агрегат высокого 
давления оборудуется системами: автоматического контроля, 
заливки главного насоса по времени и давлению, продолжи
тельности пуска насосных агрегатов, температуры воды и воз
духа для охлаждения корпуса двигателя и температуры масла 
для охлаждения подшипников насосных агрегатов.

2.4.2. Консольные насосы

Консольный лопастной насос — это горизонтальный насос, 
у которого рабочие органы закреплены на консольном конце 
вала (отсюда название консольный). Консольный насос типа К 
(рис. 2.20) состоит из рабочего колеса 2, которое с помощью 
гайки и шпонки закреплено на валу 6. Цельнолитая спиральная 
камера 15 с напорным патрубком Н П  болтами крепится к опор
ной раме 12. Торцовая расточка, диаметр которой несколько 
превышает диаметр рабочего колеса, закрыта крышкой 1, отли
той вместе с входным патрубком ВП.  В случае необходимости 
можно, сняв крышку 1, извлечь рабочее колесо 2, не произ
водя полной разборки насоса. Вал 6 насоса крепится в шарико
подшипниках 8 и 7, установленных в расточках опорной рамы, 
часть которой образует ванну, заполняемую маслом. На конце 
вала насажена полумуфта 10, которая смыкается с полумуф- 
той 9, насаживаемой на конец вала электродвигателя.

Д ля уменьшения протечек из спиральной камеры во вход
ной патрубок В П  по зазорам служит кольцевое уплотнение 16. 
Д ля снижения действующего на рабочее колесо осевого усилия 
предусматриваются второе кольцевое уплотнение 13 и отвер
стия 14. Весьма ответственный элемент насоса — сальник, уп
лотняющий отверстие, через которое проходит вал. Отверстия 
14 приводят к тому, что такой же вакуум образуется и у сту- 
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пицы колеса со стороны вала. Поэтому при недостаточной гер
метичности уплотнения вала во всасывающий патрубок в про
цессе работы насоса будет попадать воздух, что весьма опасно, 
так как это может привести к срыву работы насоса. С целью 
повышения надежности уплотнения сальник снабжают водяным 
замком. Между сальниковой набивкой 4 (хлопчатобумажный 
жгут, проваренный в сале с графитовой пудрой) вставлено ме
таллическое распорное кольцо 11, к которому через отверстие 3 
подводится вода под давлением из спиральной камеры (во 
многих насосах вода подводится через внешнюю трубку), что 
исключает проникновение воздуха в камеру рабочего колеса. 
Сальник затягивается нажимной крышкой 5 с помощью болтов. 
По мере износа сальниковой набивки при подтекании сальника 
производится периодическая подтяжка крышки .5. Напорный 
патрубок Н П  вместе со спиральной камерой может поворачи
ваться на 90° и устанавливаться при монтаже в любое из четы
рех положений (два горизонтальных и два вертикальных).

2.4.3. Насосы двустороннего входа

Насос двустороннего действия типа 'Д имеет входной и на
порный патрубки, представляющие собой единую литую деталь 
вместе с корпусом 12 и опорными лапами 10 и 11 (рис. 2.21). 
Таким образом, всасывающий и напорный трубопроводы под
ходят к насосу горизонтально. Крышка насоса 6 крепится к кор
пусу болтами (осевой разъем). Рабочее колесо 7 насажено на 
горизонтальный вал 2. Каналы а соединяются с входным па
трубком и вода подводится к рабочему колесу с двух сторон 
(отсюда название двустороннего входа). Из рабочего колеса
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вода выбрасывается в специальный отвод 5, по которому пода
ется в напорный патрубок. Вал опирается на подшипники 1 и 
муфтой 9 соединяется с валом электродвигателя. Поскольку 
сальники 3  уплотняют полости а, в которых может быть до
вольно глубокий вакуум, они снабжены водяным замком. Вода 
к сальникам из полости повышенного давления подводится па
трубками 4. На ободьях рабочего колеса предусмотрены коль
цевые уплотнения 8. Рабочее колесо насоса двустороннего 
входа является, по существу, спаренным, в сравнении с рабо
чим колесом консольного насоса.

Отличительные особенности насосов типа Д  — почти в 2 раза 
большая подача по сравнению с консольными при тех же диа
метрах рабочего колеса: уравновешенность осевых нагрузок 
рабочего колеса, что облегчает работу подшипников; возмож
ность извлечения рабочего колеса с валом без необходимости 
отсоединения подводящих к насосу трубопроводов.

2.4.4. Центробежные насосы со спиральным отводом 
(спиральные)

Спиральные насосы получили широкое применение при обо
рудовании водоотливных установок в сложных гидрогеологиче
ских условиях. Отличительные конструктивные особенности 
спиральных насосов — четное число рабочих колес, разъем- 
ность корпуса по горизонтальной плоскости, расположение на
порного и всасывающего патрубков в нижней части корпуса. 
Эта конструктивная особенность позволяет производить реви
зию насоса без отсоединения трубопроводов и электродвига
теля.

Осевое усилие уравновешивается симметричным расположе
нием входных отверстий рабочих колес, а неуравновешенная 
составляющая воспринимается радиально-упорными шарико
подшипниками, фиксирующими положение ротора в корпусе 
насоса. Электродвигатель соединяется с насосом эластичной 
муфтой, что сглаживает динамические нагрузки при пуске на
сосного агрегата.

Рассмотрим характеристики и опыт эксплуатации отдель
ных типов спиральных насосов.

Насосы ЗВ-200Х2 и ЗВ-200Х4 (рис. 2.22) выполняются 
двух- и четырехступенчатыми, с горизонтальным валом, рабо
чими колесами с односторонним входом с подачей от 250 до 
540 м3/ч при напоре до 240 м. Всасывающий и нагнетательный 
патрубки расположены в нижней части корпуса и направлены 
в противоположные стороны, что упрощает присоединение их 
к внешним трубопроводам. Подшипники насосов — шариковые, 
двухрядные, радиально-упорные — имеют смазку и водяное ох
лаждение. Поток жидкости между ступенями четырехступенча-
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того насоса движется по внешним обводным трубам, которые 
расположены в разных плоскостях.

Сальники выполнены с мягкой набивкой, для охлаждения 
их со стороны первой ступени предусмотрено кольцо водяного 
охлаждения, а для защиты от истирания вала о сальниковую 
набивку — специальные втулки. Длительный опыт эксплуата
ции насосов на свинцовых и алюминиевых рудниках показал, 
что они работают с высокой надежностью, имеют к. п. д. 0,6—
0,72 и малую высоту всасывания (3—3,5 м). Особо высокая на
дежность эксплуатации получена при эксплуатации их с отри
цательной высотой всасывания, когда отсутствует кавитация.

Насосы 10НМК-2 получили широкое распространение на 
рудниках цветной и черной металлургии при откачке пресных 
вод. Насосы рассчитаны на высокое давление, имеют два рабо
чих колеса с односторонним подводом жидкости. Сальник со 
стороны всасывания имеет водяное уплотнение, что предотвра
щает подсосы воздуха во время работы. Корпус, рабочие колеса 
и уплотнительные кольца выполнены из чугуна.

Ротор насоса представляет собой вал, на который насажены 
рабочие колеса, шарикоподшипники, маслоотделители и стяги
вающие гайки. Разгрузка осевого усилия достигается встреч
ным расположением рабочих колес. Д ля уплотнения между сту
пенями насоса закрепляют специальные кольца из хлопчатобу
мажного просаленного шнура.

Во время работы насоса в гидравлический затвор непре
рывно подается вода из первой ступени для устранения подсо
сов воздуха, охлаждения буксы сальника и вала ротора. Н а
сосы 10НМК-2 успешно эксплуатируются при отрицательной 
высоте всасывания и работают по 3000 ч непрерывно без каких- 
либо аварий и неполадок при среднем значении к. п. д. 0,65—
0,7.

Насосы 14М-12Х4 изготовляют четырехступенчатыми, с го
ризонтальным разъемом корпуса и рабочими колесами с одно
сторонним подводом жидкости. Корпус, крышка и рабочие ко
леса насоса выполнены из высококачественного серого чугуна 
МСЧ32-52, стальной вал защищен у сальников сменными втул
ками.

Опорами вала служат три подшипника, из них два крайних 
выполнены скользящего типа с залитыми баббитом вклады
шами и кольцевой смазкой, аналогичного типа средний подшип
ник— с водяной смазкой.

Осевое усилие уравновешивается симметричным расположе
нием колес.

Насосы 14М-8Х4 получили распространение в условиях об
водненных рудных месторождений, где притоки рудничных вод 
составляют 600— 1200 м3/ч. Насосы этого типа — горизонталь
ные, четырехступенчатые, с уравновешенным ротором и охлаж 
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даемыми водой сальниками. Вал ротора насоса опирается на 
два двухрядных шарикоподшипника, что повышает надежность 
его работы по сравнению с другими насосами спирального типа. 
На рудниках насосы эксплуатируют при отрицательной высоте 
всасывания без бустер-насосных агрегатов за счет применения 
гидравлического затвора для сальников, что устраняет кавита
цию. Разъемный по горизонтальной плоскости корпус насоса 
позволяет произвести ревизию насоса в течение одной смены.

Осевое усилие в насосе уравновешивается симметрично рас
положенными на валу колесами. Характеристики насоса, полу
ченные в процессе испытаний, имеют плавное снижение и по
дачу 580—610 м3/ч при напоре 370—380 м и к. п. д. 0,7—0,73. 
В процессе длительной эксплуатации насоса 14М-8Х4 отсут
ствовали вибрация насоса, перегрев подшипников и сальников.

В условиях водоотлива обводненных рудных месторождений 
и глубоких горизонтов начинают находить применение центро
бежные насосы, разработанные для нефтяной промышленности. 
Эти насосы спирального типа, с горизонтальным разъемом кор
пуса, частотой вращения 3000 мин-1, подачей 500—3000 м3/ч, 
напором до 800—900 м. Указанные насосы могут работать 
только при отрицательной высоте всасывания.

Насосы 8НД-10Х5 — центробежные, пятиступенчатые с по
следовательным соединением рабочих колес с помощью пере
водных труб. Всасывающий и нагнетательный патрубки распо
ложены в нижней части корпуса, что позволяет осуществлять 
ревизию насоса без демонтажа трубопроводов.

Рабочее колесо первой ступени имеет двусторонний подвод 
жидкости и насажено на вал по тугой посадке, а остальные 
колеса сконструированы с односторонним входом и закреплены 
на валу попарно по скользящей посадке. Уплотнительные 
кольца имеют горизонтальный разъем, что позволяет их заме
нять без разборки ротора.

Сальниковые уплотнения вала выполнены в торцовом испол
нении с мягкой набивкой, разгрузка давления перед уплотне
нием достигается отводом жидкости в приемный патрубок.

Опорами вала служат подшипники скольжения с кольцевой 
смазкой и водяным охлаждением. Осевое усилие, действующее 
на ротор, воспринимается опорными шарикоподшипниками.

Насос приводится в действие асинхронным двигателем 
АТД-500 в закрытом исполнении мощностью 500 кВт.

Насосы 16НД-10Х1 по конструкции аналогичны рассмот
ренным выше. Отвод насоса выполнен в виде двухвитковой спи
рали, что разгружает ротор от осевого усилия. Рабочие сталь
ные колеса изготовляют с двусторонним входом, сварной кон
струкции, они подвергаются тщательной обработке, что обеспе
чивает высокую чистоту водопроводящих каналов и точность 
поверхностей лопаток.
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Насосы 12Н Д -11х2 более экономичны чем насосы 
8НД-10Х5, имеют более высокий к. п. д. и меньшую установ
ленную мощность электродвигателей.

Насосы 12НД-11Х2 — двухступенчатые, спирального типа, 
с рабочими колесами с двусторонним входом, двухвитковыми 
спиральными отводами и переводными трубами. Усовершенст
вованные дроссельные уплотнения лабиринтного типа умень
шают утечки между рабочими колесами и корпусом. Рабочие 
колеса насоса выполнены литыми из чугуна с защитными 
стальными кольцами. Сальниковые уплотнения изготовлены 
в торцовом исполнении. Опорами ротора служат сдвоенные ш а
рикоподшипники с кольцевой смазкой. В одной из опор уста
новлены радиально-упорные подшипники для уравновешивания 
осевого усилия. Насосы обеспечивают номинальную подачу и 
напор при отрицательной высоте всасывания 10— 15 м, что оп
ределяется конструкцией насосной камеры.

Насосы 4НДв-60 и другие такого типа — одноступенчатые, 
горизонтальные с полуспиральным подводом к двустороннему 
рабочему колесу — предназначены для перекачивания неагрес
сивных шахтных вод Обозначение насоса: 4 — диаметр напор
ного патрубка (мм), уменьшенный в 25 раз; Н — насос; Д  — 
двусторонний; «в» или «с» — высоконапорный или средненапор
ный; 60 — коэффициент быстроходности. Эти насосы исполь
зуют при оттайке мерзлых пород и в установках водоотлива 
при напорах до 100 м, высоте всасывания 2,5—5,5 м. К. п. д. 
этих насосов составляет 70—80 %.

Область применения насосов этого типа определяется при
током воды: при 60— 120 м3/ч — 5НДв-60, при 145—220 м3/ч —

Т а б л и ц а  2.3

Насос Подача,
м’/ч

Н апор,
м

• Частота 
вращ ения, 

мин- 1
Мощ

ность,
кВт

К. п. д.,
%

Допустимая
высота

всасывания,
м

ЗНДв-60 200 36 1450 20 71 6,5
250 40 1450 32 70 5,5

бНДв-бО 320 50 1450 45 71 5,0
360 54 1450 60 74 4,5
600 40 960 72 78 5,5

8НДв-60 500 36 960 64 79 6,0
720 90 1450 190 80 4,0
720 70 1450 165 79 4,0

1600 90 960 580 82 5,0
14НДс 1080 90 960 160 83 5,0

900 30 960 120 85 5,0
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8НДв-60.
Технические характеристики некоторых из рассматриваемых 

насосов приведены в табл. 2.3.
Рабочее колесо насоса 4НДв-60 насажено на вал на шпонке 

и заж ато защитными втулками. Двусторонний подвод к рабо
чему колесу уравновешивают осевые силы, остаточная неурав
новешенность их воспринимается шарикоподшипником, установ
ленным на свободном конце вала.

2.4.5. Глубинные центробежные насосы

Глубинные центробежные насосы составляют группу, отли
чающуюся по конструкции от обычных насосов с горизонталь
ным расположением вала. Вертикальное положение насоса 
в колодце или скважине предопределило такие конструктивные 
решения как восприятие гидравлической нагрузки, расположе
ние и смазку подшипников, конфигурацию и размеры деталей 
насоса и их компоновку.

Первые конструкции глубинных насосов с погружными 
электродвигателями были построены на принципе создания про
тиводавления, предотвращающего проникновение воды в элек
тродвигатель. Для этого электродвигатель размещали в герме
тически закрытый корпус, в который подавали сжатый воздух. 
Насосы, имеющие сухие электродвигатели мощностью до 5 кВт 
с уплотнительными кольцами, изготовляют до 20—30 м и по
дачи до 40 м3/ч.

В глубинном насосе 1 (рис. 2.23) с маслозаполненным элек
тродвигателем 3  использовано ртутное сальниковое уплотне
ние 6 , которое предотвращает попадание воды в электродвига
тель. Д ля масла в нижней части электродвигателя предусмот
рен резервуар 4, наполняемый маловязким маслом, что обес
печивает минимальные потери на сопротивление при вращении 
ротора и высокую диэлектрическую прочность. Маловязкое 
масло применяется такж е для смазки подшипников электродви
гателя.

Для того, чтобы уравновесить давление столба воды в сква
жине на ртуть в сальниковом устройстве и на масло в электро
двигателе предусмотрено гидравлическое противодавление. Для 
этого в нижней части масляного резервуара электродвигателя 
имеется небольшое количество воды, сообщающееся с водой 
в скважине посредством трубки 5, подведенной со стороны вса
сывающей камеры 2 .

Во время работы электродвигателя масло, расширяясь 
в объеме, беспрепятственно вытесняет некоторое количество 
воды из нижней части электродвигателя и перемещает уровень
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ртути в сальниковом устройстве. Пе
ред спуском насоса в скважину элек
тродвигатель заливают водой, маслом и 
ртутью.

В полусухих электродвигателях ротор 
вращается в водяной среде, а статорная 
обмотка изолирована от воды тонкостен
ной гильзой, помещенной между ротором 
и статором. Гильза изготовляется из не
ржавеющего немагнитного сплава тол
щиной 0,4—0,6 мм.

Кроме глубинных насосов описанного 
типа изготовляют такж е глубинные на
сосы с полусухими электродвигателями, 
в которых между, ротором и статором 
запрессована под высоким давлением 
гильза или помещена рубашка из тон
кой листовой резины.

В некоторых конструкциях полусухих 
электродвигателей предусмотрены запол
ненные изоляционной массой герметиче
ские камеры для выступающих витков 
обмотки статора.

Насосы с мокрыми электродвигате
лями наиболее просты по конструкции и 
более экономичны по сравнению с на
сосами с полусухими электродвигате
лями.

В глубинных насосах используют об
моточный провод из изоляционного ма
териала на полиэтиленовой основе, от
личающийся отсутствием влагопоглоще- 
ния, высокой стойкостью против пробоя, 
постоянством сопротивления изоляции 
при любой температуре обмотки, отсут
ствием признаков старения. В настоящее 
время глубинный насос с мокрым элект
родвигателем вытесняет другие типы во
доподъемных устройств.

Ниже приведена техническая характе
ристика погружных центробежных элект
ронасосов УЭЦНК-4-100-80 и УЭЦНК- 
6-360-150.

Погружные электронасосы предназна
чены для откачки агрессивной жидкости 
из добычных скважин. Откачиваемая 
жидкость представляет собой солевой

Рис. 2.23. Глубинный на
сос с маслозаполиенным 
электродвигателем
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Насосы ............................................... УЭЦНК-4-100-80 УЭЦНК-6-360-150
Подача, м3/ч  .................................. 4,2 15,0
Напор, м ........................................... 80 157
Частота вращения, мин-1  . . . 2750 2800
Число ступеней .............................. 21 18
К. п. д. (без учета потерь в токо-
подводе, трубопроводах и поверх

57,7ностном оборудовании), % . . . 32
Рекомендуемая подача, м3/ч . . 2,5—5,2 8,4— 18,4
Рекомендуемый напор, м . . . 90—55 190— 110
Привод: Погружной электродвигатель

тип ........................................... ПЭДГ 2-93 ПЭДГ 11-140
мощность, кВт ..................... 3 И

Габариты, мм:
95 145поперечный размер .................

длина ............................................... 1860 2300
Масса, к г ........................................... 40 120

раствор с содержанием избыточной серной кислоты не более 
10 % и механических примесей не более 0,1 г/л при темпера
туре раствора не выше 298 К-

2.4.6. Насосы в кислотоупорном исполнении

Насосы, в кислотоупорном исполнении широко применяют 
в горной промышленности при откачке кислотных шахтных вод 
с содержанием свободной серной кислоты от 0,2 до 1,5%. Их 
используют при перекачивании шахтных кислотных вод с р Н < 7  
и температурой не выше 313 К. Содержание механических при
месей в воде не должно превышать 0,1 % по массе, крупность 
твердых частиц должна быть не более 1 мм. Насосы выпуска
ются с числом ступеней от 2 до 10. Технические данные насо
сов приведены в табл. 2.4.

Т а б л и ц а  2.4

Насос
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, 
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4МСК-ЮХ2 -f- 10 60 66—330 2950 15—77 239—557 0,65
ЦНСК60-40 --  200 60 40—200 1425 11—55 500— 1092 0,60
ЦНСК180-85 -г- 425 180 85—425 1475 60—298 655— 1860 0,70

8МСК-7Х2 f- ю 300 120—600 1475 145—720 1191—2680 0,68
ЦНСК500-160 800 500 160—800 1475 300— 1500 2432—5737 0,73
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2.4.7. Грунтовые насосы

Грунтовые насосы предназначены для перекачки гидросмеси 
при разработке россыпных месторождений полезных ископае
мых, для разработки карьеров и котлованов, транспорта грунта 
и полезных ископаемых и др.

Особенности. конструкции грунтовых насосов определяются 
наличием большого количества твердых частиц в перекачивае
мой гидросмеси, что создает чрезвычайно интенсивное абразив
ное воздействие, и необходимостью обеспечить пропуск до
вольно крупных включений (галька, куски породы), которые 
попадают с грунтом.

Грунтовый насос ГруЛ для легкого режима (рис. 2.24) имеет 
общую компоновку, аналогичную обычному консольному на
сосу, особенности его конструкции целиком определяются спе
цифическими требованиями. Рабочее колесо 2 имеет относи
тельно большую ширину b и только три-четыре лопатки, что 
диктуется необходимостью обеспечить достаточное проходное 
сечение. Массивный корпус 4 образует переходящую в напор
ный патрубок Н П  просторную приемную камеру с почти посто
янным проходным сечением. К корпусу крепится крышка 1 
с, входным патрубком ВП,  а сам корпус 4 через плиту 5 скреп
лен со станиной 12. Корпус и станина анкерными болтами за 
крепляются на фундаменте. Между рабочим колесом и дета
лями корпуса установлены защитные диски 3  и 6 из износо
устойчивой стали. В месте расположения сальника 8 на вал 9 
надета защитная втулка, которая заменяется при изнашивании.

нп
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Для уменьшения числа твердых частиц, попадающих в полость 
между вращающимися и неподвижными деталями, через шту
цер 7 подводится чистая вода с давлением 0,05—0,10 МПа. Вал 
закреплен на роликоподшипниках 10 и имеет шариковый упор
ный подшипник, воспринимающий осевое усилие (осевое 
усилие рабочего колеса не уравновешено). С помощью упру
гой муфты 11 вал насоса соединяется с валом электродви
гателя.

Номенклатура грунтовых насосов включает большое число 
типоразмеров с диапазоном напоров от 10— 15 м до 70—80 м и 
подачи от 11— 18 до 14 000 м3/ч.

2.4.8. Поршневые и плунжерные буровые насосы

Промывочная жидкость в скважину в процессе ее промывки 
подается поршневыми и плунжерными насосами, которые вхо
дят в состав буровой установки. Требования к этим насосам 
определяются условиями их эксплуатации: физико-механиче
скими свойствами буримых пород, глубиной, диаметром и на
значением скважины, типом породоразрушающего инструмента 
и т. д.

Подача Q и напор Я  бурового насоса в процессе углубки 
скважины могут изменяться в широких пределах. Следова
тельно, буровой насос должен обеспечивать возможность про
стого и быстрого регулирования подачи и напора в зависимости 
от параметров технологического режима бурения. При этом 
одно из основных требований — обеспечение независимости по
дачи от давления (наличие жесткой напорно-расходной харак
теристики Q — Я ).

Пульсация потока должна быть минимальной, так как не
равномерность потока может привести к нарушению процесса 
бурения и к повреждению стенок скважины. Помимо этого 
пульсирующий поток промывочной жидкости вызывает гидрав
лические удары, что сокращает срок службы элементов насоса 
и напорной магистрали, а такж е является одной из причин виб
рации бурильной колонны [9].

Поскольку геологоразведочные скважины часто бурятся 
в труднодоступных районах, где транспортирование оборудова
ния затруднено, габариты и масса насоса и отдельных его узлов 
должны быть минимальными.

Таким образом, требования к буровым насосам можно раз
делить на две группы. К первой относятся требования, опреде
ляющие эффективность непосредственно процесса бурения: ста
бильная подача необходимого количества жидкости, минималь
ная пульсация потока, достаточная всасывающая способность; 
к второй — удобства эксплуатации насосов, минимальные за- 
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траты времени и средств на их ремонт, обслуживание и транс
портирование.

Анализ требований, предъявляемых к насосам для подачи 
промывочной жидкости при бурении геологоразведочных сква
жин, показывает, что ни один из существующих типов насо
сов не удовлетворяет полностью перечисленным выше тре
бованиям.

Основному требованию — независимости подачи от давле
ния — отвечают насосы объемного типа: поршневые (плунжер
ные), шестеренные и винтовые.

Буровые насосы должны обладать повышенной износоустой
чивостью при перекачивании жидкостей, содержащих абразив
ные примеси. Полностью исключить абразивный износ не пред
ставляется возможным, но компенсировать возникающие в ре
зультате износа зазоры практически проще в насосах с воз- 
вратно-поступательным движением рабочего органа (поршень, 
плунжер).

Прямая зависимость подачи поршневого насоса от частоты 
вращения позволяет в широких пределах регулировать его по
дачу. Поршневые насосы в отличие от шестеренных могут ис
пользоваться для перекачивания жидкостей с различными фи
зическими свойствами (даже с высокой вязкостью и большим 
содержанием твердой взвеси).

Применение в насосе трехпоршневой (трехплунжерной) си
стемы обеспечивает допустимую при бурении скважин пульса
цию потока перекачиваемой жидкости. Таким образом, поршне
вые (плунжерные) насосы полностью отвечают основным 
требованиям процесса бурения, поэтому получили широкое 
распространение при бурении геологоразведочных скважин 
в СССР и за рубежом.

Развитие и совершенствование техники и технологии буре
ния скважин, широкое внедрение алмазного бурения при высо
ких частотах вращения снаряда, многообразие конструкций 
скважин и геологических разрезов, использование комбиниро
ванного оборудования, когда в процессе проведения одной 
скважины применяются шарошечные долота, твердосплавные и 
алмазные коронки, привели к созданию в отечественной и зару
бежной практике насосов с регулированием подачи.

Известно несколько способов регулирования подачи: измене
нием хода поршня или плунжера; изменением числа ходов при 
помощи коробки передач, которая может быть встроена в меха
ническую часть насоса (НБ2-63/40) или вынесена в виде от
дельного узла (насос Н БЗ-120/40); применением коробки пере
дач и замены поршня или плунжера (насосы НБ4-320/63).

Регулирование подачи насоса с помощью коробки передач 
имеет преимущества перед другими способами вследствие про
стоты, надежности, оперативности, а такж е возможности широ-
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кого диапазона изменения частоты вращения, а следовательно, 
и подачи насоса.  Кроме того, применение коробки передач по
зволяет унифицировать оборудование.

Подача изменением длины хода плунжера может регули
роваться с помощью кулисного механизма или перемещением 
кривошипного пальца в эксцентрике. Такая система технологи
чески целесообразна, так как позволяет бесступенчато изменять 
количество жидкости, подаваемой в забой. Однако при этом спо
собе регулирования подачи существенно увеличивается объем, 
который не участвует в подаче, что отрицательно влияет на 
всасывающую способность насоса. Этот способ не получил ши
рокого распространения также из-за сложности механизмов ре
гулирования.

В специальном конструкторском бюро научно-производст
венного объединения «Геотехника» Министерства геологии 
СССР (СКВ НПО МГ СССР) создан ряд плунжерных быстро
ходных насосов, подача которых регулируется изменением 
числа ходов с помощью коробки передач. Преимущественное 
распространение получили плунжерные насосы с горизонталь
ным расположением плунжеров.

Насос Н БЗ-120/40 (рис. 2.25) предназначен для промывки 
буровых скважин водой и глинистым раствором. Насос может 
быть использован с установками соответствующих типоразме
ров УКВ 200/300, УКВ 300/500 при бурении геологоразведоч
ных скважин по твердым полезным ископаемым долотами ша
рошечного и режущего типов, твердосплавными, дробовыми и 
алмазными коронками.

Насосные установки НБ4-320/63 предназначены для исполь
зования с различного типа станками (УКБ 300/500, 
УКВ 1200/2000 и др.) при бурении всеми типами породоразру
шающего инструмента. П ри ' этом можно использовать буриль
ные трубы диаметром 42; 50; 63,5 мм.

Насосная установка НБ4-320/63 укомплектована асинхрон
ным электродвигателем IA2-72-6 мощностью 22 кВт, частотой 
вращения 965 мин-1, напряжением 220/380 В. Вращение от 
электродвигателя к насосу передается тремя приводными рем
нями В-2800Т, закрытыми ограждением.

Насос установки НБ4-320/63 — трехплунжерный, реверсив
ный, горизонтальный с прямоточной гидравлической частью, ко
торая позволяет достигнуть высоких напоров.

2.5. ЭКСПЛУАТАЦИЯ ВОДООТЛИВНЫ Х УСТАНОВОК

При решении вопроса повышения экономичности работы 
рудничного стационарного водоотлива важное значение приоб
ретают выбор типа насосов, соответствие их характеристик ус
ловиям эксплуатации.
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Для объективного выбора типа насоса необходимо исходить 
из горнотехнических особенностей рудников, надежности и по
вышения экономичности работы водоотлива.

Особое внимание конструкторов и горных механиков при
влекают вопросы создания насосных агрегатов для водоотлива 
глубоких горизонтов.

Переход на сверхвысокие давления связан с увеличением 
мощности насосного агрегата и пересмотром ряда положений 
при оборудовании водоотлива: размещения агрегатов в насос
ной камере, их резервирования и надежности при переходных 
режимах.

С целью создания компактного насосного оборудования для 
водоотливных установок глубоких горизонтов применяют сек
ционные насосы с частотой вращения 3000 мин-1.

Отечественная и зарубежная практика эксплуатации водо
отливных установок высокого давления показывает, что исполь
зуются два типа насоса — секционные и спиральные, развиваю
щие напор 800— 1300 м при отрицательной высоте всасывания 
и подаче 300—700 м3/ч.

2.5.1. Схемы стационарного водоотлива

На рудниках применяются различные схемы водоотлива. 
При разработке месторождения на одном горизонте вода из 
всех выработок поступает в водосборник главной установки, 
а затем насосами транспортируется непосредственно на поверх
ность. Если глубина шахты превышает максимальный напор, 
создаваемый одним насосом, применяют последовательную р а 
боту насосов, установленных в одной камере, или ступенчатую 
схему водоотлива (рис. 2.26).

Водоотливные установки размещаются на разных горизон
тах и имеют отдельные водосборники, что обеспечивает незави
симость работы установок. Однако при последовательной схеме 
включения насосов, находящихся на разных горизонтах, без 
промежуточных водосборников (см. рис. 2.26) усложняются ус
ловия работы установок, так как нижние насосы и арматура 
могут оказаться под высоким давлением. Кроме того, усложня
ется коммуникация трубопроводов из-за необходимости обеспе
чить подключение любой пары насосов. Иногда участковые во
доотливные установки, оборудованные вертикальными или го
ризонтальными насосами, откачивают воду на поверхность 
через скважины.

Водоотлив при разработке месторождения одновременно на 
нескольких горизонтах может осуществляться установками, 
расположенными: на каждом горизонте и откачивающими воду 
на поверхность; на нижнем горизонте, в водосборник которого
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Рис. 2.26. Основные схемы водоотлива 
прн ведении горных работ на одном го
ризонте

вода поступает со всех горизонтов; на нижнем горизонте и от
качивающими воду со всех горизонтов.

Оценка той или иной схемы определяется надежностью и 
экономичностью.

2.5.2. Рудничные водоотливные установки

В настоящее время в горной промышленности находится 
и эксплуатации большое число автоматизированных водоотлив
ных установок малой, средней и большой подачи — от 100 до 
20000 м3/ч.

Современные водоотливные установки, особенно большой по
дачи, представляют собой сложный комплекс горных вырабо
ток и оборудования (насосы, двигатели, трубные коллекторы, 
аппаратура автоматического управления и т. п.). Весь этот 
комплекс должен строго удовлетворять требованиям правил 
техники безопасности.

От надежности работы водоотливных установок зависят 
безопасность, экономичность и бесперебойность работы шахты, 
поэтому они должны быть спроектированы в соответствии 
с правилами технической эксплуатации и правилами ПБ.

Насосная камера должна быть сухой, надежно вентилируе
мой, удобной для ремонта оборудования и безопасной в пожар- 
пом отношении. Насосная камера главного водоотлива распо
лагается в районе ствола шахты и имеет три выхода: в около- 
стнольные выработки, электроподстанцию и соединена со 
стволом шахты на уровне не менее 7 м от приемной площадки 
нпклопным ходком сечением не менее 2,5 м2.

Такое расположение насосной камеры позволяет более пра
вильно организовать сбор рудничных вод в одном месте, обеспе- 
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чить нормальное ее проветривание, доставку оборудования и 
получить наименьшую длину нагнетательного трубопровода.

Насосная камера проветривается свежей струей воздуха, от 
затопления, особенно в условиях обводненных рудников, за 
щищается герметичными дверями со стороны подстанции и 
околоствольных выработок.

Водоотливная установка должна иметь водосборник, со
стоящий не менее чем из двух отдельных частей, объемом на 
четырехчасовой нормальный приток воды.

В условиях малой и средней подачи, когда притоки руднич
ных вод составляют более 50 м3/ч, водоотлив оборудуется тремя 
насосными агрегатами одинаковой подачи, один из которых 
находится в работе, второй — в резерве, третий — в ремонте. 
Каждый из насосов должен откачивать нормальный суточный 
приток воды не более чем за 20 ч работы.

В условиях обводненных месторождений необходимое коли
чество насосов не может быть принято равным трем, как это 
указывается в единых правилах технической эксплуатации руд
ников, шахт и приисков цветной металлургии, а рассчитывается 
по количеству притока воды в шахту.

Д ля откачки воды в типовых насосных камерах предусмат
ривается прокладка не менее двух нагнетательных трубопро
водов, из которых один — рабочий, другой — резервный. К аж 
дый из трубопроводов рассчитывается на откачку нормального 
суточного притока насосом не более чем за 20 ч.

В условиях обводненного месторождения число трубопро
водов выбирается в зависимости от производительности водо
отливной установки и представляет собой сложный комплекс 
трубных соединений.

Современные водоотливные установки проектируются с ав
томатическим управлением, когда пуск и остановка насосных 
агрегатов осуществляются в зависимости от уровня воды в во
досборнике. Это повышает надежность их работы и снижает 
эксплуатационные расходы.

Водоотливные установки с положительной высотой вса
сывания широко применяются в горнорудной промышлен
ности.

Особенность водоотливной установки с горизонтальными 
насосами для трех агрегатов с отдельными всасывающими ко
лодцами (рис. 2.27) — индивидуальное положение приемных 
колодцев, что упрощает конфигурацию всасывающего трубо
провода. Принцип работы установки следующий. Из водосбор
ника через защитную решетку 2 , трубу и задвижку вода пода
ется в распределительный коллектор. Насосы по трубопрово
дам подают воду на поверхность или на вышележащий гори
зонт в зависимости от принятой схемы организации работы во
доотлива (см. рис. 2.26).
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Рис. 2.27. Насосная камера с горизонтальными насосами для трех агрегатов 
с отдельными всасывающими колодцами:
/ — электроподстанцня; 2 — защитная решетка; 3, 4 — соответственно герметичная и ре
шетчатая дверь

Насосная камера соединена с околоствольным двором тремя 
ходками для прокладки трубопроводов к стволу шахты и для 
доставки оборудования в насосную камеру, которая имеет гер
метичные двери 4.

Высота всасывания принимается от 3,5 до 6 м, что опреде
ляется всасывающей способностью насосов и эффективностью 
использования объема водосборников. Всасывающий трубопро- 
под оборудуется предохранительной сеткой для предотвраще
ния попадания в насос посторонних предметов, а над сеткой 
приемным клапаном, который препятствует утечке воды, нахо
дящейся во всасывающем трубопроводе. Наличие обратного 
клапана увеличивает гидравлические сопротивления всасываю
щего трубопровода и служит причиной частых неполадок в ра
боте насоса.
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Двойной нагнетательный трубопровод верхней прокладки 
позволяет осуществлять независимую работу каждого насоса на 
любой трубопроводный став, для этого на нагнетательный па
трубок насоса устанавливаются обратный клапан и тройник, 
к обеим сторонам которого присоединяются задвижки для по
дачи воды из насоса в нагнетательные ставы.

Водоотливные установки в условиях обводненных место
рождений уникальны по подаче, мощности насосных агрегатов 
и значительно отличаются по своей конструкции от водоотлив
ных установок средней и малой подачи.

Водоотливные установки, расположенные ниже уровня воды 
в водосборнике, широко применяются на шахтах горнорудной 
промышленности.

В горной промышленности большое распространение полу
чают три типа автоматизированных водоотливных установок 
с отрицательной высотой всасывания: заглубленные насос
ные камеры, вертикальные насосы, с вспомогательным насосом. 
Применение указанных установок дает значительные преиму
щества по сравнению с установками с положительной высо
той всасывания [15].

1. Упрощается схема автоматического управления и повы
шаются технико-экономические показатели работы водоот
лива.

2. Становится возможным применение спиральных насосов 
с малой высотой всасывания и высоким к. п. д.

3. Устраняется явление срыва вакуума. Отсутствие обрат
ного клапана на всасывающей линии позволяет снизить гидрав
лические потери, упростить конфигурацию всасывающей линии 
насосов, исключить явление кавитации, что способствует на
дежной работе насосов.

4. Повышается надежность сальниковых уплотнений вслед
ствие воздействия на них избыточного давления вместо ва
куума.

5. Отсутствуют приборы, контролирующие заливку насосов.
Недостатки заглубленной водоотливной установки: увеличе

ние объемов горных выработок, усложнение строительства ка
меры водоотлива и гидроизоляции.

На рис. 2.28 представлена современная заглубленная водо
отливная установка на 12 м ниже уровня почвы околостволь- 
ного двора 2, где установлено восемь насосов 5  типа 14М-8Х4 
с подачей 600 м3/ч и напором 390 м; мощность электродвига
теля 1050 кВт. Сечение камеры в проходке 35 м2 при длине
58,2 м. Камера имеет три выхода на отметку откаточных выра
боток 2 , сообщаются восстающим 3  со стволом шахты 1 и при
мыкает к подстанции 9. По трубно-кабельному восстающему 3  
проложены три нагнетательных трубопровода 4  диаметром 
350 мм.
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Водосборник состоит из двух параллельных секций, разде
ленных на две изолированные и связанные с помощью шибер
ных устройств 8 части. Всасывающие трубопроводы 7 проло
жены в семи водоприемных выработках. Предусмотрено блоч
ное соединение двух насосных агрегатов на один трубопровод 
через горизонтальный обратный клапан и задвижку. 

Водоотливная установка работает в двух режимах: 
при нормальном притоке воды работают два насоса раз

дельно, каждый на свой трубопровод;
при максимальном притоке воды работают четыре или 

шесть насосов, причем два насоса работают параллельно на 
один трубопровод при скорости движения воды не свыше
2,2 м/с.

Для прокладки нагнетательных трубопроводов в почве ка
меры пройден специальный канал глубиной 1— 1,2 м, что по- 
.’жоляет более рационально разместить насосные агрегаты и 
улучшить условия их доставки подъемно-транспортным обору
дованием 6 .

Охлаждение асинхронных двигателей принято с разомкну
тым циклом. Забор воздуха производится через специальное 
отверстие в фундаменте из канала со стороны всаса насоса, 
и выброс нагретого воздуха осуществляется в канал со стороны 
нагнетания. Обмотки двигателя во время остановки подогрева
ются включением специальных грелок.
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Водоотливные установки с вертикальными насосами обла
дают всеми преимуществами установок с отрицательной высо
той всасывания. Особенность этих установок — вертикальное 
расположение насоса и двигателя по одной оси. Размещение 
насоса ниже уровня пола насосной камеры позволяет создать 
постоянный подпор воды во всасывающей системе.

Водоотливные установки дл я  г л уб оки х  горизонтов с бустер- 
насосными агрегатами.  При разработке рудных и угольных ме
сторождений на больших глубинах организация водоотлива 
связана со значительными трудностями. Повышенное горное 
давление усложняет крепление насосных камер и водосборни
ков, высокая температура окружающих пород и необходимость 
установки электродвигателей больших мощностей создают тя
желые температурные режимы для работы насосных агрегатов, 
а увеличение газообильности угольных пластов обусловливает 
применение электрооборудования во взрывонепроницаемом ис
полнении.

В этих условиях целесообразней бустер-насосные агрегаты, 
когда большая газообильность и малая устойчивость вмещаю
щих пород или другие горнотехнические условия не позволяют 
осуществлять проходку заглубленных наносных камер.

2.5.3. Рудничные трубопроводы и арматура

Водоотливные установки в зависимости от подачи оборуду
ются трубами диаметром от 100 до 600 мм при откачке воды 
под давлением 1— 10 МПа.

Прокладываемые по стволу трубопроводы (ставы) при боль
шой геометрической высоте работают под давлением, которое 
возрастает сверху вниз, что обусловливает применение труб 
нижнего звена с повышенной прочностью стенок. Трубопроводы 
подвергаются внутреннему давлению, продольным растягиваю
щим, сжимающим и изгибающим напряжениям, особенно при 
деформации крепи выработок. Внутреннее давление в ставах — 
основное силовое воздействие, которое определяет толщину 
стенки трубы.

В трубопроводах возникают такие температурные напряже
ния, для устранения которых используют различные типы ком
пенсаторов.

При давлении от 2 до 10 МПа в зависимости от марки стали 
для нагнетательных трубопроводов применяют стальные трубы 
следующих сортаментов: электросварные прямошовные диамет
ром до 600 мм, со спиральным швом диаметром до 1400 мм и 
бесшовные горячедеформированные диаметром до 500 мм.

Бесперебойная работа водоотлива значительно зависит от 
надежности трубопроводов. Для получения надежной конструк
ции вертикальную часть трубопровода разбивают на участки по
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100—200 м, воспришшающие массу труб, снабженные собствен
ной опорой, сальниковыми компенсаторами температурных рас
ширений и направляющим хомутом, защищающим от продоль
ного изгиба.

Внутренний диаметр нагнетательного трубопровода опреде
ляется из выражения [15]:

DB. т =  VQtp/900 =  0,0188 VQtp/Утр- (2.62)

где QTp — расход воды через трубопровод, м3/ч; Утр— скорость 
воды в трубопроводе, м/с.

Практика эксплуатации водоотливных установок и технико
экономические расчеты показывают, что скорость движения 
жидкости в нагнетательных трубопроводах следует принимать 
в пределах 2—2,5 м/с, во всасывающих— 1,2— 1,7 м/с. Выбран
ные значения скорости позволяют определить предельный рас
ход воды в трубопроводах водоотливной установки (табл. 2.5).

Чтобы уменьшить эксплуатационные расходы на водоотлив 
и поддержание резервных трубопроводов в рабочем состоянии, 
необходимо использовать параллельную работу всех имею
щихся трубопроводов.

Оптимальный диаметр нагнетательного трубопровода при 
работе нескольких насосов определяется по формуле [21]:

6i  /  0 .12460, (1 +  С,) Q„pQ|б.з Г  0,1

у -

Г =  0 , 1 1 /  — ----------------- 3  V ПР̂ » (2.63)
уст

где аэ — стоимость 1 кВт*ч электроэнергии, руб /(кВ т-ч ); § , =  
— L-MvjL — коэффициент эквивалентной длины, учитывающий

Т а б л и ц а  2.5

Внутрен
ний

диаметр,
мм

Площадь
сечения,

м2

Предельная пропускная способность трубопроводов, м3/ч

Скорость воды, м/с

1,8 2,0 2,2 2,4 2,5 2,7 3,0

100 0,0078 50 55 60 70 72 75 85
150 0,017 110 120 135 150 155 165 185
200 0,031 200 220 245 270 280 300 330
250 0,049 315 350 390 420 440 480 530
300 0,070 450 500 550 600 630 680 750
350 0,096 620 690 760 830 860 930 1030
400 0,125 810 900 990 1080 1110 1210 1350
450 0,158 1025 1140 1250 1360 1420 1530 1700
500 0,196 1270 1410 1550 1690 1760 1900 2110
600 0,282 1840 2040 2240 2450 2550 1760 3060
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Т а б л и ц а  2.6

М арка стали трубо
провода

Дав;:( и ie, МПа

4 6,4 10 16

Ст. 3 99 149 211 28о
Ст. 4 — . 137 206 272
Ст. 5 — 129 185 246
Ст. 6 --- 129 174 229

потери напора на местные сопротивления, расположенные за 
пределами насосной камеры; L3KB — длина, эквивалентная мест
ным сопротивлениям нагнетательного трубопровода, м; L  — 
геометрическая длина нагнетательного трубопровода, м; Qnp= 
=  Qnp/(nQH) — относительный часовой приток воды, м3/ч; QH — 
подача насоса, м3/ч; п — число параллельно работающих насо
сов; — коэффициент, зависящий от давления и марки стали; 
Т1уст =  г)иг)двг)с — к. п. д. установки, зависящий от к. п. д. насоса, 
двигателя и сети.

Значения коэффициента R /  для трубопроводов в зависимо
сти от давления и марки стали приведены в табл. 2.6.

Внутренний диаметр трубопровода определяется через опти
мальный диаметр d 0пт [см. формулу (2.63)]:

D B.r = ( n / m ) ° ' 377d0u т , (2.64)

где т  — число параллельно работающих трубопроводов.
Центробежные насосы и трубопроводы в целях безопасно

сти эксплуатации оборудуются комплектом арматуры. Со сто
роны нагнетания монтируют: переходник для соединения па
трубка насоса с обратным клапаном, обратный клапан для за 
щиты насоса от гидравлического удара, задвижку с ручным 
или электрическим приводом, тройник или крестовину для раз
ветвления к нагнетательным трубопроводам и задвижкам.

Во всасывающем трубопроводе используются вставки для 
соединения насоса с трубопроводом, колена, опорный стул для 
поддержки всасывающего трубопровода в колодце, приемный 
клапан с сеткой.

Приемный клапан с сеткой (рис. 2.29) применяется в водо
отливных установках с положительной высотой всасывания для 
удержания воды во всасывающем трубопроводе насоса.

Компенсаторы предназначаются для устранения опасных на
пряжений в трубопроводе, возникающих вследствие темпера
турных расширений, и более равномерного распределения на
грузок от веса трубопровода на опорные балки в стволе шахты.
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Рис. 2.29. Приемный клапан со всасы
вающей сеткой:
1 — фланец; 2 — клапан; 3 сетка

Обратный поворотный клапан применяется для удержания 
столба воды в ставах и защиты их от гидравлического удара. 
Обратный клапан имеет корпус бочкообразной формы и крышку 
на болтах или шпильках. Диск клапана подвешен на оси, уста
новленной в приливах корпуса, отчего при подтягивании бол
тов положение остается неизменным.

Задвижки применяются в качестве запорного устройства на 
нагнетательных и всасывающих трубопроводах с условным диа
метром D y =  100-^600 мм и давлением от 0,25 до 16 МПа.

В водоотливных установках используются фланцевые за 
движ ки— параллельные и клиновые с выдвижным шпинделем. 
Плотность закрывания клиновой задвижки обеспечивается кли
нообразной формой диска, вводимого в гнездо между наклон
ными уплотняющими кольцами корпуса.

2.5.4. Шахтные водосборники

Откачка шахтных вод с большим содержанием механиче
ских примесей затрудняет эксплуатацию водоотливных уста
новок.

Механические примеси (шламы) забивают отверстия рабо
чих колес насосов, направляющих аппаратов, различных клапа
нов, очистительных фильтров, вызывая увеличение зазоров 
в уплотнениях аппаратуры, разгрузочных устройств насосов и 
способствуя быстрому выходу их из строя. Поэтому важное 
значение имеет изучение гранулометрического состава механи
ческих примесей.

Чтобы предотвратить выход из строя водоотливной уста
новки и защитить насосы от абразивного действия гидросмеси,
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Необходимо проводить профилактические мероприятия: устраи
вать и оборудовать осветляющие выработки; изготовлять из ле
гированных сталей и пластмасс узлы насосов; применять раз
дельную подачу абразивного шлама в водоотливный став, ми
нуя насосы.

Ш ахтные водосборники используются для сбора и осветле
ния шахтных вод. Они состоят не менее чем из двух изолиро
ванных секций и рассчитаны на четырехчасовой нормальный 
срочный приток.

Повышение надежности системы подземного электроснабже
ния и автоматизации водоотлива позволяет сократить вмести
мость водосборника. Весьма положительным следует считать 
непрерывное использование вместимости водосборников для 
выравнивания пиковых графиков нагрузки шахтных подстан
ций с переносом работы водоотлива на часы графика с меньшей 
нагрузкой и работой по льготному тарифу оплаты электро
энергии.

Д ля повышения износоустойчивости насосов широко приме
няют осветляющие выработки, располагаемые перед секциями 
водосборников. Шахтные воды осветляются по гравитацион
ному признаку, когда 70—80 % минеральных частиц с крупно
стью 0,2—0,3 мм осаждаются на дно осветляющей выработки, 
а илистые неагрессивные частицы выносятся в водосборник и 
откачиваются насосами главного водоотлива. Преимущество 
этого способа — объединение операций по очистке и транспор
тированию шлама на поверхность без применения каких-либо 
других механизмов.

Применение схем раздельной подачи абразивного материала 
непосредственно в трубопровод, минуя насосы, начинает нахо
дить все большее применение в горной промышленности. Р аз
новидность этого способа очистки — это параллельная работа 
центробежного и поршневого насосов на общий трубопровод, 
что исключает износ деталей насосов главного водоотлива от 
абразивного действия частиц твердого.

2.5.5. Электрооборудование водоотливных установок

В состав основного электрооборудования водоотливных ус
тановок входят приводные двигатели и пускозащитная аппара
тура.

Д ля привода насоса применяют асинхронные электродвига
тели с короткозамкнутым ротором напряжением до 1000 В и 
выше, выполненные в защищенном, закрытом или рудничном 
исполнении. Как исключение, когда мощность шахтной сети не 
позволяет использовать двигатели с короткозамкнутым рото
ром из-за значительных пусковых токов, используют электро
двигатели с фазным ротором. Обычно заводы-изготовители по
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ставляют насосы, укомплектованные двигателями, но могут 
поставлять и без них.

Необходимая мощность двигателя N  (кВт) для привода на
соса

N  =  k ------ ------------ , (2.65)
3600- 1000Т]„Т]П

где k  — коэффициент запаса мощности двигателя (при Q =  
=  100 м3/ч £ = 1 ,2 -т-1,3; при Q > 100 м3/ч £=1,1-4-1,15); Q — по
дача насоса, м3/ч; Н  — развиваемый напор с учетом высоты 
всасывания, м; р — плотность откачиваемой воды, кг/м3; т)н и 
г]п — к. п. д. соответственно насоса и передачи.

При расчетной мощности двигателя до 320 кВт принимают 
электродвигатели типов А2, А02, КО, МА-36 напряжением до 
1000 В, при больших мощностях—-двигатели типов А, АП, ДСП, 
АЗП, ДАЗ, ДАП, АТД, ВАО, «Украина» напряжением 6 кВ.

Электродвигатели «Украина» — асинхронные трехфазные 
с короткозамкнутым ротором в исполнении РВ — применяют 
в стационарных подземных установках при температуре окру
жающего воздуха от 275 до 308 К и относительной влажности 
до 97 % при 308 К- Электродвигатели нереверсивные, поэтому 
направление вращения указывается при заказе. Двигатели дан
ного типа выпускают 11— 13 габаритов. Электродвигатели уста
навливают на общей фундаментной плите с приводным меха
низмом, который имеет непосредственную связь с двигателем 
упруго-демпфирующими муфтами.

В качестве пускозащитной аппаратуры для электродвигате
лей напряжением до 1 кВ применяют шахтные магнитные пус
катели ПВИ, а при мощности двигателей, превышающих допус
тимую для пускателя — с принудительным гашением электри
ческой дуги в специальных оболочках.

Д ля управления и защиты электродвигателей насосов на
пряжением 6 кВ используют комплектные распредустройства 
в рудничном исполнении, например РВД-6, ЯВ-6400, УРВМ-6/3 
и др.

Д ля контроля за работой насосных установок и сигнализа
ции о нарушениях режимов работы применяется аппаратура 
автоматизации.

В автоматизированных насосных установках наиболее слож
ным является заливка водой перед пуском насоса и всасываю
щего трубопровода. Гидравлические схемы автоматических ус
тановок бывают: с постоянным заполнением насоса водой, т. е. 
пасос всегда подготовлен к работе; с заполнением насоса и вса
сывающего трубопровода водой перед пуском; с насосами, ра
ботающими под напором (отрицательная высота всасыва
ния).
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Рис. 2.30. Баковый аккумулятор

К установкам первой схемы относят насосы: вертикальные, 
опущенные в водосборник с погружением первого рабочего ко
леса насоса в воду; расположенные ниже уровня воды в водо
сборнике; с баковыми аккумуляторами (рис. 2.30).

К установкам второй схемы относятся насосы с заливкой из 
нагнетательного трубопровода с помощью вспомогательного 
насоса, путем отсасывания воздуха из корпуса вакуум-на
сосом.

К установкам третьей схемы автоматизации относятся вен
тиляторные насосы и насосы, расположенные ниже водосборни
ков. Эти схемы характеризуются простотой, но при этом в пер
вом случае возникает необходимость замены горизонтальных 
насосов, имеющих наибольшее применение, вертикальными, 
а во втором случае — переоборудование насосных камер с со
блюдением правил, предотвращающих затопление камеры.

При заливке насоса с применением баковых аккумулято
ров 4  (см. рис. 2.30) бак монтируется во всасывающем трубо
проводе. В начале работы насоса 2  вода из бака всасывается 
через щель между эжектором 3 и кромками бака, а через эжек
тор выбирается воздух из всасывающей линии, через трубку 5, 
в результате этого в нагнетательный трубопровод 1 выбрасы
вается воздушная смесь. С увеличением разрежения бак запол
няется водой и устанавливается нормальный режим работы 
насоса.

К насосам, работающим с подпором, относятся насосы типов 
ЦНС. При этом используется бустерный насос, подающий воду 
во всасывающий трубопровод главного насоса. В качестве бус- 
терного применяется одноступенчатый вертикальный насос 
ВП-340 с подачей 340 м3/ч при напоре до 23 м.



2.5.6. Исследование работы водоотливных установок

Д ля повышения технико-экономических показателей работы 
водоотливных установок периодически проводят испытания на
сосных агрегатов для определения эксплуатационных показате
лей, режимов работы, эффективности использования нового на
сосного оборудования и качества проведенных ремонтов.

Испытания водоотливных установок в подземных условиях 
представляют значительные трудности и составляют большой 
объем работ, для выполнения которых разрабатываются орга
низационный и технический планы. При этом оценивается вза
имодействие всего комплекса оборудования и аппаратуры авто
матического управления.

Современные заглубленные водоотливные установки в про
мышленных условиях исследуются с использованием осцилло
графов, автоматических градографов, оптических индикаторов 
и др. Электрические методы измерения механических величин 
позволяют с большой точностью определять давление, вакуум, 
уровень воды в водосборниках, подачу насосов, характеристику 
упругих элементов технологических реле и другие показатели 
работы водоотливных установок и передавать результаты изме
рений на значительные расстояния. Замкнутая испытательная 
установка для снятия характеристики центробежного насоса 
(рис. 2.31) состоит из насоса 3, подключенного к герметичному 
кавитационному баку И .  На всасывающем трубопроводе у пат-

Рис. 2.31. Схема испытательной установки с закрытым баком для снятия 
характеристик центробежного насоса:
/ — тахометр; 2 — двигатель-весы; 3 — насос; 4 — образцовый пружинный манометр; 5 — 
ртутный вакуумметр; 6 — патрубок отвода воды; 7 — расходомер; 8 — ртутный мано
метр; 9 — термометр; 10 — водомерное стекло; 11 — кавитационный бак; 12 — байпас; 
/,? — патрубок подвода воды от водопровода; 14 — отводная трубка от вакуум-насоса: 
15 — вентиль для спуска воздуха; 16 — вакуум-насос; 17 — труба для подвода воды 
к вакуум-насосу; 18 и 19 — соответственно напорная и сливная труба; 20 — указатель 
равновесия
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рубка насоса установлены пружинный и ртутный 5  вакуум
метры для нормальных испытаний насоса (испытания с подпо
ром). Д ля кавитационных испытаний насоса (испытания при 
создании различной степени разрежения на всасывающей ли
нии) к отводной трубке 17 от вакуум-насоса 16 подключается 
пружинный или ртутный вакуумметр (на рис. 2.31 не показан). 
На напорном трубопроводе установлены пружинный 4 или ртут
ный манометр, расходомер 7 с ртутным дифференциальным ма
нометром 8 и регулировочная задвижка, закрепленная за рас
ходомером. Мощность на валу насоса определяется при помощи 
мотор-весов 2 с регулируемой частотой вращения. Частота вра
щения замеряется тахометром 1. При испытании лопастного на
соса на кавитацию необходимо иметь возможность перед вхо
дом в насос устанавливать любую степень разрежения. Для 
этого к кавитационному баку подключен вакуум-насос 16, кото
рый, откачивая из бака воздух, создает в нем вакуум. Соединив 
бак с атмосферой при помощи вентиля 15, создают в нем ат
мосферное давление. Д ля создания в баке давления, превышаю
щего атмосферное (нормальное испытание ведется с подпором), 
закрывают вентиль 15, открывают вентили на байпасе 12 и па
трубке 13. При повышении уровня воды воздух в кавитацион
ном баке сжимается и давление повышается. При помощи вен
тиля 13 спускают воду из бака. Измерительные приборы (рас
ходомер, манометры, вакуумметр, тахометр) должны быть 
предварительно протарированы.

2.6. ПРОЕКТИ РОВА НИ Е ВОДООТЛИВНЫ Х УСТАНОВОК

2.6.1. Методика расчета водоотливных установок

Цель проектирования — выбор современных технических 
средств водоотлива исходя из максимальной экономичности от
качки воды на поверхность.

В задачи проектирования входят: выбор схемы водоотлива; 
расположение и выбор насоса (тип, основные параметры, 
число); подбор диаметра нагнетательного трубопровода; гра
фическое определение действительного режима работы водоот
ливной установки; определение мощности на валу насоса; вы
бор электродвигателя и схемы автоматизации; определение рас
хода электроэнергии.

Методика расчета рудничных насосных установок излага
ется в соответствии с работой [21].

1. Д ля расчета водоотливной установки необходимы следую
щие исходные данные: значения нормального Qnp и максималь
ного (весеннего) притоков Q„p. max воды; геометрический напор 
насосной установки, т. е. полная высота подъема воды по вер
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тикали Н г; физико-химическая характеристика воды, которая 
используется для правильного выбора оборудования [21].

С учетом принятых схем вскрытия месторождения и около- 
ствольного двора следует наметить место расположения насос
ной камеры и водосборников, определить место слива воды на 
поверхности. Это позволяет запроектировать гидравлическую 
схему, установить геометрическую высоту всасывания и нагне
тания, длину подводящего и напорного трубопроводов, опреде
лить число и перечень трубопроводной арматуры.

2. Минимальная подача насоса определяется исходя из ус
ловия, что один насос должен откачивать нормальный суточный 
приток не более чем за 20 ч, т. е.

Q m ln =  24Qnp. н/20.

3. Необходимый ориентировочный напор насоса для водоот
ливных установок с расположением напорных трубопроводов 
в вертикальных стволах

Н'  =  Н г/цтр,

где Г1тр =  0,9-ь0,95 — к. п. д. трубопровода.
4. Д ля определения типа насоса необходимо на сводный 

график рабочих зон характеристик насосов (рис. 2.32) нанести 
точку с координатами Q m tn ,  Н'. Если точка попадает в рабочую 
зону нескольких насосов, то выбор окончательного варианта
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будет зависеть от результатов технико-экономического срав
нения.

В случае, если требуемый напор не может быть обеспечен 
насосом данной подачи, необходимо рассмотреть следующие 
варианты: использование насоса с большими подачей и напо
ром; применение ступенчатого водоотлива с последовательным 
включением насосов, расположенных на разных горизонтах; 
применение ступенчатого водоотлива с водосборником на про
межуточном горизонте.

Если необходимая подача превышает максимальную для на
соса, который подходит по напору, то следует рассмотреть ва
риант применения параллельной работы насосов на один трубо
провод.

Окончательный вариант определяется технико-экономиче
ским сравнением.

5. После того, как выбран тип насоса, необходимо оп
ределить его подачу Q и напор на одно колесо Я к в опти
мальном режиме (при максимальном к. п. д.) и нулевой по
даче Я к0.

6. Определяется число рабочих колес насоса z = H ' J H K и ок
ругляется до ближайшего целого числа.

7. Вычисляется напор насоса при закрытой задвижке Я 0 =  
=  Я к0 2.

8. Выбранный насос проверяется на наличие рабочего ре
жима и на устойчивость. При этом необходимо соблюдать ус
ловие: Я г< 0,95 Я 0. Если это условие не соблюдается, то число 
рабочих колес следует увеличить.

9. Определяется оптимальный диаметр напорного трубопро
вода по формуле (2.63). Полученное по формуле значение диа
метра округляется до ближайшего значения по ГОСТ 8731—87. 
Диаметр подводящего трубопровода выбирают из расчета, 
чтобы скорость в нем не превышала 1 м/с, и в то же время он 
должен быть на 25—50 мм больше диаметра напорного и не 
меньше диаметра подводящего патрубка насоса.

10. Составляется уравнение характеристики трубопровода 
H = H r +  R cQ2, где Яс — сопротивление трубопровода.

Для получения правильного результата необходимо гидрав
лическую схему разбить на три участка, отличающихся или мо
гущих отличаться по диаметру трубопровода и арматуре 
(рис. 2.33): /  — подводящий трубопровод и его арматура; 2  — 
трубопровод в насосной камере и его арматура; 3  — напорный 
трубопровод и его арматура.

Для каждого участка l\— h  следует определить сумму коэф
фициентов местных сопротивлений и расчетную длину тру
бопровода 1р. Расчетная схема составляется для наиболее уда
ленного насоса. Значения коэффициентов местных сопротивле
ний следует определять по табл. 2.7,
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Рис. 2.33. Расчетная схема трубопровода

Общее сопротивление трубопровода по принятой расчетной 
схеме состоит из трех частей: R c= R c \ + R c 2+ R c 3-

Сопротивление трубопровода на каждом участке наиболее 
просто может быть определено по удельным гидравлическим 
сопротивлениям (пример записи для участка 1 по рис. 2.33): 
R a = A m . где Л Дл . 1 и А т  — удельное сопротивление
соответственно по длине и местное; S i t '— сумма коэффициен-

Т а б л  и ц а 2.7

А ппаратура Диаметр условного 
прохода D y, мм

Коэффициент 
местного сопротив

ления

Задвижка клиновая фланцевая с вы 80—400 0,26
движным шпинделем
Клапан обратный поворотный фланце 80—400 10
вый
Клапан приемный с сеткой 100 7,0

150 6,0
200 5,2
250 4,5
300 3,7

Тройник равнопроходный 80—300 1,5
Колесо сварное составное (90° с закру 80—300 0,6
глением)

d j  d% — 0,25Диффузор
=  (0,5 -f- 0,8)

Конфузор d±l d2 = 0,1
=  (1,2-т- 1,65)
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Т а б л и ц а  2.8

dy, мм X Лдл-'О- 8 ' ч2/м Л „ .1 0 - « ,  ч2/м

50 0,051586 1052,4 1020,1
75 0,045677 122,72 201,50

100 0,41900 26,714 63,755
125 0,039187 8,1868 26,114
150 0,037102 3,1150 12,594
175 0,035425 1,3760 6,7977
200 0,034034 0,67807 3,9847
225 0,032852 0,36321 2,4876
250 0,031830 0,20780 1,6321
275 0,030933 0,12539 1,11477
300 0,030360 0,079066 0,78710
325 0,029421 0,051730 0,57145
350 0,028774 0,034930 0,42486
375 0,028184 0,024230 0,32230
400 0,027644 0,017211 0,24904
425 0,027146 0,012481 0,19541
450 0,026684 0,004220 0,15548

. 475 0,026255 0,006923 0,12524
500 0,025854 0,005275 0,10201

тов местных сопротивлений фасонных частей, арматуры, задви
жек на данном участке одного диаметра.

Сопротивление трубопровода на других участках определя
ется аналогичным образом.

Значения удельных сопротивлений для наиболее распростра
ненных диаметров условного перехода, приведенные в табл. 2.8, 
подсчитаны по формулам:

А
ДЛ 3600% 2gd6 ’

л„ = ------ .
36002n 2gd4

Коэффициент гидравлического трения был принят по фор
муле проф. Ф. А. Ш евелева для труб, бывших некоторое время 
в эксплуатации, Я = 0,021/d0-3.

Окончательно характеристика трубопровода в общем виде 
может быть представлена формулой

Н  =  Н т-\- (Лдл1./р1 +  •'4дл2^р2 +  -'̂ ДЛЗ^рЗ +

+  4̂mi2 i £ +  Лм222£ +  Л„з2 з£)(22.

11. Графически находится рабочий режим насоса (Qpa6, 
Я р а б , т]раб)- Д ля этого, задаваясь различными подачами в урав
нении характеристики трубопровода, находим соответствующие
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значения И. На характеристике по этим данным строится ха
рактеристика трубопровода. Точка пересечения напорных ха
рактеристик насоса и трубопровода определяет рабочий режим. 
При этом следует соблюдать одинаковый масштаб для обеих 
характеристик и, кроме того, необходимо, чтобы Qpaб находи
лась в пределах рабочей зоны насоса.

12. Установка проверяется на допустимую высоту всасыва
ния, которая подсчитывается по формуле

/ / в =  //вс+(-^дл1^р1+-Лм121С+ 1)Q2-

По характеристике насоса определяется допустимая вакуум
метрическая высота всасывания Я доп. в при Qpaб. Д ля избежа
ния кавитации необходимо обеспечить условие Н в< Н Яоп. в.

Если последнее условие не выполняется, то необходимо 
(если допускается компоновка агрегатов) уменьшить геометри
ческую высоту всасывания, можно такж е увеличить диаметр 
подводящего трубопровода (в этом случае уменьшается Лдл и 
Лм). В некоторых случаях, при малой H R0п. в рекомендуется при
менение подкачивающих насосов.

13. Устанавливается необходимая мощность Ылв (кВт) дви
гателя

уу __ 1 |  О рабН  рабР 8
ДВ~  ’ 3600-ЮООПраб '

По мощности и частоте вращения, указываемой по харак
теристике насоса, выбирают электродвигатель.

14. Определяется время работы агрегатов в сутки при от
качке нормального и максимального притоков:

Та — 24Qnp/Qpa6l Т  max — 24Qnp ,max/Qpa6*

15. Находится годовой расчет электроэнергии Е  (кВ т-ч) на 
водоотлив:

Е  =  1,05-------W ' g gpg------- (305Гн +  60Tmax) .
3600-1000т]р аб’ЧдвЛс

16. Определяется расход электроэнергии е (кВ т-ч /м 3) на 
1 м3 откачанной воды

g _________ 1,05 Н р а б Р 8 ______

3600- 1000г)рабт|дв'11с

2.6.2. Расчет рудничной водоотливной установки

1. Исходные данные для расчета: притоки —  нормальный Qnp. н =  
=  100 м3/ч и максимальный Q Пр -т а х = 1 2 0  м3/ч; геометрический напор Я г«= 
=  300 м; вода — нейтральная; гидравлическая схема (см. рис. 2 .33).
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й. М инимальная подача иасоса
Qmin—24 Qnp.H/20 =  24-100/20 =  120 ма/ч.

3. Ориентировочный напор насоса (принимаем Т1тр =  0,95)
Я ' = 3 0 0 /0 ,9 5  =  316 м.

4. Д ля  определения типа насоса иа графики (см. рис. 2.32) наносим 
точку с координатами QmiB*ai120 м3/ч н Я '= 3 1 6  м. Эта точка попадает 
в рабочую зону насосов ЦНС 180—85-^425.

5. По индивидуальной характеристике насоса ЦНС 180—854-425 опреде
ляем его основные параметры QH= 1 8 0  м3/ч; Я к= 4 2  м; Я к0 =  47 м; Т1н=0,7.

6. Число рабочих колес насоса

г =  Я '/ Я к =  316/42 =  7,5.
Принимаем иасос с восьмью рабочими колесами, т. е. z = 8 .

7. Напор насоса при нулевой подаче
Я 0 =  г Я ок =  8-47 =  316 м.

8. Проверим выбранный насос на наличие рабочего режима и устойчи
вость, т. е. на соблюдение условий Я г <0 ,95  Я 0; так как 0,95 Я 0= 376 и 
300 м < 3 7 6  м, то рабочий режим будет устойчивым.

9. Оптимальный диаметр напорного трубопровода

,1246 а3 (1+£э)0прФ н 

^  п^тр %ст
Принимаем следующие данные для расчета: а э=0,004 руб/(кВ т-ч) со

гласно существующему тарифу в данном случае для системы Атлайэнерго; 
£„=0,1 по ранее приведенной рекомендации; п = 2 — для типовой схемы: три 
насоса, два трубопровода; i? 'Tp= 1 4 9  — для трубопровода из стали Ст. 3 
на рабочее давление 6,4 М П а; tih = 0 ,7  — по индивидуальной характеристике; 
Т1дв =  0,9 — средний для двигателей данного диапазона мощностей; г)0 =  
=0 ,95  — для сети средних параметров; 0,9* 0,95=0,599, и тогда

б , з /  0,1246-0,004 1+0,1  100-1202
d =  0 , 1 1 /  ----------------„ , ' --------------- — 0,1266 м.

у  (2-149-0,599

Учитывая уменьшение диаметра трубы в процессе работы и проведя 
дополнительный прочностной расчет по существующим нормам (ГОСТ 
8731—87), выбираем нагнетательный трубопровод со следующими парамет
рами: диаметр условного прохода Dy=149 мм, фактический внутренний ди а
метр ^ф=159 мм, толщина стенки S = 5  мм.

Трубный коллектор и арматура внутри камеры принимаются с диамет
ром условного прохода Dy= 125  мм, подводящий трубопровод — с Dy =  
=.200 мм.

10. Составляем характеристику трубопровода согласно расчетной схеме 
(см. рис. 2.33).

У ч а с т о к  1. Диаметр условного прохода Dy«=200 мм, строительная 
длина трубопровода /c i= 18  м.

Коэффициенты местных сопротивлений по схеме и табл. 2.7 будут: кла
пан приемный с сеткой — 3,7; колено с закруглением — 0 ,6 -2 =  1,2; переход 
(конфузор) 200/150 — 0,1. Откуда 2 ^ = 5 .

Сопротивление участка 1 трубопровода, причем значения А дпi и A Mi 
взяты из табл. 2.8:

Яс1 =  ^ДЛ1 С̂1+-^М1^ 1? =
=  (0,6780-1 8 + 3 ,984 -5 )10 -6 =  32,128- Ю "6, ч2/м-<>.

150



Рис. 2.34. Характеристика иа- 
соса ЦНС 180-85^-425
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У ч а с т о к  2. Диаметр условного прохода Dy = 125  мм; строительная 
длина прямых участков /С2=15 м.

Коэффициенты местного сопротивления по указанной схеме и табл. 2.7 
будут: вставка (конфузор) d = 1 2 5  м м — 0,1; задвиж ка клиновая d =  
=  125 мм — 2-0 ,26= 0 ,52 ; клапан обратный поворотный— 10,8; тройник рав- 
нопроходный — 3 -1,5=4,5, откуда 2 2£ =  15,92.

Сопротивление участка 2 трубопровода

R ci  =  Лдлг^сг +  Лм22 2£ =
=  (8,1868 1 5 +  26,114-15,92 )1 0 -в =  538,537 1 0 -6, ч2/м-®

У ч а с т о к  3. Диаметр условного прохода D y= 149  мм, строительная 
расчетная длина трубопровода /рз= 3 0 0  м, фактический диаметр й ф = 159м м .

Сопротивление участка 3  трубопровода с учетом прибавки 10 % на мест
ные сопротивления

Я с з =  1 ,М длз/рз =  1,1-3,115-300-10-»  =
=  1027,95-1 0 -в, ч2/ м - в.

Суммарное сопротивление трубопровода
Я с =  # С1 +  Я с2+ Я с3 =  (32,128+538,537+

+  1027,95)10—6 =- 1599-1 0 -в= 0 ,00160, ч2/м-в.

Характеристика трубопровода Я = Я Г+ /?cQ2= 3 0 0 - f0,00160 Q2.
Задаваясь различными значениями Q, составляем ряд параметров пост

роения характеристики трубопровода:
Q ..........................  0 40 80 120 160 200
Q2 ...................... 0 1 600 6 400 14 400 25 600 40 000
R CQ2 .................  0 2,45 9,8 22,0 39,2 61,2
Я  ..........................  300 302,5 309,8 322,0 339,2 361,2

11. Затем на характеристику насоса (рис. 2.34) наносим характеристику 
трубопровода. Точка пересечения А  характеристики трубопровода с харак
теристикой насоса определяет рабочий режим насоса.

Получены следующие данные: Qpa6= 170  м3/ч, Я ра6= 340  м, -rip —0,69, 
Ядоп. в =  4,5 м.

12. Определяем действительную вакуумметрическую высоту всасывания. 
Согласно типовой схеме принимаем Я вс = 3 ,5  м:

И в с  4" М дл1^р1 +  +  1)]<?р

3,5 +  [0,6780-18 +  3,9847(5 +  1)]10—e- 1702 =  4,54.
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Так как по характеристике насоса допустимая вакуумметрическая вы
сота при подаче Qp= 170  м3/ч составляет Я д0п.в =  4,7 м, то по условиям вса
сывания режим соблюдается Нп. п < Н дов. в .

13. Потребная мощность двигателя

N  =  1,1 g P ig?P «gP g  =  1 ;i J 7 0 ; 3 4 0 - 1000-9,81 =  288 кВт 
3600-1000%  3600 1000 0,69

Принимаем двигатель ВАО-450-4 (N = 290  кВт, /7= 1488 м и н -1 ПпВ =  
=  0,932).

14. Время работы насосов в сутки при откачке нормального и макси
мального притоков:

r „ = _24Qnp.H- ^ 2 4 v l 0 0 14>11 q 
Qраб 170

»г _ 24Qnp.max 24-120 ,,, __
1 m a x -------------------- =  — ;----------=  1 / Ч.

Qpa6 170

15. Годовой расход электроэнергии на водоотлив

Е  =  4 ' ? " f Pa6 Pg (305Гн +  60Гтах) =3600-1000г)рг|двг1с
---------- 1.05 1000-170 340 9,81 _

3600-1000 0,69 0,932 0,95
=  1441107,4 кВ т-ч /г .

16. Расход электроэнергии на 1 м3 откачанной воды

__ l,05Qpa6Pg 1,05-1000-340-9,81
3600-1000г1рТ)двг1с 3600-1000-0,69-0,932-0,95 ~

=  1,592 кВ т-ч/м3.

Вопросы для  самопроверки

1. Назовите основные параметры работы насосных установок.
2. Физические основы возникновения кавитации и по какому закону она 

возникает?
3. Как определяется вакуумметрическая высота всасывания?
4. Какие мероприятия необходимо предпринять на подводящем трубо

проводе для предотвращения возникновения кавитации?
5. Причины возникновения осевого усилия, значения его и способы 

уравновешивания.
6. Как определить напор и подачу на данную сеть последовательно рас

положенных в непосредственной близости двух лопастных насосов?
7. Как определить напор и подачу на данную сеть параллельно распо

ложенных в непосредственной близости двух лопастных насосов?
8. Назовите, по каким признакам классифицируются объемные насосы. 

Назначение воздушных колпаков поршневых насосов.
9. Какие типы ротационных насосов используются в горной промыш

ленности?
10. Какие типы бесприводных насосов широко применяются для добычи 

полезного ископаемого?
11. В чем заключаются основы эксплуатации шахтных водоотливных 

установок?
12. Укажите схемы насосных установок, не требующих заливки перед 

пуском?
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13. Изложите методику экспериментального получения характеристик 
насосного агрегата.

14. Назначение водосборников и размещение датчиков контроля уровня.
15. Как выбирается электронасосный агрегат для стационарного ш ахт

ного водоотлива?
16. Что предусмотрено в П Б  относительно насосных камер?
17. Как выбрать электродвигатель для шахтного насоса?
18. Какие особенности конструкции грунтовых насосов?
19. Какие основные параметры определяют работу эрлифтов?
20. Какой вид имеют расходные характеристики эрлифта и рабочие 

зоны?
21. Какова схема применения гидроэлеваторов при разработке полезных 

ископаемых?
22. Какие основные параметры гидроэлеватора?
23. Д ля каких целей применяются погружные насосы и как согласовать 

подачу насоса с дебитом скважины?
24. Объясните методику расчета погружного насоса для скважины 

с определенными ее параметрами.



3. РУДНИЧНЫЕ ПНЕВМАТИЧЕСКИЕ  
УСТАНОВКИ

3.1. ОСНОВНЫ Е П ОЛ О Ж ЕН И Я ТЕРМ ОДИНАМ ИКИ ГАЗОВ

3.1.1. Параметры состояния воздуха

Вещества обычно находятся в трех состояниях: газа, жид
кости или твердого тела. Очевидно, что одно и то же вещество 
при разных условиях может находиться в различных состоя
ниях.

Свойства вещества бывают интенсивными и экстенсивными. 
Интенсивными называют свойства, не зависящие от количества 
вещества в системе (давление, температура и др.). Свойства, 
зависящие от количества вещества, называются экстенсивными 
(объем изменяется в данных условиях пропорционально коли
честву вещества).

Удельные, т. е. отнесенные к единице количества, экстенсив
ные свойства, приобретают смысл интенсивных свойств (удель
ный объем, удельная теплоемкость и т. п.).

Интенсивные свойства, определяющие состояние воздуха, 
называют термодинамическими параметрами состояния.

Наиболее распространенные параметры состояния — абсо
лютная температура, абсолютное давление и плотность воздуха.

Один из важнейших параметров — абсолютная температура, 
которая характеризует тепловое состояние воздуха. Тепло 
может самопроизвольно переходить от более нагретых тел 
к менее нагретым.

Соотношение температуры, выраженной в единицах термо
динамической шкалы (Т , К ), и температуры в единицах прак
тической шкалы ( t , °С) определяется выражением T = t + 2 7 3 .

Другой важный параметр состояния — абсолютное давле
ние— представляет собой силу, действующую по нормали к по
верхности тела и отнесенную к единице площади этой поверх
ности. Для измерения давления применяют единицу измерения 
Паскаль (П а).

Во всех уравнениях термодинамики используется абсолют
ное давление; в то же время приборы, применяемые в промыш
ленности для измерения давления, показывают либо избыточ
ные давления (манометры), либо разрежение (вакуумметры).

Зная атмосферное ра (показание барометра) и избыточное 
ри (показание манометра), можно определить абсолютное дав
ление р = р а+ р и.
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Удельный объем воздуха представляет собой объем, зани
маемый единицей массы воздуха. Удельный объем v  (м3/кг) 
связан с массой воздуха G и его объемом V  следующим соотно
шением: i>= V/G.

Плотность воздуха р (кг/м3) определяется из выражения р =  
=  G /F =  l /v.

Поскольку все параметры состояния одинаковы с точки зре
ния определения состояния воздуха, они однозначно определя
ются соотношениями

v ~ f ( P ’ Т)\  Г  =  <р (р, у); p  =  y ( T , v )
Таким образом, любые три параметра состояния (р, v и Т) 

воздуха связаны между собой. Уравнение, связывающее между 
собой эти параметры, называется уравнением состояния воз
духа, которое можно представить в виде F — (p, v, Т ) = 0  или 
p V = G R T ,  где R — газовая постоянная (для воздуха R =  
=  0,287 кД ж /(кг- К ); G — масса газа,- кг.

Д ля 1 кг воздуха уравнение состояния
p v = R T .  (3.1)

Уравнение состояния справедливо для идеальных газов. Со
стояния реальных газов, которые достаточно далеки от сжиже
ния, также описываются этим уравнением.

Если хотя бы один из параметров состояния меняется, то 
изменяется состояние системы, т. е. происходит термодинамиче
ский процесс, представляющий собой совокупность изменяю
щихся параметров состояния рассматриваемой системы.

3.1.2. Первый закон термодинамики

Первый закон термодинамики представляет собой закон со
хранения энергии в применении к термодинамическим си
стемам.

В результате подвода тепла к газу температура его повыша
ется и вследствие увеличения объема газа производится внеш
няя работа — подведенное к газу тепло расходуется на измене
ние внутренней энергии газа U и на совершение работы L, что 
может быть выражено уравнением Qi-2 =  A£/i_2 +  Z<i_2, где 
Qi—2 — тепло, сообщенное газу при нагревании от состояния 1 
до состояния 2, кДж; Л£Л_2— изменение внутренней энергии 
газа в том же процессе, кДж; Z,i_2 — работа, совершаемая га
зом в процессе нагревания, кДж.

Это соотношение, записанное в дифференциальной форме, 
имеет вид [Ю]:

dQ =  d U + d L .  (3.2)
В дальнейшем условимся тепло, подводимое к системе, счи

тать положительным, а отводимое от системы — отрицатель
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ным. Соответственно, работа, производимая системой, будет 
считаться положительной, а работа, совершаемая над систе
мой — отрицательной.

Поскольку изменение внутренней энергии в термодинамиче
ском процессе равно разности внутренних энергий в начальной 
и конечной точках процесса, т. е. A t/i—2=  — Ui, уравнение пер
вого закона термодинамики в интегральной форме может быть 
записано в виде

Qi—2 =  ( ^2’— +  2- (3-3)

Внутренняя энергия U, пропорциональная количеству газа 
в системе, называется удельной внутренней энергией (кДж/кг) 
и представляет собой внутреннюю энергию единицы массы газа 
u = U / G .

Д ля краткости в дальнейшем будем называть величину и — 
удельную внутреннюю энергию — просто внутренней энергией, 
а величину U  — полной внутренней энергией системы.

Если масса газа G в системе сохраняется постоянной, то 
уравнения перого закона термодинамики могут быть записаны 
таким образом

Qi—2 =  (Ыа'—W]) -)- /1—2! (3.4)
d q = d u  +  dl, (3.5)

где q  — количество тепла, подводимое (отводимое) к единице 
массы газа, кДж/кг; I — работа, произведенная единицей массы 
газа (или произведенная над этим количеством вещества), 
кДж/кг.

Д ля случая, когда единственным видом работы, который со
вершает система, будет работа расширения, уравнения (3.4) и
(3.5) примут вид

<7 1- 2 =  (И 2— H i) + ftpdxr, (3 .6 )
»i

dq =  du +  pdv.

3.1.3. Параметры газа. Энтальпия и энтропия

Сумма внутренней энергии системы U плюс произведение 
давления р  на объем V называется э н т а л ь п и е й ,  измеряемой 
в джоулях (Д ж ).

Энтальпию можно выразить I = i G ,  где i — удельная энталь
пия, кДж/кг.

Удельную энтальпию можно выразить так
i =  u Jr pv — u - \ - R T .  (3.7)

Уравнение (3.6) первого закона термодинамики в случае, 
когда единственным видом работы будет работа расширения,
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т. е. когда dq =  du +  p d v  с учетом соотношения p d v  =  d ( p v ) —vdp  
может быть записано в виде

dq — du -f  (pv) — vdp — d(u +  pv) — vdp,  

т. e. dq =  d i — vdp.  (3.8)

Д ля определения количества тепла в термодинамическом 
процессе может быть использовано выражение

d Q ~ T d s .  (3.9)

Величина s, Д ж /(к г -К ) , входящая в эту формулу, представ
ляет собой параметр состояния газа. Отношение дифферен
циала тепла dq  к абсолютной температуре Т называется удель
ной э н т р о п и е й  (Д ж /(к г • К ) ).

Согласно формулам (3.7) и (3.8), удельная энтропия газа

ds =  dqlT  =  du/ T  -|- pdv/T.  (ЗЛО)

Заменяя в уравнении (ЗЛО) значение p = R T / v ,  получаем

d s = —  + * . *  .
Т v

3.1.4. Удельная теплоемкость газов

Удельной теплоемкостью с, к Д ж /(к г -К ), называется коли
чество тепла, которое необходимо сообщить определенному 
количеству газа, чтобы повысить его температуру на 1 градус.

Выражение для удельной теплоемкости кД ж /(к г-К ) в диф
ференциальной форме имеет вид

c =  dqldT.  (3.11)

Учитывая, что количество теплоты определяется по формуле
(3.6), имеем

с = du ld T  +  pdv/dT.  (3.12)

Как следует из формулы, удельная теплоемкость газа зави
сит от условий, в которых происходит изменение состояния.

Большой интерес представляет удельная теплоемкость для 
двух случаев изменения состояния: при постоянном объеме газа

и при постоянном давлении газа ср.
Из уравнения первого закона термодинамики (3.6) для про

цесса при постоянном объеме газа (dv  =  0) следует, что
dqv — du, (3.13)

т. е. тепло, подводимое к системе, расходуется только на изме
нение внутренней энергии системы. Отсюда очевидно, что
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выражение для удельной теплоемкости cv в соответствии с урав
нениями (3.11) и (3.13) определяется как

_  dqv __С du
dT

Соотношение (3.14) может рассматриваться как определение 
удельной теплоемкости при постоянном объеме c v.

Оно показывает, что теплоемкость с„ характеризует темп ро
ста внутренней энергии ( и )  в процессе при постоянном объеме 
газа с повышением температуры Т.

Из уравнения (3.8) следует, что если давление системы со
храняется неизменным {dp =  0 ), то dqp =  di, т. е. тепло, подво
димое к системе при постоянном давлении, расходуется только 
на изменение энтальпии системы. Отсюда следует, что выраже
ние для удельной теплоемкости ср определяется из уравнения

с — dqp =  du 4- pdv (3 15)
р dT dT dT

Учитывая уравнения (3.1) и (3.14), получаем
cp =  c0 +  R,  (3.16)

где ср — удельная теплоемкость газа при постоянном давлении, 
кД ж /(кг  • К) ■

При расчете термодинамических задач широко используется 
отношение этих удельных теплоемкостей k = c p[cv. Д ля реаль
ных газов величины ср и cv зависят от температуры и давления, 
однако последняя зависимость настолько незначительна, что ею 
обычно пренебрегают (для паров зависимостью удельной тепло
емкости от давления зачастую пренебрегать нельзя).

3.1.5. Энтропийная диаграмма

При рассмотрении какого-либо термодинамического про
цесса в координатах Т — S (рис. 3.1) можно определить коли
чество тепла, которым газ обменивается с окружающей средой. 
Площадь под бесконечно малым участком кривой процесса 
равна Tds. По формуле (3.10) это произведение определяет ко
личество тепла dq,  тогда площадь s3—3—4 —S4—s3, находя
щаяся под всей линией процесса, будет соответствовать количе
ству тепла, которым 1 кг газа обменивается с окружающей сре
дой в течение этого процесса,

4
q =  пл. s3 —5 —4 ’—Si—S3 =  |  Tds.

з
Для удобства пользования энтропийной диаграммой в ней 

наносятся кривые постоянных давлений — изобары и постоян
ных удельных объемов — изохоры.
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Рис. 3.1. Диаграмма термодинамического 
процесса в координатах Т—S с изо.хо- 
рами и изобарами (изохоры — пунктир
ные линии, изобары — сплошные линии)

Д ля построения изохор воспользуемся уравнением (3.11) и 
с учетом выражения (3.14) имеем:

ds =  ca- ^ - +  R - ^ - .  (3.17)

При изменении состояния газа от точки 1 с параметрами р г, 
и Т\ до точки с текущими параметрами р, v  и Т, происходит 

изменение энтропии, значение которой составляет величину

A s = s —s1 =  c£)l n - ^ -  +  ^ l n — .
т  1 Di

Д ля изохорного процесса u =  Wi =  const, тогда
тA s= cv In — .

(3.18)

(3.19)

Следовательно, в координатах Т '—s изохора представляет собой 
логарифмическую кривую. Если предположить в уравнении 
(3.18) Т = Т Х =  const, то получим

As =  R  Inf _ 0_ 
I Vl

т. e. для одной и той же температуры газа при увеличении 
удельного объема изохоры смещаются вправо.

Для построения изобар на энтропийной диаграмме выразим 
приращение энтропии через температуру и давление.

Так как v =  R T jp  и

dv =  R ~pd— - Tdp ,

используя уравнение (3.15), получаем

ds = CvdT
R

dT
R

dp

или, учитывая уравнение (3.16),
dT dp



При конечном изменении состояния газа от точки / (см. 
рис. 3.1) с параметрами р х, vi,  Т\ до точки с текущими коорди
натами р, v  и Т получаем

As =  s —Si =  cp l n —------ In —̂—. (3.21)
T\ Pi

Для изобарного процесса p = p \  =  const и

As =  cp In —— , (3.22)
T i

т. e. изобара, так же как и изохора, в координатах Т—s есть 
логарифмическая кривая.

Так как cp> c v, то приращение энтропии при одном и том же 
изменении температуры газа для изобарного процесса больше, 
чем для изохорного, т. е. изобара в координатах Т—s положе, 
чем изохора.

Если в уравнении (3.21) предположить 7’ =  7’i =  const, то

A s=  — R  I n— . (3.23)
Pi

Таким образом, при постоянной температуре газа с увели
чением давления изобары смещаются влево; кроме того, из 
уравнения (3.22) следует, что изобара, так же как изохора эк- 
видистанты, в координатах Т—s.

3.2. ПРОЦЕССЫ  СЖАТИЯ ВОЗДУХА В КОМ ПРЕССОРАХ

При исследовании термодинамических процессов устанавли
ваются закономерности изменения параметров состояния газов 
и особенности превращения энергии. Характер изменения удель
ного объема и температуры в различных процессах устанавли
вается на основании уравнения состояния газа (3.1).

3.2.1. Изохорный процесс сжатия

При постоянном объеме газа ('u =  const) зависимость между 
давлением и температурой газа на основании уравнения состоя
ния газа (3.1) будет иметь вид

р / Т  =  const. (3.24)

Приращение внутренней энергии

A u. =  u2— u1 =  cv {T2— T 1). (3.25)

Энтальпия газа
д; =  (с„ +  R)  ( Т ^ Т О  =  Ср ( Т з - Т ,) .  (3.26)
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Рис. 3.2. Диаграмма изохорного про
цесса:
а — в координатах р— V; б — в координа
тах Г—S

Рис. 3.3. Диаграмма изобарного про
цесса:
а — в координатах р— V; б — в координа
тах Г—S

Изменение энтропии газа для изохорного процесса определя
ется по уравнению (3.19).

При постоянном объеме работа, совершаемая в изохорном 
процессе, равна нулю, поэтому подводимое тепло расходуется 
на изменение внутренней энергии

q — &и — с0(Тг —7\). (3.27)

Повышение давления в изохорном процессе сжатия газа со
провождается подводом тепла q  (линия 1—2 ) ,  понижением дав
ления — отводом тепла q  (линия 1—3)  (рис. 3.2, а  и уравне
ние 3.27).

Энтропия газа увеличивается при процессе, протекающем 
с подводом тепла (линия 1—2 ) ,  и уменьшается при процессе, 
протекающем с отводом тепла (линия 1—3)  (рис. 3.2, б).

3.2.2. Изобарный процесс сжатия

При постоянном давлении (p =  const) зависимость между 
удельным объемом и температурой газа на основании уравне
ния состояния газа (3.1) имеет вид o/T =  const.

Приращение внутренней энергии и энтальпии газа опреде
ляется по формуле соответственно (3.25) и (3.26), а изменение 
энтропии при этом процессе — по уравнению (3.22).

Работа I при изобарном процессе может быть определена ис
ходя из уравнения по вычислению работы расширения и урав
нения состояния газа (рис. 3.3, а) .

I =  I  pdv  =  р (V2 - V l)  =  R  ( Т2— (3.28) 
»i

Согласно уравнению (3.11) d q = c pdT, тогда количество тепла 
в данном процессе q = c p (Т2—Т i).
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Тепло в данном процессе, согласно уравнению (3.26), расхо
дуется на изменение энтальпии газа, т. е. q =  Ai.

При изобарном расширении (линия 1—2)  газ производит ра
боту (рис. 3.3, б ) ,  причем к нему подводится тепло, при сжатии 
(линия 1—3)  работа совершается над газом с одновременным 
отводом тепла (см. рис. 3.3, а).

3.2.3. Изотермический процесс сжатия

Изотермический процесс сжатия воздуха характеризуется 
постоянством температуры процесса, для которого Т\\= const, и, 
следовательно, cLT\ =  0.

В этом случае уравнение имеет вид
Piv i =  РФ 2 =  pv  =  const, (3.29)

т. е. отвечает закону Бойля—Мариотта, где 1 и 2  — точки на 
линии процесса сжатия.

Линия 1— 2  процесса, соответствующая изотермам сжатия 
воздуха, приведена в координатах р — V (рис. 3.4, а) и Т — s 
(рис. 3.4, б).

Количество работы, затраченной в процессе сжатия,
Щ v,

l =  [ p d v  =  [  R T  —  =  R T  I n - ^ -  =  p 1v1\ n - ^ - .  (3.30)
J J  V v2 pi
VI »2

Количество выделяемого тепла

q =  ^ I t c I s = t )  d s = T { s 1' - s 2). (3.31)
« 1  s,

Так как теплоемкость при постоянном объеме cv =  du jd T  и 
du — cvdT,  то du =  0.

В изотермическом процессе отсутствует приращение внут
ренней энергии, так как d u = 0. Это значит, что механическая 
работа равна количеству выделенного тепла, что следует такж е 
из равенства /пот^^изот*

Д ля исследования теплообмена, происходящего между воз
духом и окружающей средой во время изменения состояния воз
духа, широко используется так называемая энтропийная диаг
рамма (координаты Т — s на рис. 3.4 ,6). На этой диаграмме по 
оси абсцисс откладывается изменение энтропии 1 кг воздуха 
в к Д ж /(к г -К ), а по оси ординат— абсолютная температура его 
в градусах Кельвина.

При изображении термодинамического процесса в этих ко
ординатах (рис. 3.4, б, отрезок 1—2)  можно довольно просто 
определить количество тепла, которым воздух обменивается 
с окружающей средой. Площадь под участком линии 1— 2 про-
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Рис. 3.4. Изотермический а б

цесса равна Tds. Это произведение определяет количество тепла 
dq,  тогда площадь 1—2—s2—Sj— 1, находящаяся под всей ли
нией процесса, будет соответствовать количеству тепла, кото
рым 1 кг воздуха обменивается с окружающей средой в тече
ние этого процесса:

2
q =  пл. 1 — 2 — s2<—s1— 1 =  1 Tds.

i

Изменение энтропии в изотермическом процессе, т. е. раз
ность энтропий, соответствующих состояниям 1 я 2 , вычисля
ется, если известны давления в точках 1 и 2 , по уравнению

s2— Sj =  R  In =  R  In .
Pa »i

3.2.4. Адиабатный процесс сжатия

Адиабатным называется процесс сжатия воздуха, который 
протекает в теплоизолированной системе. В этом процессе от
сутствует отвод тепла, выделяющегося при сжатии воздуха, т. е. 
dq =  Tds =  0 .

Поскольку энтропия процесса d s = d q j T ,  при адиабатном про
цессе сжатия воздуха ds =  0, т. е. s =  const.

Линии 1— 2  адиабатного процесса сжатия воздуха в коорди
натах р — V и Т—s приведены на рис. 3.5.

Для изучения соотношений удельного объема и давления 
при адиабатном процессе воспользуемся уравнениями (3.6) 
и (3.8)

dq =  du +  pdv — 0; 
dq =  di ■■— vdp =  0.

Использовав уравнения cvd T = — p d v  и cPd T = v d p ,  а затем 
разделив второе на первое, получим

ср ______ vdp

cv pdv
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Рис. 3.5. Адиабатный про
цесс сжатия воздуха:
а — в  координата к P— V; б — 
в координатах Г—s

Так как показатель адиабаты cplcv =  k, то получим
dp (3.32)

Решая дифференциальное уравнение (3.32), имеем уравне
ние адиабатного сжатия

pvk =  const. (3.33)

или

Механическая работа выразится таким образом
Vi О, Vi

/ад =  — J  pdv  =  ^ pdv  =  ^ dv  =
01 £»2 02

=  _л_ Р1°* A _ J_______ l \

Lr =  -4- (p2u2— Pi^i)-
k — 1

(3.34)

Работа, совершаемая при адиабатном процессе, может быть 
также определена, если воспользоваться уравнениями (3.12) 
и (3.14)

1&А — — Cv [Т'ч— Т'у) — Cv (T l  —  Т г).

Учитывая, что cv =  K / ( k — 1), работа 
R //г ф \ /?7* 1 (3.35)

Д ля идеального воздуха из уравнения адиабаты (3.33) можно 
получить соотношения, связывающие между собой значения Г 
и и, а также Г и р. В самом деле, с учетом того, что для идеаль
ного воздуха p = R T j v ,  получаем из уравнения (3.33)

T j v t l =  T 2о Г \Л- 1
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т. е.
Т J T 1 — (и1/и2)'1 1 (3.36)

далее, подставляя в (3.36) v —R T jp , получаем

Тг __ /  Р2 
Тг \ p i )

Температура воздуха Т2 в конце адиабатного процесса 
сжатия

3.2.5. Политропный процесс сжатия

Реальные процессы при работе компрессоров не адиабатны, 
так как в процессе сжатия имеется теплообмен, т. е. dq= £0 . 
Однако степень охлаждения недостаточная, чтобы осуществить 
изотермическое сжатие, т. е. й Т ф О .

Характерной чертой политропных процессов является то, что 
для них количество тепла, которым воздух обменивается с ок
ружающей средой, может быть определено по методике проф. 
В. А. Мурзина

где с I — средняя постоянная удельная теплоемкость в данном 
интервале температур.

Используя уравнения (3.12) и (3.14), можно выяснить соот
ношения параметров воздуха при политропном процессе

<7— (Т 2 — 7\), (3.37)

с du , pdv _ _. pdv
W  сПг ~  dT

(3.38)

или
(с-—cv) d T  =  pdv.  

Дифференцируя уравнение (3.1), получаем 

Arp pdv +  vdp

(3.39)

R

Подставляя значение dT  в формулу (3.39), получаем

R
тогда

D
pdv  +  vdp ------------ p d v = О,
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но так как R =  cp—cv, имеем
/  с - с р \  J v _ + _dp_  ^3  40х
V c — cv )  v р

Приняв показатель процесса п — с—cp/ ( c —cv) ,  после реше
ния дифференциального уравнения (3.40) получим

n l n u +  l n p =  Inc. (3.41)

Потенциируя последнее выражение, получаем зависимость 
между параметрами воздуха в политропном процессе^

pvn =  const. (3.42)

Уравнение (3.42) по внешнему виду аналогично уравнению 
адиабаты (3.33), поэтому все формулы, полученные с учетом 
уравнения (3.33), справедливы и для политропного процесса, 
если в них показатель степени k  заменен величиной п.

Удельная работа, совершаемая при политропном процессе, 
определяется по аналогии с адиабатным:

'“(7 гП;
I =  — L— ( р ^ — р&ъУ, (3.43)

п — 1

1 =  — ^ ( Т г - Т , ) .  
п — 1

Температура воздуха в конце процесса сжатия

T 2 =  T 1^ - J ~ m .

Количество тепла, отводимого от 1 кг идеального воздуха 
в процессе сжатия, может быть подсчитано с помощью следую
щего уравнения из термодинамики

q r - ,  =  cv ^ - { T r - T , ) .  (3.44)
п  — 1

Поскольку T i < T 2, величина <71-2 отрицательна. Давления и 
удельные объемы воздуха в начале и в конце процесса сжатия 
связаны между собой обычным уравнением политропы

Р 2 /Р 1 = (Ъ М )П,

а температура воздуха в начале и в конце процесса.сжатия — 
уравнением

1 г .  /  р г у ~ 1/п
Т г К P i )
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С учётом этого уравнение для величины q x- 2 может быть
преобразовано таким образом:

Политропный процесс сжатия может быть осуществлен как 
с отводом тепла (процесс сжатия в обычных компрессорах) 
при n < k ,  так и с подводом тепла (работа холодильных ком
прессоров на некоторых режимах) при n > k .

3.3.1. Принципиальная схема и принцип действия

Поршневые компрессоры относятся к разряду компрессоров 
объемного действия, в которых процессы сжатия и перемеще
ния воздуха происходят в замкнутом пространстве за счет из
менения его объема.

В поршневых компрессорах таким пространством служит 
рабочий цилиндр, а органом, воздействующим на воздух 
с целью изменения его объема,— поршень.

Основные узлы поршневого одноступенчатого компрессора— 
рабочий цилиндр 1 (рис. 3.6), поршень 2, приемный рабочий 
клапан 3, служащий распределительным органом при поступ
лении воздуха в компрессор, нагнетательный рабочий клапан
4, являющийся распределительным органом на выходе сжатого 
воздуха из цилиндра в напорный трубопровод. Кривошипно-ша- 
тунная система, состоящая из штока 5, крейцкопфа 6 , шатуна
7, кривошипа 8 , служит для преобразования вращательного 
движения привода в возвратно-поступательное движение 
поршня.

Расстояние между двумя крайними положениями поршня 
(положения А — А и В —В ) ,  в которых его скорость ип =  0, на
зывается ходом поршня: s =  2 r , где г — радиус кривошипа.

Работа поршневого компрессора сводится к следующему. 
При движении поршня 2  вправо увеличивающийся объем рабо
чего цилиндра заполняется воздухом, постудающим через от
крытый приемный клапан 3 из приемного трубопровода. Этот 
процесс называется процессом всасывания. По достижении 
поршнем положения В — В  всасывающий клапан 3 закрывается. 
Начало движения поршня влево совпадает с началом процесса 
сжатия, который завершается в момент, когда рабочие пара
метры воздуха достигают значений, соответствующих условиям 
нагнетания. Процесс сжатия заканчивается при достижении 
поршнем положения С— С. В этом положении открывается на
гнетательный клапан 4  и происходит процесс нагнетания, т. е.

(3.45)

3.3. П ОРШ НЕВЫ Е КОМ ПРЕССОРЫ
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Рис. З.б. СхеМа поршневого одно
ступенчатого компрессора прос
того действия

вытеснение воздуха поршнем в напорный трубопровод. С на^ 
чалом движения вправо нагнетательный клапан закрывается, 
параметры воздуха изменяются до значений, соответствующих 
условиям всасывания, после этого опять начинается процесс 
всасывания. Комплекс процессов всасывания, сжатия и нагне
тания составляет цикл работы поршневого компрессора.

3.3.2. Теоретический рабочий процесс одноступенчатого 
поршневого компрессора

Анализ процесса сжатия в поршневом компрессоре удобно 
проводить с помощью так называемой индикаторной диаграммы 
компрессора, показывающей зависимость давления в цилиндре 
компрессора от переменного объема воздуха в цилиндре или 
от хода поршня (рис. 3.7). Рассмотрим рабочий цикл идеаль
ного поршневого компрессора. Под идеальным будем подразу
мевать компрессор, отвечающий следующим требованиям:

1. В процессе всасывания температура и давление воздуха 
в цилиндре компрессора неизменны и равны соответствующим 
параметрам воздуха у всасывающего патрубка;

2. В процессе выталкивания температура и давление воз
духа такж е неизменны и соответствуют температуре и давле
нию сжатого воздуха за компрессором;

3. После окончания процесса выталкивания в компрессоре 
не остается воздуха в случае, когда поршень в конце нагне
тания вплотную прилегает к крышке цилиндра;

4. В компрессоре отсутствуют утечки воздуха через рабо
чие клапаны и зазор между поршнем и цилиндром;

5. Затраты мощности на механическое трение отсутствуют.
Точка 1 на диаграмме соответствует такому положению

поршня компрессора, когда весь объем цилиндра заполнен воз
духом низкого давления (поршень находится в крайнем правом 
положении). Объем воздуха при этом равен V\. Кривая 1— 2  
соответствует процессу сжатия воздуха в компрессоре от дав
ления pi до давления р 2 при закрытых всасывающем и нагне
тательном клапанах. В точке 2  процесс сжатия заканчива
ется — воздух достигает определенного давления р 2, объем его 
газа в конце процесса сжатия (точка 2) достигает V2. По
скольку в течение процесса сжатия оба клапана остаются за-
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крытыми, количество воздуха в процессе сжатия неизменно. 
Точка 2 соответствует моменту открывания нагнетательного 
клапана, а линия 2— 3 — процессу выталкивания воздуха из ци
линдра в резервуар высокого давления. В процессе 2— 3 коли
чество воздуха, находящегося в цилиндре, уменьшается. Точка 
4 соответствует открыванию всасывающего клапана, линия 
4 — 1 — процессу всасывания в цилиндр воздуха из резервуара 
низкого давления р {. В процессе 4 — 1 количество воздуха в ци
линдре увеличивается от нуля до значения, соответствующего 
заполнению цилиндра компрессора в точке 1.

Следует отметить, что при всасывании и выталкивании 
объем воздуха в цилиндре компрессора меняется вследствие 
изменения его количества, в то время как удельные объемы во 
время этих процессов остаются постоянными, поэтому цикл 
компрессора изображается в координатах р — V.

Производительность компрессора определяется количеством 
воздуха, нагнетаемого в выпускной трубопровод в единицу 
времени. Объемная производительность компрессора приво
дится к условиям всасывания.

Для идеального компрессора из-за отсутствия потерь про
изводительность его равна объему засасываемого воздуха, т. е.

VT= V „ n ,  (3.46)

где Vn — объем, описанный поршнем компрессора за ход вса
сывания, м3; п — частота вращения вала компрессора, мин-1.

Определим работу, совершаемую поршнем компрессора за 
один цикл. Эта работа складывается из работы, совершаемой 
во время процессов сжатия, выталкивания и всасывания воз
духа.
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Работа, затрачиваем ая на сжатие воздуха в процессе 1—2,

Vs
Lj—2 ~  f p d V . (3.47)

v ,

Величина Z-i_2 всегда отрицательна, так как работа совер
шается над воздухом ( V x> V 2 и, следовательно, L i - 2 < 0 ) .  На 
индикаторной диаграмме величина Li - 2 изображается пло
щадью под кривой 1— 2 (косая штриховка).

Работа, совершаемая над сжатым воздухом в процессе вы
талкивания этого воздуха из цилиндра компрессора в резер
вуар высокого давления (процесс 2—3), определяется с по
мощью аналогичного соотношения

Vs
L 2—з ~  J p d V .

vа

Поскольку в этом процессе давление остается постоянным 
(p =  const), то вынося р 2 за интеграл, получаем Ь2-з  =  Р2(Уз—
-V * ) .

Д ля идеального компрессора объем воздуха в цилиндре 
в конце процесса выталкивания равен нулю (Уз =  0 ) и, следо
вательно,

Ь2- з =  P2V 2. (3.48)

Величина L2_3 отрицательна, так как в процессе 2— 3 работа 
совершается над воздухом и соответствует площади прямо
угольника под процессом 2— 3 (горизонтальная штриховка).

Точка 4  на индикаторной диаграмме соответствует началу 
процесса всасывания воздуха из атмосферы. Поскольку изме
нение давления в цилиндре от р 2 (в момент закрывания кла
пана) до pi (в момент открывания клапана) происходит без 
изменения объема (У3= У 4= 0 ), в процессе 3—4 работа не со
вершается, т. е. /-,з_4 =  0 .

Работа в процессе 4— 1 всасывания воздуха в цилиндре 
компрессора

V,
L4-1 =  f pdV =  P1V1 (3.49)

V4

положительна, так как в этом случае воздух совершает (от
дает) работу. На индикаторной диаграмме L4_ 1 изображается 
площадью под прямой 4 —1 (вертикальная штриховка).

Суммируя значения L 1- 2, L2- 3, ^з-4 и L4_! цикла 1—2— 3— 
4— 1:

v2
L =  p lV 1— p2Vi +  \  pdV.  (3.50)

Vi
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pdV =  d ( p V ) — Vdp, (3.51)

интеграл правой части уравнения (3.51) можно представить 
таким образом:

V 2 Р2

J pdK =  (p*K*— р ^ )  — J Vdp. (3.52)
v , Pl

Подставляя (3.52) в уравнение (3.50), получаем работу 
поршневого компрессора:

L = —f v d p .  (3.53)
Pi

Работа L изображается площадью 1—2—3 —4 — 1 и явля
ется отрицательной величиной, так как для сжатия воздуха 
r компрессоре необходимо затратить внешнюю работу. Вели
чина L есть техническая работа компрессора и она существенно

vа
отличается от работы сжатия в компрессоре J pdV.

У1
Если обозначим массу воздуха, сжимаемого компрессором 

за один цикл через G, то с учетом того, что V = v G ,  а величина 
G в процессе сжатия остается постоянной, получим из (3.53) 
техническую работу сжатия 1 кг воздуха:

pj
/ =  — J vdp. (3.54)

Pi
Необходимо стремиться к тому, чтобы работа /, затрачивае

мая в цикле на сжатие воздуха от давления р i до давления р2, 
была минимальной, а также, чтобы температура воздуха 
в конце сжатия была ниже температуры вспышки масла, при
меняемого для смазки внутренних стенок цилиндра.

Уравнение для работы компрессора за один цикл в конеч
ном виде может быть получено лишь тогда, когда известен вид 
подинтегральной функции p = f ( V ) .  Эта зависимость определя
ется характером процесса сжатия. В этом случае работа иде
ального компрессора во время фазы адиабатного сжатия со
гласно формуле (3.34) имеет вид

— J p d V = + — 1 (рчУ2 — рдУt). (3.55)
Л 1

Учитывая, что техническая работа компрессора отрицатель
ная величина, подставляем выражение (3.55) в уравнение (3.50) 
и получаем

L =  p2V2’ PiVi4 - ~  (р^Уг' P i^i)- (3.56)я — 1

Применяя для величины p d V  преобразование
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Поскольку работа, совершаемая над системой, будет отри
цательной, из выражения (3.56) получим

L ^ - ^ — (p,V2- p 1V 1). (3.57)
k — 1

С учетом зависимости между параметрами воздуха для 
адиабатного процесса работу компрессора за цикл можно вы
разить таким образом:

L =  — з у -  G R ( T 2- 7\); (3.58)

( 3 ' 5 9 )

Отношение Р2/Р1 =  е представляет собой степень повышения 
давления компрессора, поэтому формула (3.59) может быть 
записана

L =  _ l _ f t V1 (e‘-» /* _  1). (3.60)
К — 1

Работа, приходящаяся на 1 кг сжимаемого воздуха, в соот
ветствии с формулами (3.57), (3.58) и (3.60) определится по 
уравнениям:

V =  —----- ( №  —ли); (3.61)
k — 1

Я (Г-^-Гх), (3.62)
k -- 1

V =  — —  р л  (e*-'/fc — 1). (3.63)
k —  1

Количество тепла, отводимого при адиабатном процессе 
сжатия, равно нулю. При политропном процессе сжатия работа 
поршневого компрессора за один цикл будет описываться урав
нениями (3.57), (3.59) — (3.63), в которых показатель процесса 
k заменяется значением п.

Количество тепла, отводимого при политропном сжатии воз
духа в компрессоре, определяется по уравнениям (3.44) и
(3.45):

’=с-г т5г [(тгГ’'" - ' ] = (Г*-Г‘»-
Если работа сжатия воздуха в компрессоре осуществляется 

по изотермическому процессу (линия 1—2 ) ,  то температура 
воздуха не изменяется, а показатель процесса п — 1 (рис.3 .8 ,а).

Следовательно, p \ V i = p 2V2—p V — const.
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a ff

Рис. 3.8. Графики сравнения процессов сжатия воздуха в зависимости от 
показателя процесса:
а — в координатах р— V; б — в координатах Т—s

Воспользовавшись выражениями (3.30) и (3.50) для изо
термического процесса, получим

L =  p 1V 1 \ n - ^ -  =  R T 1 \ n - ^ = p 1V1 \ m .  (3.64)
Pi V2

Количество отводимого тепла от воздуха Q =  L.
Начальные параметры воздуха и конечные давления его для 

всех трех процессов приняты одинаковыми, поэтому изотерми
ческий процесс изображен линией 1— 2  (рис. 3.8, б ) ,  политроп- 
ный 1 < n < k  — 1—2', адиабатный n = k  — ) —2".

Из представленного рисунка следует, что с увеличением по
казателя процесса увеличиваются работа компрессора, темпе
ратура и объем сжатого воздуха. Следовательно, с целью 
уменьшения работы, затрачиваемой на производство сжатого 
воздуха, необходимо уменьшать показатель процесса за счет 
интенсивного охлаждения воздуха в компрессоре.

3.3.3. Действительный цикл в поршневом компрессоре

Работа реального компрессора и термодинамические про
цессы, совершающиеся при этом, в действительности значи
тельно отличаются от работы и процессов, происходящих 
в идеальном компрессоре. Это отличие прежде всего заключа
ется в том, что в цилиндре реального компрессора после окон
чания процесса нагнетания остается определенное количество 
воздуха объемом V0, сжатого до давления нагнетания рз 
(рис. 3.9).

В компрессоре всегда должен быть предусмотрен зазор 
между крышкой цилиндра и поршнем в его крайнем положе
нии, необходимый для исключения ударов поршня о крышку
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Рис. 3.9. Цикл реального ком
прессора

из-за неточности сборки, износа подшипников и теплового из
менения размеров отдельных деталей компрессора вследствие 
теплового расширения.

Пространство между поршнем компрессора, находящимся 
в крайнем мертвом положении, и крышкой цилиндра, а также 
в каналах, соединяющих проходные сечения клапанов с ци
линдром, называется вредным. Расширение воздуха, находяще
гося во вредном пространстве, уменьшает объем всасывания на 
А У = У 1__У/ .

Вторая особенность работы реального компрессора — непре
рывное изменение параметров состояния при его работе, если 
рассматривать переход состояния от точки к точке для всех 
процессов, характеризующих цикл компрессора.

Изменение параметров состояния р, V и Т обусловлено за 
тратами энергии на преодоление воздуха внутри цилиндра от 
приемного трубопровода до напорного, а также наличием теп
лообмена, имеющего различную интенсивность для каждого мо
мента цикла компрессора.

На диаграмме цикла реального компрессора (см. рис. 3.9) 
для сравнительной оценки пунктирными линиями нанесена диа
грамма 1— 1'—3—3 '— 1 для случая, если бы компрессор рабо
тал по идеальному циклу (У о=0), а изменение давления про
исходило бы мгновенно из точки 3 до точки 3' и вредное про
странство не влияло бы на производительность компрессора. 
Действительный цикл компрессора характеризуется такими 
процессами.

Процесс  сжатия (линия 1—2) .  Начало процесса сжатия со
ответствует точке 1, в которой параметрами состояния являются 
р  1, »i и Гь а объем воздуха соответствует V\. В точке 1, соот
ветствующей моменту окончания процесса всасывания, давле-
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ние pi можно принимать равным давлению в приемном трубо
проводе.

Линия сжатия 1—2  в общем случае есть линия политропы, 
показатель которой п в течение процесса сжатия изменяется 
вследствие различий в направлении теплообмена в начале и 
конце сжатия. В начальный момент сжимается относительно 
холодный воздух и процесс происходит с подводом к нему тепла 
от горячих поверхностей цилиндра поршня и клапанов. В з а 
ключительной стадий сжатия поток тепла изменяет свое на
правление. Горячий воздух отдает тепло через поверхности, и 
процесс сжатия происходит с отводом тепла. Сжатие воздуха 
заканчивается в точке 2 , давление воздуха в которой равно 
Р2 и превышает давление в напорном трубопроводе р3. Перепад 
давления Арн= Р 2— Ръ соответствует тому приращению давле
ния, на которое необходимо повысить давление в конце сжатия 
для обеспечения открывания нагнетательного клапана, т. е. про
цесса, связанного с преодолением силы напряжения пружины 
клапана и сил инерции рабочей пластины и пружины клапана.

Процесс  нагнетания (линия 2—3) .  В точке 2 открывается 
нагнетательный клапан и начинается процесс нагнетания. В на
чальный момент, когда скорость поршня и, следовательно, ско
рость воздуха в цилиндре и клапане относительно малы, дав
ление в цилиндре падает. Возрастание скорости воздуха до 
максимума в точке, соответствующей середине хода поршня, 
приводит к увеличению потерь напора на гидравлические сопро
тивления в цилиндре и клапанах, что вызывает повышение дав
ления в цилиндре до значения р 2'. Дальнейшее уменьшение ско
рости приводит к снижению потерь напора на гидравлические 
сопротивления и к постепенному уменьшению давления. В точке 
3 нагнетание воздуха заканчивается, скорость поршня равня
ется нулю, вследствие чего давление в цилиндре становится 
равным давлению в напорном трубопроводе.

Процесс  расширения  (линия 3—4 ) .  В положении 3 в ци
линдре компрессора остается количество воздуха, сжатого до 
давления нагнетания р3, объем которого равен Уо- С началом 
движения поршня компрессора вправо этот объем начинает 
расширяться, давление в цилиндре падает и напорный клапан 
закрывается.

Воздух, содержащийся во вредном пространстве, расширя
ется по политропному процессу. Это приводит к снижению про
изводительности компрессора, так как расширившийся воздух 
занимает часть объема цилиндра, в результате чего рабочий 
объем цилиндра уменьшается на величину У4 при соответству
ющем давлении pi в приемном трубопроводе. Однако откры
вание всасывающего клапана и начало процесса всасывания 
наступают позднее (не в точке 4', а в точке 4) ,  так как в ци
линдре должен создаваться перепад давлений Ар вс> необходи
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мый для преодоления усилий натяжения пружины приемного 
клапана и сил инерции пружины и рабочей пластины клапана.

Вследствие этого процесс расширения заканчивается лишь 
в точке 4, что приводит к дополнительному расширению рабо
чего объема Vp в цилиндре на величину V4 и он становится 
Vv - * V i -~ V b

Процесс  всасывания  (линия 4— 1).  В точке 4  открывается 
приемный клапан и цилиндр компрессора заполняется возду
хом, т. е. начинается процесс всасывания. Изменение скорости 
движения воздуха в цилиндре и клапанах, связанное с измене
нием скорости движения поршня, приводит к тому, что дав
ление в процессе всасывания есть переменная величина. Мини
мальное давление р /  соответствует максимальной скорости. 
В точке 1 давление в цилиндре при скорости поршня ип= 0  
становится равным давлению в приемном трубопроводе.

Начало движения поршня влево приводит к изменению па
раметров состояния, закрыванию приемного клапана и началу 
нового цикла работы компрессора.

Фактическая индикаторная диаграмма отличается от теоре
тической наличием процесса расширения воздуха, оставшегося 
в конце фазы выталкивания во вредном пространстве (см. 
рис. 3.9). Кроме того, за счет потерь давления во всасывающем 
и нагнетательном клапанах линия всасывания проходит ниже 
теоретической, совпадающей с давлением во всасывающем па
трубке рь и линия нагнетания — выше теоретической, совпада
ющей с давлением за компрессором рг.

В начале процессов всасывания и нагнетания на индикатор
ной диаграмме имеются характерные выступы, наличие кото
рых объясняется инерцией клапанных пластин и прилипанием 
их к седлам.

Рассмотрим, какое влияние на работу и производительность 
компрессора оказывают отдельные факторы, вызывающие от
клонение реальных процессов от теоретических.

Вре дн ое  пространство. Так как в конце фазы выталкивания 
часть сжатого воздуха остается во вредном пространстве, при 
обратном движении поршня всасывающий клапан открывается 
не в начале хода, а лишь тогда, когда давление оставшегося 
воздуха понизится до рь т. е. воздух будет расширяться по 
линии 3—4. Вследствие этого воздух будет всасываться во 
время части обратного хода поршня (линия 4—1) и количе
ство воздуха уменьшится до рабочего объема Ур (рис. 3.10).

Следовательно, наличие вредного пространства приводит 
к снижению производительности компрессора.

Влияние вредного пространства на производительность 
учитывается объемным коэффициентом %o=VvfV T, но
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Рис. 3.10. График влияния «вред
ного» пространства на работу ком
прессора

где Vp — рабочий объем воздуха, заполнившего цилиндр при 
параметрах, равных параметрам конца всасывания; Ут — гео
метрический (теоретический) объем, описываемый поршнем; 
Vo — объем вредного пространства.

В момент окончания нагнетания (точка 3) в компрессоре 
остается У0 воздуха, сжатого до давления р2, который расши
ряется до V4 с давлением р t. Если показатель политропы рас
ширения при условии его постоянства есть п, то уравнение по
литропы VoP2 =  V4P1, откуда

Р* - (  V* Y  
P i V V0 )  ’

но V i~  VT+  V0— Vp, тогда

A i y. + V V Y . ( 1 + A  . 1 Y ,  (3.66)
Pi V Vo )  \ V0 V0 )

Отношение объема вредного пространства к объему, описан
ному поршнем за  один ход, называется относительным вред
ным пространством т — VolVT.

Поскольку Vp=?ioVt и Vo-m /Vr, подставляя их значения 
в уравнение (3.66), получаем

h
Р\ \ mVT mVr J  \  т т )

Так к ак  е — р2/ри то последнее выражение можно переписать 
таким образом

ъЧп — 1 +  —------- —  . (3.67)
т т
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Рис. 3.11. График влияния по
вышения давления при нагне
тании н понижения давления 
при всасывании на производи
тельность компрессора

Из уравнения (3.67) определим объемный коэффициент 
компрессора

Я0= 1 ^ т ( е 1/” — 1). (3.68)

Следовательно, объемный коэффициент есть величина, оп
ределяющая степень использования рабочего объема компрес
сора. Величина т  оказывает большое влияние на значение ко
эффициента Я,о, поэтому при конструировании новых компрес
соров необходимо стремиться к максимальному увеличению 
"ка, в первую очередь, за счет уменьшения объема вредного 
пространства, т. е. W  Это достигается наиболее рациональным 
размещением рабочих клапанов, определением их минималь
ного числа и т. д. В современных компрессорах значение от
носительного вредного пространства т= 0 ,0 5 -ь 0 ,1 0 .

Изменение параметров воздуха при всасывании. Из-за теп
лообмена м еж ду всасывающим воздухом и нагретыми стенками 
цилиндра, поршнем и клапанами компрессора температура 
воздуха в конце фазы всасывания будет выше температуры 
воздуха перед компрессором Т\>Т\.

Вследствие наличия сопротивления во всасывающем к л а 
пане, трубопроводе и фильтре давление во время всасывания 
будет ниже атмосферного (рис. 3.11), т. е. р / < р ь

Поэтому всасывающий клапан компрессора открывается 
позже и объем засасываемого воздуха уменьшается с VP до
Ир'.

Поскольку состояние воздуха в цилиндре при всасывании 
отличается от состояния его перед компрессором, фактическая 
производительность компрессора
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(3.69)

где р 1, 7 1 — соответственно давление и абсолютная темпера
тура воздуха перед компрессором; р\, 7 / — соответственно 
давление и абсолютная температура воздуха в цилиндре при 
всасывании.

Уменьшение производительности компрессора вследствие из
менения состояния воздуха при всасывании учитывается ко
эффициентом всасывания Я/ = УР. ф/Ур.

Изменение параметров воздуха при выталкивании. В конце 
фазы сж атия температура воздуха выше, чем температура сте
нок цилиндра, поэтому в процессе нагнетания тепло воздуха 
отводится и температура его снижается. Снижение темпера
туры воздуха в процессе нагнетания изменяет производитель
ность компрессора.

Давление в конце процесса выталкивания воздуха вслед
ствие сопротивления клапанов и нагнетательного патрубка бу
дет выше давления в воздухосборнике р2, поэтому расширение 
воздуха, оставшееся во вредном пространстве, начнется не от 
точки 3, а от точки 3', т. е. действительно засосанный объем 
будет не VV, a Vp". Тогда фактическая производительность 
компрессора, определяемая по формуле (3.69),

А уменьшение производительности компрессора из-за изме
нения параметров состояния воздуха при всасывании и нагне
тании учитывается общим коэффициентом:

Утечки воздуха при работе компрессора. При сжатии воз
д уха  в компрессоре происходят его потери через неплотности 
(сальниковые уплотнения, поршневые кольца, прокладки, к л а 
паны и т. п.). Эти потери повышают затраты  энергии в связи 
с тем, что компрессор сжимает большее количество воздуха, 
чем подает в нагнетательный трубопровод, и снижают произво
дительность компрессора.

Потери воздуха через неплотности подразделяют на внеш
ние (утечки) и внутренние (перетечки).

Внешние потери — это утечки в атмосферу, во всасываю 
щую линию или в сообщающиеся с ней полости, внутренние — 
это перетечки через неплотности поршневых колец и пластин 
нагнетательных клапанов.

Утечки значительны в устройствах регулирования произво
дительности и разгрузки, причем, главным образом, они про

(3.70)

— Ир. ф/Vp. (3.71)
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исходят через уплотняющие кольца в пневматических регуля
торах, сервомеханизмах и переключателях поршневого типа. 

Коэффициент герметичности определяется соотношением
Х2 =  Уф/У'рф, (3.72)

где Уф — фактический объем, пересчитанный на условия вса 
сывания, подаваемый компрессором в сеть нагнетания; V"p. ф— 
фактическая производительность компрессора.

Коэффициент Яг зависит от исправности компрессора, от
ношения давлений е, размера зазоров и их формы.

Влажный воздух. Атмосферный воздух всегда содержит не
которое количество влаги в виде перегретого (ненасыщенного) 
или насыщенного водяного пара. Влажность воздуха х ар ак 
теризуется количеством пара в 1 м3 его, т. е. удельным содер
жанием пара в смеси. Эта величина носит название абсолют
ной влажности воздуха. Отношение абсолютной влажности 
воздуха к плотности сухого насыщенного пара при температуре 
смеси или максимально возможной влажности его при данной 
температуре называется относительной влажностью:

ф =  рп/р', (3.73)

где рп — плотность пара в смеси (абсолютная влажность воз
д у х а ) ,  кг/м3; р '— плотность сухого насыщенного пара при тем
пературе смеси, кг/м3.

Д л я  влажного воздуха вплоть до момента насыщения мо
жно считать справедливым закон Дальтона

р = р в +  рп, (3.74)

где рв и рп — парциальное давление соответственно сухого и во
дяного пара.

Используя характеристическое уравнение для  водяного и 
сухого водяного пара при температуре смеси, получаем [10]

Р п —  =  ЯпТ; p „ - V - = t f nT, (3.75)
Рп р

где рн — давление насыщенного пара при температуре смеси; 
Rn — газо вая  постоянная водяного пара.

Из уравнений (3.73) и (3.75) получим

ф =  рп/р' =  Рп/Рн- (3.76)

Г азовая  постоянная влажного воздуха зависит от его от
носительной влажности. Эта зависимость может быть опреде
лена из соотношения



Используя уравнения (3.74) и (3.76), получаем 
Р в =  Р'— Рп== р  —  фРя-

Тогда газовая  постоянная влажного воздуха R может быть 
определена из уравнения

__________ Р____________ ____________ R b_________
Р ФРн I ФРн J __ Рн ( j __ R b \

R b Rn Р \ Rn )
При газовой постоянной сухого воздуха RB =  287 Д ж / (к г -К )  

и водяного пара R„ =  462 Д ж / (к г -К )  газовая  постоянная в л аж 
ного воздуха

* = ----------ш ______.
1 — 0,377ф -£2- 

Р

Поскольку масса влажного воздуха обратно пропорциональна 
R, плотность его меньше плотности сухого воздуха. Поэтому 
производительность компрессора снижается с повышением 
влажности воздуха. В процессе эксплуатации компрессора не
обходимо учитывать выделение влаги в воздухосборнике, про
межуточном холодильнике и сети при приведении производи
тельности компрессора к нормальным атмосферным усло
виям.

Коэффициент производительности компрессора. Фактиче
ская  производительность компрессора определяется объемом 
воздуха, подаваемым в сеть в единицу времени, приведенным 
к давлению и температуре компрессора. Отношение фактиче
ского Уф к теоретическому объему Ут, описанному поршнем 
компрессора за то ж е  время, представляет собой коэффициент 
производительности компрессора [10]

Я =  Уф/Ут.

С учетом приведенных выше рассуждений напишем формулу 
для  определения коэффициента производительности

Я =  -^2- J j L J L  — =  (з 77)
Ур Ур.ф

т. е. общий коэффициент производительности учитывает умень
шение производительности из-за изменения реальных процес
сов в цилиндре компрессора по сравнению с теоретическими.

Объемный коэффициент Яо, зависящий от вредного простран
ства и степени повышения давления, находится в пределах
0,85—0,95, коэффициенты Я] и Яг при исправном компрессоре 
в пределах соответственно 0,92—0,95 и 0,92—0,95. Общий коэф
фициент производительности компрессора Я = 0,72-н 0,85.
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Индикаторная работа и к. п. д. компрессора. Фактическая 
работа, затрачиваемая поршнем за один цикл, вычисляется по 
площади индикаторной диаграммы, которую находят индици- 
рованием рабочей полости цилиндра либо расчетным путем. 
Фактическая индикаторная работа компрессора отличается от 
теоретической, определяемой по формулам (3.59) и (3.64). Это 
различие объясняется потерями энергии при движении воздуха 
через клапаны, утечками воздуха через неплотности и пере
менными показателями процессов сж атия и расширения и отли
чием последних от принятых при расчете теоретической работы 
по формулам (3.59) и (3.63).

Различие теоретической и фактической индикаторных работ 
определяется индикаторным коэффициентом полезного дей
ствия

т\i =  L TI L b (3.78)

где LT и Li — соответственно теоретическая (расчетная) и фак
тическая индикаторная работа компрессора.

Адиабатный или изотермический индикаторный к. п. д. оп
ределяется на основе теоретической работы компрессора за 
цикл с адиабатным процессом сж атия и расширения воздуха 
/.ад или с изотермическим процессом ЬИ3.

Т]гад = /-ад/̂ г'> “Пг из = (3. 79)
Теоретическая работа устанавливается по фактической про

изводительности компрессора для  степени повышения д авл е 
ния, определяемого отношением средних давлений в нагнета
тельном и всасывающем трубопроводах.

3.3.4. Многоступенчатое сжатие в поршневом компрессоре

В ряде случаев возникает необходимость получить в ком
прессоре давление сжатого воздуха р2 при сравнительно не
большом значении рь т. е. создать компрессор с высокой сте
пенью повышения давления е = Р2/Р1- Если величина е доста
точно велика, то д аж е  при совершенном охлаждении стенок 
цилиндра температура воздуха Т2 в конце процесса сж атия 
получается недопустимо высокой.

Предельная степень повышения давления в одноступенча
том компрессоре обусловливается влиянием вредного простран
ства и допустимой температурой вспышки масла в конце про
цесса сжатия.

Температурный предел сж атия определяется температурой 
вспышки смазочного масла. Д ля  компрессоров применяются 
компрессорные масла с температурой вспышки в пределах 
439—513 К. Из предосторожности следует принимать степень 
сж атия такой, чтобы температура нагнетания воздуха Тп и
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вспышки масла Тъсп находились в соотношении TH= (0 ,7 -h  
Н-0,8) Гвсп.

Пользуясь уравнением, определяем предельную степень по
вышения давления воздуха в одной ступени компрессора

^  =  e =  ( J i _ Y ^  .
Pi К 7\ )

Приняв Т\ =  300 К и Т2 = 453 К, получим е = 4,22.
Чрезмерное увеличение степени повышения давления е мо

ж ет привести к значительному уменьшению коэффициента про
изводительности компрессора. Предельный случай, когда ком
прессор перестанет перемещать воздух, будет при Ао=0. При 
этом степень повышения давления компрессора е будет опре
деляться по формуле (3.68)

— С - = - + 1 Т -

Так, при т  =  0,1 и показателе политропы расширения п =  1,2 
критическое значение е~17.

Таким образом, при е= 17  компрессор будет работать вхоло
стую, так  к ак  воздух, содержащийся во вредном пространстве, 
при расширении будет заполнять весь объем цилиндра и не 
будет происходить всасывания, а следовательно, и нагнетания.

Отсюда видим, что исходя из условий допустимой темпера
туры, следует принимать е<
<4,22.

Д л я  того, чтобы преодо
леть эту трудность, исполь
зуют многоступенчатые ком
прессоры, в которых воздух 
сжимается последовательно 
в нескольких охлаждаемых 
цилиндрах. Воздух, выходя
щий из одного цилиндра, ох
л аж дается  в специальном теп
лообменнике (холодильнике) 
и только после этого посту
пает в следующий цилиндр.
Теплообменник обеспечивает

Рис. 3.12. Д и аграм м а рабочего цикла 
двухступенчатого  идеального порш
невого компрессора
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несравненно более эффективный отвод тепла, чем водяная ру
баш ка цилиндра компрессора. Эти теплообменники — холодиль
ники позволяют снизить температуру воздуха после ступени 
компрессора практически до температуры Т\ на входе в ком
прессор.

Д иаграм м а рабочего цикла идеального двухступенчатого 
компрессора представлена на рис. 3.12.

Процесс сж атия в ступени I компрессора представлен по
литропой 1'—2 при этом параметры воздуха с р/, Т/ изме
няются до р2 и 7Y, а объем VY уменьшается до V2 . Воздух 
из ступени I в ступень II вытесняется при постоянном давлении 
р2 и температуре Т2' (линия 2'—3'). Линия расширения 3'—4' 
характеризует процесс снижения давления воздуха в цилиндре 
ступени I от давления р2'= р х до давления всасывания р/. Этот 
процесс протекает при отключенной полости ступени I от по
лости ступени II.

Следовательно, в промежуточный холодильник поступает 
воздух объемом W  с параметрами р2 и 7У, откуда охлажден
ный до начальной температуры Т/ он поступает в цилиндр сту
пени II. При этом в процессе охлаждения уменьшается объем 
воздуха (линия всасывания 4"—1" в цилиндре ступени II) 
до V ".

Процесс сж атия воздуха в ступени II начинается в точке 
1", политропа процесса изображена линией 1"—2". При этом 
параметры воздуха изменяются от р2 и Т2 до р2" и Т2". Линия 
нагнетания 2"—3" ступени II свидетельствует о том, что д авл е 
ние в период нагнетания не изменяется. При этом температура 
Т2" т ак ж е  остается постоянной. Линия 3"—4" характеризует 
процесс снижения давления в ступени II от р2" до р2 при от
ключении полости цилиндра ступени II от приемного и напор
ного трубопроводов.

На диаграмме цикла двухступенчатого поршневого компрес
сора в координатах Т—s политропа 1'—2' означает процесс 
сжатия в ступени I, изобара 2'—1' характеризует охлаждение 
воздуха в промежуточном холодильнике, а политропа 1"—2" — 
процесс сж атия в ступени II.

Процессом охлаждения воздуха в промежуточном холодиль
нике достигается возвращение начала процесса сж атия воздуха 
в ступени II на изотерму (линия 1'—а), в связи с чем процесс 
сж атия воздуха в ней протекает не по исходной политропе 
1'—Ь, а по политропе Г —2", занимающей положение в обла
сти, ограниченной изотермой 1'— а и политропой 1'—Ь.

Таким образом, процесс сж атия воздуха в двухступенчатом 
компрессоре состоит из двух  самостоятельных циклов, проте
кающих в цилиндрах ступеней I и II, работа которых соответ
ственно

h  == f  1 '— 2 '— 3' —4'; U  =  ft"  ~ 2 "  — У — 4".
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С уммарная работа, затрачиваемая в Компрессоре,
L =  U  +  Ьг =  f l '  — 1" — 2Г—ЗГ— 4'.

Если бы процесс сж атия данного количества воздуха осу
ществлялся в одноступенчатом компрессоре, то затраченная 
при этом работа

L0 =  //'-—b‘— 3"— 4',

что привело бы к увеличению затрачиваемой работы по срав 
нению с работой двухступенчатого компрессора на величину

A L =  L0— L =  f2 '~ -b  — 2" — 1".

Из индикаторной диаграммы видно, что использование мно
гоступенчатого компрессора вместо одноступенчатого для  одной 
и той ж е  величины рг/Pi обеспечивает помимо меньшей темпе
ратуры сжатого воздуха существенный выигрыш в величине ра
боты AL, которая соответствует площади 2'—b—2"— 1"—2'.

При рассмотрении принципа работы многоступенчатого 
компрессора возникает задача , каким образом распределить 
м еж ду отдельными ступенями компрессора перепад давления 
PilPi- При решении этой задачи исходят из следующего усло
вия: распределение перепада давлений м еж ду ступенями, 
должно быть таким, чтобы суммарная техническая работа 
цикла всего компрессора была минимальной.

Работа в двухступенчатом теоретическом цикле равна 
сумме работ в циклах ступеней I и II. При начальном давлении 
всасывания р/, конечном давлении нагнетания р2" и промежу
точном рх для  идеального воздуха и сжатия по адиабате сум 
марная работа согласно уравнению (3.60)

(3.80)
В результате охлаждения, после ступени I до первоначаль

ной температуры, параметры воздуха будут соответствовать 
изотермическому процессу, поэтому

p'iV\ = pxVx.
Взяв первую производную от Ь0бЩ по рх, найдем значение 

рх, при котором L 06n, будет минимальной, тогда
<Иобщ ь и Г/ п \k-Vk /  „ !

или
(p[)k- llkp - w -----^ - ( p l ) k- ukpx- 2k- l/k =  0,
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откуда
p2k-iik =  ^ y - i i k  (р')Л-'/*

и окончательно Px2 = P iP 2 r-
Из последнего выражения находим

pjp'i =  рУрх,

следовательно, работа в двухступенчатом цикле минимальна 
при равенстве отношений давлений по ступеням.

Перемножив обе части последнего равенства, получим

Рх Р2 Р2 — f 
Pi Рх Pi

откуда

I * .  =  А .  _  Г н
Pi Рх ~  у  7 Г

или
8 1  —  8 2  —  л ] 8 0 б щ  )

т. е. для достижения минимума работы отношение давлений 
в каждой ступени двухступенчатого компрессора должно быть 
равно квадратному корню из общего отношения давлений.

Принимая законы сж атия одинаковыми и пользуясь вы ра
жениями, получаем

1.общ=  2 1 ,  _  2 p[V\ ( * « • - 1 ) .

Температура в конце процесса сж атия в ступени /

т> = г , ' (  I f  Т "  Ti‘ r '"= 7’i * “  “ ■
Д иаграм м а цикла действительного рабочего процесса д ву х 

ступенчатого компрессора (рис. 3.13) в этом случае состоит из 
двух самостоятельных диаграмм для соответствующих ступе
ней. На диаграмме нанесены изотермы сж атия 1'—а  и расши
рения 3"—т ,  а так ж е  политропы сж атия 1'— Ь и расширения 
3"—п для осуществления подобного процесса сж атия в одной 
ступени. Площадь 1"—е—b—f— 1" характеризует уменьшение 
затрачиваемой энергии на работу сжатия. С увеличением числа 
ступеней экономичность работы за счет многоступенчатого с ж а 
тия повышается, т а к  к а к  отклонение политропы 1'—b от изо
термы 1'—а  все более возрастает [1].

Многоступенчатость компрессора приводит к  увеличению 
затрачиваемой работы на величину, равную площади 3'—4 '— 
п—0—3'.
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Рис. 3.13. Диаграмма действительного 
рабочего процесса двухступенчатого 
компрессора

Такое увеличение работы 
связано с повышением подачи 
многоступенчатого компрес
сора по сравнению с односту
пенчатым.

Объем воздуха, поступаю
щего в цилиндр ступени I, р а 
вен У'р. Расширение Vo воз
духа , содержащегося во вред
ном пространстве, приводит 
к изменению давления воз
духа  от р"з по политропе 3"— 
п и снижению рабочего объ
ема всасывания до Уп, т. е. 
уменьшение объема за  счет вредного пространства составляет 
ДУ =  Ур' — Уп, что может вызвать снижение производительности 
компрессора на ДУк = ДУп, где п — частота вращения коленча
того вала  компрессора.

Работа двухступенчатого компрессора, затрачиваемая на 
преодоление гидравлических сопротивлений в клапанах и ра
бочей полости, больше, чем в одноступенчатом компрессоре, на 
величину, равную сумме площадей:

А^доп =  f3 '— 2 ' - e ~ - 3 ' + f 0 — 4 " - l " ^ 0 .

Это приводит к уменьшению экономического эффекта много
ступенчатого сжатия, причем с увеличением числа ступеней 
экономия будет снижаться, так  к ак  повышается относитель
ная затрата  работы на преодоление гидравлических сопротив
лений.

3.3.5. Основные параметры работы компрессора

Основные параметры работы поршневого компрессора — 
объемная производительность (м3/мин), мощность (кВт) на его 
валу  и к. п. д. Зависимости этих величин от степени повыше
ния давления называются характеристиками компрессора.

Объемная производительность компрессора на основании 
формулы (3.77)

УФ =  ЯУТ= У  М .

Объем, описанный поршнем цилиндра низкого давления за 
один ход, определяется размерами цилиндра и числом рабочих
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полостей ступеней. Д л я  рудничных компрессоров двойного дей
ствия производительность (м3/мин) компрессора

где i — число рабочих полостей первой ступени; D\ и dm — со
ответственно диаметр цилиндра первой ступени и штока; s — 
ход поршня, м; R — число рабочих полостей первой ступени, 
в которых имеется шток; I  — коэффициент производительности 
компрессора; п — частота вращения вала  компрессора, мин-1; 
|= ( l —Rdm2/iDi2) — коэффициент, учитывающий уменьшение 
рабочего объема полости при наличии штока.

Иногда бывает необходимо определить производительность 
компрессора У„ (м3/мин), приведенную к нормальным атмо
сферным условиям: давление рн= 101,5 кП а и абсолютная тем
пература воздуха Тв= 293 К.
, Тогда на основании уравнения (3.1) можно написать

откуда объемная производительность компрессора, приведенная 
к  нормальным атмосферным условиям,

Массовой производительностью называется количество 
массы воздуха, подаваемой компрессором в нагнетательный 
трубопровод в единицу времени. Если плотность воздуха на 
всасывании pBC. то массовая производительность (кг/мин)

При проектировании компрессоров мощность, затрачиваемая 
поршнем компрессора (индикаторная мощность), находится по 
теоретической индикаторной работе и соответствующим инди
каторным к. п. д., т. е.

риУ н — GRT 
рвсУф =  GRTBC,

(3.82)

G -- РвсУф- (3.83)

Afi== JV aS _ ;  N{ Уф/из (3.84)
ад *1( из

Удельная индикаторная работа при адиабатном сжатии для 
двухступенчатого компрессора согласно формуле (3.80) [10]



Фактическая производительность компрессора при условиях 
всасывания цилиндра высокого давления согласно уравнению
(3.82)

РхТ 1

Удельная индикаторная работа при адиабатном сжатии

(3 '85>

Удельная индикаторная работа при изотермическом сжатии

/„3 =  P! 1пе.

Потребляемая компрессором мощность (на валу ) преду
сматривает мощность, затрачиваемую на преодоление трения, 
вследствие этого N B = N i + A N TP, где АМтр— мощность, затрачи
ваем ая  к ак  на трение, так  и на привод насосов смазочных си
стем компрессора (приводы лубрикатора и насоса для смазки 
механизма движения в компрессорах с принудительной систе
мой смазки ). В результате этого механический к. п. д., опреде
ляющий механические затраты  мощности,

_ N { _ ЛГв —  ДЛ^тр __ j __ АМтр ^  j

NB ~  Nв  NB ^

Значение т]м для поршневых компрессоров находится в пре
делах 0,8—0,95, что свидетельствует о значительных затратах  
мощности на механическое трение и привод вспомогательных 
механизмов.

Произведение механического и индикаторного к. п. д. комп
рессора представляет собой полный к. п. д. машины:

при адиабатном сжатии
Лад =  ЛмЛгад;

при изотермическом сжатии
'Пиз =  ‘Пм'Пг нз-

Мощность, потребляемая двигателем компрессора из сети,

АГс—
ЧпЛд

где т]п и т]д — к. п. д. соответственно передачи и двигателя.
Важный показатель экономичности работы компрессора при 

его эксплуатации — это удельный расход электроэнергии 
(кВт-ч/м3), определяемый отношением расхода электроэнергии 
за  определенное время к объему сжатого воздуха, выработан-
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ного установкой за  то ж е  время и приведенного к нормальным 
атмосферным условиям:

N cx N c со = -------2------ = --------2— .
КфТЗбОО 3600Уф

3.3.6. Регулирование производительности 
поршневых компрессоров

В практике работы рудников часто возникает необходимость 
увеличения или уменьшения количества воздуха, подаваемого 
компрессорной станцией. Несоответствие м еж ду  подачей воз
духа  в рудничную сеть и его потреблением вы раж ается  в из
менении давления нагнетания, которое понижается или повы
шается. В этом случае конечная цель регулирования компрес
сорной установки — обеспечение постоянства заданного давле
ния в воздухосборнике.

Существуют различные способы регулирования давления, 
поэтому при выборе той или иной схемы необходимо исходить 
из наиболее экономичной, возможной для данных условий и 
оборудования. Во всяком случае, замена ручного регулирова
ния автоматически приводит к повышению точности регулиро
вания.

При эксплуатации групповых компрессорных установок об
щ ая производительность регулируется пуском или остановкой 
одного или нескольких компрессоров. Однако при работе оди
ночного компрессора остановка его приводит к резким измене
ниям давления в сети.

Наилучший способ регулирования — изменением частоты 
вращения в ал а  компрессора и там , где это возможно, установ
кой двигателей — синхронных и с тиристорными преобразова
телями или внутреннего сгорания.

Однако приводом большинства компрессоров, используемых 
на рудниках, сл уж ат  асинхронные двигатели с нерегулируемой 
частотой вращения вала. Рассмотрим основные уравнения регу
лирования производительности компрессора.

При небольшом изменении давления температуру в ресивере 
можно считать постоянной и написать уравнение состояния:

Vvdp =  RTdG, (3.86)
где Ур — объем ресивера, м3; dG — элементарное увеличение 
массы воздуха в ресивере за  время dx, с.

Если Gd (к г/ с )— масса воздуха, подаваемая компрессором, 
a Gs (кг/с) — масса потребляемого воздуха, то справедливо 
d G = (G d — Gs)dr.

Подставив в уравнение (3.86), получим 
dp RT



Это уравнение — основное, характеризующее регулирование.
З адача  регулирования — создание такого соответствия 

м еж ду  количеством воздуха Gd, подаваемого компрессором, и 
количеством отбираемого воздуха Gs, чтобы давление нагнета
ния оставалось постоянным, т. е.

Gd=  Gs = 0 .  
dx

Производительность компрессора определяется по формуле 
(3.81)

V =  i ^  s%kn,
4

следовательно, производительность поршневого компрессора мо
жет регулироваться изменением любой величины, входящей 
в эту формулу.

Регулирование производительности изменением частоты вра
щения вала компрессора. Самый простой способ регулирования 
производительности компрессора — изменением частоты враще
ния — можно осуществлять в очень широких пределах при ре
гулируемом приводе или от электродвигателя постоянного тока. 
Однако эти двигатели в качестве привода применяются очень 
редко. В довольно широких пределах можно изменять частоту 
вращения при приводе от двигателя внутреннего сгорания.

Изменение частоты вращения карбюраторных двигателей 
внутреннего сгорания, применяемых для привода компрессоров, 
достигают изменением положения дроссельной заслонки во вса
сывающем патрубке двигателя.

Частота вращения дизелей меняется в результате изменения 
количества подаваемого топлива из-за воздействия регулятора 
давления на топливный насос. Если давление в ресивере 3 
(рис. 3.14) превысит заданное, то клапан регулятора 7 подни-

8 5
Рис. 3.14. Комбинированное регулирование производительности компрессора 
изменением частоты вращения и отжимом пластин всасывающих клапанов
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Метея й сжатый воздух из ресивера 3  пойдет в трубку отжи
мающих устройств 1, 2  всасывающих и нагнетательных клапа
нов и одновременно в цилиндры 8  и 6, в котором отожмет пор
шень и шток, упирающийся своим концом в палец. Последний 
соединен с вилкой топливного насоса, которым регулируется 
подача топлива. При падении давления в ресивере клапан с а 
дится на седло и сжатый воздух выходит из отжимающего уст
ройства всасывающих клапанов и из цилиндра, а пружины 
устанавливают топливный насос на полный ход.

В пределах от максимального (1400 мин-1) до минималь
ного (800 мин-1) значения частоты вращения количество пода
ваемого компрессором воздуха регулируют плавным изменением 
частоты вращения. Д атчик регулятора частоты вращения пред
ставляет собой тягу  5  с диском 4, на который действует дина
мическое давление воздуха, отбираемого из ресивера.

Регулирование производительности компрессора при посто
янной частоте вращения. Если изменение частоты вращения 
вала  компрессора невозможно или невыгодно, то производи
тельность регулируют: автоматическим выключением и пуском 
двигателя компрессора; отжимом всасывающих клапанов; пере
крытием всасывания; перепуском воздуха с нагнетания на вса 
сывание (байпас) ; изменением объема вредного пространства.

Р е г у л и р о в а н и е  в ы к л ю ч е н и е м  и п у с к о м  д в и 
г а т е л я  к о м п р е с с о р а .  Этот способ регулирования выго
ден в тех случаях, когда при электрическом приводе потребле
ние сжатого воздуха изменяется так , что за  периодом работы 
при большом расходе наступает период с малым расходом или 
расход сжатого воздуха падает до нуля. При такой системе ре
гулирования необходим ресивер большого объема, из которого 
воздух расходуется в период его максимального потребления. 
При понижении потребления компрессор нагнетает в ресивер 
воздух, пока давление не поднимается до значения, при кото
ром регулятор давления, соединенный с ресивером, воздейст
вует на систему автоматики, которая включает электродвига
тель, разгруж ает  компрессор и закры вает  воду. При последую
щем пуске компрессор включается разгруженным. При отборе 
воздуха из ресивера и падении в нем давления до установлен
ного значения регулятор автоматически включает электродви
гатель, открывает подачу воды и после разгона компрессора 
выключает устройство, разгружаю щее машину при пуске.

Р е г у л и р о в а н и е  п р о и з в о д и т е л ь н о с т и  о т ж и м о м  
п л а с т и н  в с а с ы в а ю щ и х  к л а п а н о в .  При повышении 
установленного давления в ресивере регулятор давления пере
пускает сжатый воздух к устройству, которое под действием 
давления отжимает клапанные пластины всасывающих клап а 
нов и удерж ивает последние открытыми до тех пор, пока д а в 
ление в ресивере не упадет. При этом во время нагнетания воз-
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Рис. 3.15. И ндикаторная ди аграм м а р 
компрессора с регулированием произ- р} 
водительности отжимом всасы ваю 
щих клапанов

J 2

дух через открытые всасывающие клапаны поступает обратно 
во всасывающий трубопровод и производительность компрес
сора снижается до нуля.

Вследствие сопротивлений в клапанах и трубопроводах воз
никают потери (рис. 3.15): заштрихованная площадь представ
ляет собой потери работы на преодоление сопротивления во 
всасывающих клапанах при регулировании. Д л я  сравнения 
представлена т ак ж е  индикаторная диаграмма 1—2—3—4 при 
нормальной работе компрессора.

Р е г у л и р о в а н и е  п е р е к р ы т и е м  в с а с ы в а н и я .  При 
нормальной работе компрессора сжатие воздуха осуществляется 
по индикаторной диаграмме 1—2—3—4. Обычно при этой си
стеме при повышении давления в ресивере сверх заданного ре
гулятор давления, подобный описанному выше, подает сжатый 
воздух на поршень, перекрывающий всасывающий трубопровод, 
в результате чего уменьшается подача воздуха компрессором и 
сжатие осуществляется по диаграмме Г —2'—3—4' (рис. 3.16).

Сущность регулирования сводится к  перекрытию линии вса 
сывания, при этом давление всасывания снижается с pi до 
P i pe r ,  что приводит к уменьшению количества поступающего 
в компрессор воздуха с V\ до Vi per и соответственно к умень
шению подачи воздуха с V2 До V2 per. При дросселировании на 
всасывающей линии снижается давление в промежуточных 
ступенях, так  к ак  отношение давлений при этом сохраняется 
постоянным. Д л я  последней ступени давление нагнетания про
долж ает оставаться равным давлению в сети, что приводит 
к увеличению отношения давлений и росту температуры нагне
тания, что не всегда допустимо (особенно для  воздушных комп
рессоров).

Р е г у л и р о в а н и е  п е р е п у с к о м  в о з д у х а  с н а г н е 
т а н и я  н а  в с а с ы в а н и е .  Нагнетательный трубопровод 
снабжен обратным клапаном, перепускной — вентилем, который 
у воздушных компрессоров соединяет нагнетательный трубо
провод с атмосферой. У двухступенчатых компрессоров со вса 
сыванием соединяют нагнетательные трубопроводы обеих сту
пеней. Байпасные трубопроводы имеют самостоятельные пере-
7 З аказ  № 2508 1 93



Рис. 3.16. Диаграмма цикла поршне
вого компрессора при регулировании 
с помощью дросселирования на вса
сывающей линии

пускные вентили, на которые воздействует общий регулятор 
давлений. Энергетические потери при этом способе регулиро
вания возникают только в клапанах и трубопроводах. В период 
регулирования энергия сжатого воздуха не используется, и, 
кроме того, при таком способе подача воздуха в нагнетатель
ный трубопровод полностью прекращается.

Д л я  разгрузки компрессора при пуске в случае, если реси
вер находится под давлением, необходимо иметь ручное управ
ление регулятором давления, чтобы можно было открыть пере
пускной вентиль.

Р е г у л и р о в а н и е  и з м е н е н и е м  о б ъ е м а  в р е д н о г о  
п р о с т р а н с т в а .  Сжатие воздуха при нормальной работе 
компрессора осуществляется по индикаторной диаграмме 1—
2—3—4. При присоединении дополнительных полостей вредного 
пространства, которые от цилиндра можно отделить запорным 
вентилем, объемный коэффициент компрессора уменьшается и 
сжатие осуществляется по диаграмме 1'—2'—3'—4'. Воздух, рас
ширяющийся во вредном пространстве, заполнит значительную 
часть цилиндра и всасывающий клапан откроется позднее 
в точке 4'. В этом случае объем вредного пространства V0 ув е 
личивается до Vo per, что приводит к снижению количества воз
духа, поступающего в цилиндр ступени I, с V\ до 1Л per и 
к уменьшению объема воздуха, подаваемого в напорную ли
нию, с V2 до V2 per (рис. 3.17). При определенном объеме вред
ного пространства создается такое условие, при котором объем 
расширяющегося в нем воздуха займет все пространство ци
линдра. В этом случае не будет никакой подачи, а процессы 
сж атия и расширения будут характеризоваться общей кривой 
1—3.

Дополнительный объем вредного производства может быть 
неизменным целым или разделенным на несколько частей, из 
которых к а ж д а я  имеет свой запорный вентиль. При этом можно 
количество воздуха, подаваемого компрессором, регулировать
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Рис. 3.17. Диаграмма цикла поршне
вого компрессора при изменении объ
ема вредного пространства

ступенчато или плавно движением поршня в цилиндре допол
нительного объема вредного пространства.

Качество каждого способа регулирования характеризуется 
экономичностью, безопасностью и простотой его осущест
вления.

Экономичность регулирования полным отжимом всасываю 
щего клапана п подключением дополнительных объемов вред
ного пространства т ак ж е  достаточно высока, но недостатком 
-ггих способов является ступенчатый характер регулирования.

Критерием безопасности регулирования служит значение 
максимальной температуры сжатого воздуха в компрессоре. 
С этой точки прения наиболее неблагоприятен способ регули- 
роиапии дросеелнропанием на линии всасывания, который, од
нако, самый простой из рассмотренных способов. Способ пол- 
пото отжима всасывающих клапанов, использующийся так ж е  
для разгрузки компрессора при пуске, занимает второе место 
по простоте осуществления; наиболее часто он применяется 
н компрессорах отечественного производства. Применение сту
пенчатого регулирования подключением дополнительных объ
емом предиого пространства приводит к усложнению конструк
ции компрессора, но несмотря на это, такой способ применяется 
и компрессорах и считается наиболее перспективным.

Л..Ч.7. Классификация и типы поршневых компрессоров

Компрессорами называют машины, предназначенные для 
сжатии и перемещения воздуха и газа . Сжатый воздух широко 
нрммспиетси в горной промышленности для добычи полезного 
Ископаемого, что обусловливается в ряде случаев требованиями 
flpaoniu'iiomi работ на шахтах, опасных по внезапным выбро- 
CIM у г л я  п газа.
7* 195



Такому широкому использованию воздуха к ак  энергоноси
теля способствовали его особые свойства: упругость, прозрач
ность, безвредность, огнебезопасность, неспособность к конден
сации, быстрая передача давления и неограниченный запас воз
духа  в природе. Недостатки использования сжатого воздуха: 
высокая стоимость производства и значительные потери при 
транспортировании к местам потребления (утечки через не
плотности трубопроводов, предохранительной арматуры  и пнев
момеханизмов) .

Сжатый воздух применяется для привода в движение раз
личных машин и механизмов в горном и разведочном деле, во 
взрывоопасных шахтах — для привода в движение грузоподъ
емных средств, а т а к ж е  для работы приборов и средств автома
тизации производственных процессов. Примером использования 
сжатого воздуха к ак  энергоносителя является использование 
его в эжекторах для перемещения различных жидкостей, 
а т акж е  для создания разрежения в технологических аппара
тах. Компрессоры, предназначенные для этой цели, должны 
поддерживать давление в воздухораспределительной сети на оп
ределенном заданном уровне.

Принципиальные схемы устройства и некоторые признаки 
позволяют классифицировать компрессоры таким образом [1].

По развиваемому давлению — воздуходувки — машины, сжи
мающие воздух до избыточного давления р =  0,2 МПа, и комп
рессоры— машины, сжимающие воздух до избыточного давле
ния р*>0,2 МПа. В свою очередь компрессоры подразделяют на 
три группы в зависимости от давления нагнетания: низкого 
(р = 0 ,2-М ,0 М П а) ;  среднего (р=1,0-н10,0 М Па) и высокого 
(р=  10+-30 М П а).

По развиваемой производительности — малые компрессоры 
производительностью до 0,015 м3/с; средние — производительно
стью от 0,015 до 1,5 м3/с и крупные — производительностью 
свыше 1,5 м3/с. Следует отметить, что поршневые компрессоры, 
к а к  правило, относятся к разряду только мелких и средних 
компрессорных машин.

По способу установки — стационарные и передвижные комп
рессоры. На предприятиях горнорудной промышленности ис
пользуют в основном стационарные компрессоры, установлен
ные на фундаментных основаниях, а в геологоразведочных ор
ганизациях — передвижные.

По расположению рабочих органов (штоки, поршни, валы 
рабочих колес и д р . ) — горизонтальные и наклонные компрес
соры.

По принципу действия — с цилиндрами простого (см. 
рис. 3.6) и двойного (рис. 3.18, а )  действия, а т ак ж е  с диффе
ренциальным цилиндром. Последний используется только 
в многоступенчатых компрессорах.
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Рис. 3.18. Схемы поршневых компрессоров:
— движение воздуха при прямом ходе п о р ш н я ;------------------движение воздуха

при обратном ходе поршня

По числу ступеней — одно- (см. рис. 3.6), двух- (рис. 3.18, а ) ,  
трехступенчатые и более. В современных компрессорах число 
ступеней не превышает обычно семь.

По числу цилиндров — одно-, двух- (рис. 3 .18 ,а, б ),  трех
цилиндровые и более.

По числу рядов, в которых располагаются цилиндры,— 
одно-, двух- и многорядные.

По ориентации цилиндров в полости — угловые (см. рис. 
3.18, а) и компрессоры, включающие V -образное расположение 
цилиндров.

По направлению движения поршней (см. рис. 3 . 1 8 ,6 ) — со 
встречным (оппозитным) движением.

Кроме того, известны компрессоры с водяным и воздушным 
охлаждением. Водяное охлаждение применяется в основном на 
компрессорах большой производительности.

Рудничные компрессорные станции оборудованы воздуш
ными поршневыми компрессорами различных конструкций. Н а
ряду с современными двухступенчатыми угловыми компрессо
рами типа ВП производительностью до 50 м3/мин и горизон
тальными компрессорами на оппозитных базах 2ВМ10 и 
4ВМ10 производительностью так ж е  63 и 120 м3/мин в эксп луа
тации находятся машины старого выпуска — вертикальные 
двухступенчатые компрессоры простого и двойного действия, 
горизонтальные компрессоры 1ВГ, 2ВГ и 55В производительно
стью соответственно 60 и 100 м3/мин и др.

Цилиндры высокого давления у  современных угловых крейц- 
копфных компрессоров типа ВП производительностью 10— 
50 м3/мин расположены под прямым углом по отношению к ци
линдрам низкого давления. Т акая  конструкция компрессоров 
позволила повысить частоту вращения приводного электродви
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гателя, достичь уравновешенности инерционных масс. Угловые 
компрессоры по сравнению с горизонтальными более эконо
мичны и надежны в работе, занимают меньшую площадь.

Поршневые воздушные компрессоры общего назначения 
имеют следующие конструкционные узлы: фундаментную раму, 
закрепленную на фундаменте и являющуюся основанием для 
размещения коленчатого вала , который уклады вается  на корен
ные подшипники; цилиндры с поршнями; шатуны и крейц
копфы; промежуточный холодильник. Штоки поршней в крышке 
цилиндров уплотняют сальниками. Каждый поршневой компрес
сор оборудован системой смазки механизма движения (вклады 
шей, шатунов и крейцкопфов) и цилиндров. Воздухораспреде- 
ление осуществляется клапанами, устанавливаемыми на ци
линдрах. Д ля  изменения производительности компрессоры 
оборудуют регуляторами производительности (давления).

Технические характеристики воздушных стационарных порш
невых компрессоров, применяемых на шахтах и рудниках, при
ведены ниже.

Компрессор ..............................................  2ВП-10/9 ВП-20/9 ВП205-30/9
Объемная производительность, м3/мин 10 20 30
Конечное избыточное давление, МПа 0,8 0,8 0,8
Число ступеней сжатия ................... 2 2 2
Ход поршня, м .....................................  125 210 220
Диаметр цилиндров, мм:

ступени I ..............................................  305 400 470
ступени II ............................................... 190 230 295

Расход охлаждающей воды, м3/ч 2,7 6 8,4
Мощность электродвигателя, кВт 75 125 175

Продолжение
Компрессор ..............................................  ВП-50/9 2ВМ10-63/9 4ВМ10-120/9
Объемная производительность, м3/мин 50 63 120
Конечное избыточное давление, МПа 0,8 0,8 0,8
Число ступеней с ж а т и я .......................  2 2 2
Ход поршня, м .....................................  300 220 220
Диаметр цилиндров, мм:

ступени I ..............................................  600 620 620
ступени II ..............................................  350 370 370

Расход охлаждающей воды, м3/ч 10 10 19
Мощность электродвигателя, кВт 300 320 630

Продольный разрез углового воздушного компрессора об
щего назначения 205ВП-30/9 производительностью 30 м3/мин и 
давлением нагнетания 0,8 М Па приведен на рис. 3.19. Буквы 
в шифре компрессора обозначают: В — воздушный, П — угловой 
(прямоугольный), 20 — вторая модернизация (10 — первая), 
5 — сила, действующая на поршень, 30 — производительность 
(м3/мин), 9 — давление нагнетания (0,9 М П а).

Компрессор двойного действия, двухступенчатый. После с ж а 
тия в ступени I воздух поступает в промежуточный холодиль-
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Рис. 3.19. Угловой поршневой компрессор 205ВП-30/8 (продольный разрез):
I и 8 — соответственно цилиндр низкого н высокого давления; 2 — всасываю щ ие кла- 
ii.iiibi; 3 — крейцкопфы; 4 — ш атуны; 5 — коренной вал;. 6 — ф ундамент; 7 — р ам а; 9 — 
промежуточный холодильник; 10 — нагнетательные клапаны

ник, встроенный в станину компрессора, а затем сжимается 
н ступени II до нормального давления и направляется в возду
хосборник.

Компрессорная установка состоит из компрессора с встро
енным электродвигателем, систем охлаждения, контроля и уп
равления. В цилиндрах, изготовляемых из чугуна, размещены 
сменные рабочие втулки из антифрикционного чугуна. В ци
линдрах высокого давления применены стальные гильзы, з а к а 
ленные и обработанные до высокой частоты. Клапаны — само
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действующие, кольцевые, с точечными пружинами. Штоки — из 
углеродистой стали, с поверхностным упрочнением, а поршни — 
дисковые, литые, чугунные. Д ля  уплотнения штоков применены 
металлические сальники с плоскими уплотняющими элемен
тами.

Холодильник ступени I выполнен в виде батареи из эллип
тических труб, оребренных гофрированной латунной лентой, и 
встроен в раму машин.

Воздух при охлаждении движется в межтрубном простран
стве, а вода внутри труб. Система охлаждения выполнена с от
крытым сливом. О хлаждаю щ ая вода поступает сначала к мас
ляному холодильнику, откуда подается в промежуточный хо
лодильник, водяные рубашки цилиндров и крышки цилиндров 
ступеней I и II, после этого поступает на слив.

Д ля  смазки цилиндров служит масляный насос (лубрика
тор), приводимый в действие от коленчатого вала  компрес
сора. У каждой точки подвода масла установлен обратный 
клапан.

Система контроля и управления предназначена для изме
рения в процессе работы компрессора его основных параметров 
(давление сжатого воздуха, воды, масла, температура этих сред 
и др .) ,  сигнализации об отклонениях этих параметров от уста 
новленных нормальных значений, регулирования подач. В комп
рессоре применено двухпозиционное (100 и 60%  номинальной 
производительности) автоматическое регулирование производи
тельности подключением к полостям цилиндров дополнитель
ных вредных пространств с помощью электромагнитных клапа
нов. Компрессор снабжен пультом управления и приборами ме
стного контроля; управление ручное.

Завод выпускает т а к ж е  компрессоры, которые не требуют 
смазки цилиндров. Уплотнительные элементы таких компрес
соров изготовляют из фторопластовых композиций различного 
типа. Фонари нескольких машин отлиты заодно с цилиндрами, 
штоки имеют увеличенную длину.

В результате совершенствования конструкции поршневых 
компрессоров появились многорядные горизонтальные компрес
соры с кривошипными механизмами, расположенными по обе 
стороны вала , с взаимно противоположными движениями порш
ней (компрессоры на оппозитных базах ) .

Угловые компрессоры отличаются уравновешенностью, так  
к ак  при работе достигается равенство сил инерции поступа
тельно движущихся масс за счет противоположного направле
ния этих сил в каждой паре рядов, что позволяет увеличивать 
частоту вращения приводного вала  от 250 до 600 мин-1. При 
этом уменьшились масса компрессора и приводного электродви
гателя, снизились габариты и масса фундамента.

Из-за уменьшения требуемого махового момента привод вы
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полняют без маховика, непосредственно от синхронного элек
тродвигателя. Компрессоры на оппозитных базах удобны в об
служивании.

Основной конструктивный элемент этих компрессоров — 
нормализованная оппозитная база, состоящая из фундаментной 
рамы, крейцкопфов и их направляющих, коленчатого вала , ш а
тунов, узлов системы смазки механизма движения и валопово- 
ротного механизма. Нормализованные оппозитные базы разде
ляют на четыре группы и обозначают буквой М (многорядная) 
и цифрой, соответствующей максимальной силе, действующей на 
поршень и выраженной в десятках  тысячах ньютон (М10, М16, 
М25, М40).

К аж д ая  оппозитная база имеет несколько модификаций по 
числу рядов, соответствующих числу шатунов.

Во всех модификациях одной базы унифицированы шатуны, 
крейцкопфы и их направляющие, коренные подшипники,, вало- 
поворотный механизм и узлы системы механизма давления.

Обозначение компрессора на оппозитной базе 4В М -120/9 со
стоит из обозначения модификации базы и дроби, числитель 
которой соответствует производительности компрессора при 
нормальных условиях всасывания (м3/мин), а знаменатель — 
конечному давлению (М П а) ,  увеличенному в 10 раз и округ
ленному.

Компрессоры 4ВМ10-120/9 Пензенского компрессорного з а 
вода, выпускаемые взамен компрессоров 55-ВМ, выполняются 
на оппозитной многорядной базе.

Кривошипно-шатунные механизмы компрессора располо
жены по обе стороны вала , причем кривошипы смежных рядов 
сдвинуты на 180° и имеют взаимно противоположное движение, 
чем обеспечивается противоположное направление сил инерции 
в каждой паре рядов. Противоположное направление и равен
ство сил инерции обеспечивает уравновешенность движущихся 
масс. Частота вращения двигателя в связи с этим доведена до 
500 мин-1, и компрессор выполнен без маховика. Благодаря вы
сокой быстроходности компрессор 4ВМ 10-120/9 по сравнению 
с компрессором 55-ВМ имеет меньшие размеры и массу.

Разрез по цилиндрам третьего и четвертого рядов приве- 
дс'н на рис. 3.20. По обе стороны кривошипно-шатунного м еха
низма 4 консольно расположены цилиндры 6 и 9 ступеней 
сжатия I и II. Фонари 2 с ползунами 3 находятся на опо
рах 8.

Цилиндры ступени I разборные и состоят из трех частей. 
Поршни пустотелые, причем поршень ступени I сварной, а сту
пени II — литой. Клапаны 1, 7 прямоточные, круглые. Вода для 
охлаждения циркулирует в водяных рубашках 5. Промежуточ
ный холодильник располагается над цилиндрами и имеет пре
дохранительный клапан.
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Механизм движения смазывается шестеренным зубчатым на
сосом, подающим масло через пластинчатый фильтр и холо
дильник, см азка  цилиндров и сальников—рубрикатором .

Компрессор 4ВМ 10-120/9 имеет буферные емкости (цилинд
рические сосуды) перед ступенью I и после ступени сж атия II 
перед последующим (концевым) холодильником. Буферные ем
кости устраняют резонансные явления, возникающие во всасы
вающем и нагнетательном трубопроводах из-за пульсирующего 
характера движения в них воздуха.

Ротор синхронного электродвигателя закреплен на консоли 
главного вала. Мощность электродвигателя 630 кВт (770 к В -А ) ,  
напряжение 6000 В, частота вращения 500 мин-1.

Подача компрессора регулируется перепуском воздуха из 
полости сж атия в полость всасывания при помощи байпасов 1. 
Система регулирования воздействует на клапаны байпасов а в 
томатически. Предусмотрена возможность ручного управления 
регулированием производительности компрессора.

Передвижные компрессоры, применяемые в шахтах, когда 
потребление воздуха сравнительно невелико (например, в з а 
боях штрека при очень крепких породах и применении в очи
стных забоях электроэнергии), вместе с двигателями устанав
ливаются на тележ ках  для перемещения по рельсовым путям 
шахты.

Компрессор ШВКС-5 (рис. 3.21), используемый к а к  пере
движной, имеет четыре цилиндра в двух  блоках. Каждый блок 
состоит из цилиндров 4 и 2 низкого и высокого давления, рас
положенных под углом 75° относительно друг друга . Цилиндры 
с ребристой поверхностью и трубчатый промежуточный холо
дильник имеют воздушное охлаждение с помощью вентилятора 
8, приводимого во вращение двум я  клиновидными ремнями 7 от 
вала 3  компрессора. Цилиндры компрессора смазываются раз
брызгиванием масла из корпуса с помощью шатунов 5  с раз
брызгивателями. Валы компрессора и двигателя соединяются 
с помощью эластичной муфты 6. Воздух в цилиндры 4 посту
пает через фильтры 1. Производительность компрессора — 
5 м3/мин, избыточное давление — 0,7 МПа, мощность дви га 
т е л я — 34 кВт при напряжении 380/660 В.

Клапаны в поршневых компрессорах самодействующие, ос
новные требования, предъявляемые к ним: плотность закр ы ва 
ния, легкость открывания и закрывания, быстрое и бесшумное 
действие за счет применения пружин, действующих на клапан и 
ограничивающих путь подъема клапана; достаточная площадь 
сечения, чтобы скорость воздуха при проходе через клапаны не 
превышала 20—50 м/с; открывание и закрывание точно в тре
буемый момент; прочность.

Промежуточный холодильник состоит из расположенного го
ризонтально или вертикально металлического корпуса, в кото-
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ром имеются латунные или стальные трубки, омываемые с од
ной стороны водой, с другой воздухом, переходящим из одной 
ступени сжатия в другую. Промежуточные холодильники могут 
располагаться над цилиндрами, рядом и ниже цилиндров комп
рессора.

На промежуточном холодильнике установлены манометр, 
предохранительный клапан, гнездо для термометра и кран 
для спуска конденсата.

В компрессорной установке обязательно наличие автомати
ческой сигнализации или автоматического отключения компрес
сора при перерыве в подаче или резком уменьшении расхода 
охлаждающей воды.

Рис. 3.21. Компрессор ШВКС-5

3.4. РОТАЦИОННЫЕ КОМПРЕССОРЫ

Ротационные компрессоры применяют при низких д авле 
ниях (двухступенчатые до 1 М П а),  при малой и средней про
изводительности.

По конструктивным признакам ротационные компрессоры 
подразделяют на пластинчатые и винтовые.

3.4.1. Принцип действия ротационных компрессоров

В пластинчатых машинах ротор находится в цилиндре комп
рессора эксцентрично относительно цилиндра. В роторе вы- 
фрезованы радиальные или под углом к радиусу глубокие пазы 
(см. рис. 1.4). В них движ утся пластины, разделяющие серпо
видное пространство м еж ду  ротором и корпусом на несколько 
частей. Центробежной силой пластины при вращении ротора 
прижимаются к стенке цилиндра. Камера или ячейка, находя
щ аяся против отверстия, через которое всасывается воздух, 
имеет наибольший объем.

При вращении ротора камера выходит из контакта со вса 
сывающим отверстием, и объем ее начинает уменьшаться, на
ступает последовательное сжатие воздуха (такое же, к ак  в ком
прессоре с возвратно-поступательным движением поршня) и 
далее нагнетание.

Преимущества пластинчатых компрессоров: равномерный 
нращающий момент, что исключает использование маховика; 
относительно м алая  масса; отсутствие механических колебаний, 
массивного фундамента, всасывающих и, в большинстве слу
чаев, нагнетательных клапанов; небольшой объем вредного 
пространства. Недостатки: большие потери на трение и значи
тельные потери вследствие неплотности; издаваемый в некото
рых случаях при работе сильный шум высокого тона; большой
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износ деталей и требующаяся при их изготовлении высокая 
точность.

По сравнению с центробежными пластинчатые компрессоры 
обладают относительно высоким к. п. д. при малой подаче.

В современных конструкциях пластинчатых компрессоров со 
стальными пластинами предусмотрены вращающиеся вместе 
с пластинами чугунные разгрузочные кольца несколько мень
шего диаметра, чем цилиндр. Кольца воспринимают центробеж
ные усилия от пластин и обеспечивают небольшой зазор между 
пластиной и стенкой цилиндра. При отсутствии колец пластины 
в месте соприкосновения с цилиндром сильно изнашиваются.

Д л я  предотвращения перетекания сжатого воздуха через 
разгрузочные кольца на внешней поверхности колец предусмот
рены канавки  (от 15 до 30), в которые вложены небольшие пла
стины, центробежные усилия от которых и износ незначи
тельны.

Коэффициенты подачи и производительности пластинчатых 
компрессоров зависят от сохранения минимальных зазоров 
м еж ду  ротором с пластинами и цилиндром с его крышками, 
особенно при больших отношениях давлений. Поэтому следует 
уделять особое внимание температурным деформациям, а так ж е  
точности изготовления и ограничению износа зазоров.

Дальнейшая ступень развития двухроторных компрессо
ров— это винтовые компрессоры. Их роторы имеют форму зуб 
чатых колес со спиральным зубом с большим шагом наклона 
спирали (см. рис. 1.5). В отличие от пластинчатых в винтовых 
компрессорах воздух сжимается постепенно. Первый ротор 
имеет три-четыре зуба, второй — четыре-пять или шесть полных 
выемок профиля, которые соответствуют профилю зубьев пер
вого ротора. Профиль зуба асимметричный, состоит из двух 
кривых или образован дугой окружности. У современных комп
рессоров оба ротора имеют равные наружные диаметры, зубья 
их взаимно не соприкасаются, валы соединяются двум я  синхро
низирующими шестернями с косыми зубьями. Зазор м еж ду 
зубьями шестерен меньше, чем м еж ду  зубьями роторов, а отно
шение чисел их зубьев равно отношению чисел зубьев роторов. 
Зубчатые колеса передают только небольшой момент вращения 
(максимум 10% от момента привода).

Рабочий цикл винтового компрессора имеет три фазы.
1. В с а с ы в а н и е .  На торце ротора, имеющем внизу вса 

сывающее отверстие, выступы ротора при вращении выходят из 
впадины, расходятся и в образовавшийся зазор через отверстие 
засасы вается воздух. При дальнейшем вращении ротора прост
ранство м еж ду  зубьями увеличивается до тех пор, пока у про
тивоположного торца зубья не выйдут из зацепления.

Д ал ее  связь пространства кан ала  м еж ду зубьями со всасы
вающим отверстием прекращается и воздух без изменения д а в 
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ления (если пренебречь утечками из-за неплотности) переда
ется на верхнюю часть, где во впадину м еж ду  зубьями первого 
ротора начинает входить зуб второго ротора. *

2. С ж а т и е .  Зуб входит с торцовой стороны всасывающего 
отверстия и далее перемещается вдоль канала  ротора, образуе
мого зубьями второго ротора, в результате чего происходит 
сжатие воздуха, находящегося в ячейке,

3. Н а г н е т а н и е .  После соединения канала м еж ду зубьями 
с началом нагнетательного отверстия, находящегося в цилинд
рической и торцовой частях корпуса, происходит нагнетание 
с постепенным уменьшением объема в канале. Очевидно, что 
если изменится отношение давлений, то будут дополнительные 
потери работы. Винтовые компрессоры предназначены для по
дачи сжатого воздуха в газовую турбину и имеют привод непо
средственно от турбины. Частота вращения винтовых компрес
соров очень высокая: небольшие компрессоры имеют частоту 
вращения до 12 000 мин-1, большие — около 6000 мин-1, окруж 
ная скорость на наружном диаметре зуба при этом составляет 
50— 100 м/с и д а ж е  больше. При такой высокой скорости комп
рессоры имеют небольшие размеры и малую массу. Однако ско
рость не столь велика, чтобы нужны были специальные мате
риалы — ротор выполняют из обычной углеродистой стали. 
Коэффициент производительности и адиабатический к. п. д. до
стигают значений порядка 0,7 и 0,78.

Винтовые компрессоры при давлении нагнетания до 
0,3 М Па изготовляют одноступенчатыми производительностью 
0,05—4 м3/с, при давлении нагнетания 0,7— 1,0 МПа — двухсту
пенчатыми.

Преимущество этих машин — наличие очень пологой кривой 
зависимости адиабатического к. п. д. от частоты вращения, что 
объясняется тем, что влияние неплотностей с ростом частоты 
вращения снижается, в то ж е  время механические и гидравли
ческие потери возрастают.

Винтовые компрессоры должны очень точно обрабаты
ваться. При диаметрах роторов 100—500 мм зазоры м еж ду 
зубьями роторов, м еж ду  вершиной зуба и стенкой цилиндра, 
а т акж е  м еж ду  торцами ротора и крышкой цилиндра находятся 
и пределах 1,0—0,5 мм. Роторы имеют внутреннее водяное или 
масляное охлаждение. Охлаждаю щ ая жидкость подводится че
рез отверстие вала , что уменьшает зазор в начале работы. В ра
бочем пространстве компрессора отсутствует контакт металла 
но металлу, поэтому исключаются см азка  и загрязнение с ж а 
того воздуха, что позволяет использовать такие компрессоры 
при пневматическом транспортировании сыпучих веществ и при 
сжатии воздуха.

Винтовые компрессоры имеют еще ряд преимуществ, таких, 
как  небольшой расход масла, отсутствие износа цилиндров,
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спокойный ход, простота устройства и очень малый фундамент 
(в некоторых случаях он вообще отсутствует). При достаточной 
амортизации и звуковой изоляции винтовые компрессоры могут 
размещаться на верхних э таж ах  зданий. Недостаток винтовых 
компрессоров — вызванный перерывами всасывания и нагнета
ния воздуха шум высокой частоты.

Д ля  уменьшения шума в нагнетательном и всасывающем 
трубопроводах вблизи машины устанавливают глушители, от
регулированные на соответствующую частоту колебаний. В з а 
висимости от частоты вращения и числа зубьев ротора частоты 
собственных колебаний составляют 200— 1500 Гц. Н аряду с этим 
имеются значительно более слабые колебания высших по
рядков.

3.4.2. Производительность и мощность ротационных 
компрессоров

Теоретическая производительность пластинчатого компрес
сора (см. рис. 1.4) за одно вращение ротора 2 без учета тол
щины пластины

V t  =  / k Z L ,

где /к — площадь, заключенная м еж ду  двум я  пластинами 
в конце процесса всасывания; z — число пластин ротора; L — 
длина ротора.

Если учесть, что высота площадки /к равна 2е (см. рис. 1.4), 
а ширина ее соответствует длине окружности, поделенной на 
число пластин, то площадь

t  0 л  2 nR  4nR eI к — ------------->
Z Z

где e= R -— г — эксцентриситет ротора; г — радиус ротора; R — 
радиус цилиндра.

Потери производительности за счет толщины

AV =  2 eLs,

где s — толщина пластины.
Отсюда производительность компрессора за одно вращение 

вала ротора с учетом толщины пластины

Ут =  4nReL-—2zseL — 2eL (лD — z6).

Действительная производительность компрессора 

у д =  =  2 Хе (nD — zS) Ln,

где К — коэффициент производительности компрессора; п — 
частота вращения вала ротора, с-1 .
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Индикаторная работа и мощность на валу  компрессора мо
гут быть определены по формулам для поршневых компрес
соров.

Д ля  пластинчатых компрессоров к. п. д. находятся в пре
делах: т̂ из = 0,62-^0,67; 'Пад=0,75-=-0,78; г1м = 0,8^-0,9.

Объемная производительность винтового компрессора равна 
сумме объемов полостей, заполненных газом, поданным в еди
ницу времени. При отсутствии потерь воздуха компрессор имел 
бы теоретическую подачу, которая определялась бы геометри
ческими размерами винтов и частотой вращения. Но т ак  как  
возможны потери подачи, то действительная производитель
ность компрессора меньше теоретической.

Д ля  каждого винта объемы всех его полостей м еж ду  зубь
ями, ограниченными наружной цилиндрической поверхностью, 
одинаковы (см. рис. 1.5). Если полная площадь одной впадины 
м еж ду зубьями винта в торцовом сечении fn, то объем полости 
на длине dz вдоль оси винта [17] dv =  fndz, а полный объем 
полости на длине винта

i
V = \ f„d z =  fnl, (3.87)

о
так  к ак  площадь /п имеет постоянное значение по длине винта.

Теоретическая производительность компрессора будет равна 
сумме производительностей ведущего и ведомого винтов:

V t i -  о/’, Vr2 =  о2,
где V01 и V 02 — объем одной полости винтов соответственно ве
дущего и ведомого; П/ и Пг— частота вращения винтов соот
ветственно ведущего и ведомого; /п/ и m2 — число зубьев вин
тов соответственно ведущего и ведомого.

Теоретическая объемная производительность компрессора 
может быть представлена с учетом формулы (3.87) таким об
разом: VT = m1finn1l +  m2n2f 2nl, но так  к ак  mitii =  m2n2 =  mn, то

VT= lm n {fxa +  U п)- (3.88)
Площади впадин f ln и /гп в практических расчетах нахо

дятся аналитически и реже определяются планиметрирова
нием.

Степень использования диаметрального габарита винта х а 
рактеризуется отношением суммарной площади впадин (ж и 
вого сечения) в торцовом сечении винта f„m к площади круга, 
ограниченного внешней окружностью винта. Назовем это отно
шение коэффициентом полезной плоигади торцового сечения 
винта Q. Тогда для ведущего винта

Qi =  4 кпГП! '
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(3.90)
nd\

где di и d2 — наружный диаметр винта соответственно веду
щего и ведомого.

П одставляя f ln и f2n из формул (3.89) и (3.90) в (3.88), по
лучаем формулу для определения теоретической объемной про
изводительности винтового компрессора (м3/с), отнесенную 
к условиям всасывания

V T =  —  ti\l ( f ijd i - f - 1*21^2^2)1 
4

где i2i — передаточное число (линейные размеры подставляются 
в метрах).

Таким образом, для определения производительности комп
рессора кроме основных габаритов и частоты вращения винтов 
необходимо знать еще и коэффициенты полезной площади тор
цового сечения винтов.

Действительная объемная производительность компрессора, 
отнесенная к условиям всасывания, равна произведению теоре
тической объемной производительности на коэффициент про
изводительности, УВ= ^ Д ,  где X — коэффициент производитель
ности винтового компрессора.

Действительная производительность винтового компрессора 
будет меньше на величину утечек воздуха через неплотности.

Винтовые компрессоры могут развивать производительность 
от 0,06 до 7 м3/с при давлении 0,3 МПа (для одноступенчатого 
компрессора) и до 1,0 М Па (для двухступенчатого компрес
сора) при частоте вращения ротора 50—200 с- ! . Давление воз
духа в конце процесса сж атия в винтовом канале не зависит от 
давления в нагнетательном патрубке и определяется только 
конструкцией роторов и расположением выхлопного окна.

Зависимость давления воздуха р в одной из полостей комп
рессора от ее объема V приведена на рис. 3.22, где обозначено: 
/—2 — всасывание; 2—3 — сжатие; 3—4 — выталкивание с ж а 
того воздуха. Эта диаграм ма соответствует периоду, когда д а в 
ление в полости в момент соединения ее с выхлопным окном 
равно давлению воздуха в нагнетательном патрубке.

Если давление в нагнетательном патрубке выше номиналь
ного, то перед выталкиванием происходит изохорное дожатие 
воздуха в полости за счет обратного течения сжатого воздуха 
из нагнетательного трубопровода (линия 3—5). При этом ра
бота винтового компрессора при той ж е  степени повышения 
давления будет больше, чем работа поршневого компрессора 
с клапанным воздухораспределителем, на величину площади
3—5—6—3.

для ведомого винта
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Рис. 3.22. Диаграмма винтового ком
прессора
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Если давление в нагнетательном патрубке ниже номиналь
ного, то в начале выталкивания происходит изохорное расши
рение воздуха из полости (линия 3 —7), и работа винтового 
компрессора будет превышать работу поршневого на величину 
площади 3—7—8—3. Когда винтовой компрессор работает на 
выхлоп (в атмосферу), работа определяется площадью 2—3■— 
9—2.

3.4.3. Конструкции ротационных компрессорных станций

Передвижные ротационные компрессорные станции ПР-10 и 
ПР-16 предназначены для снабжения сжатым воздухом пнев
матических устройств и инструментов, используемых при гор
ных и геологоразведочных работах и при механизации т я ж е 
лых и трудоемких процессов, технические характеристики их 
приведены ниже.

Компрессор .......................................... ПР-10 ПР-16
ра&>чее давление, МПа . . . 0 ,7 0,7
производительность, м3/с . . 0,182 0,275
частота вращения ротора, с - 1 28,33 28,33
расположение ступеней сжатия Последовательное

Двигатель:
т и п ........................................................ Дизель
марка ..............................................  АМ-01 ЯМЭ-238
мощность, кВт ............................  96 177
число цилиндров .......................  6 6
расположение цилиндров Вертикальное

Объем, м3:
воздухосборника .......................  0,28 0,43
топливного б а к а - ............................  0,22 0,24

Габариты, мм .....................................  4000X1940X 2120 3700X 1700 X 2250
Масса, к г ..............................................  3400 3400

Компрессор каждой станции — пластинчатая маслозапол
ненная двухступенчатая машина с эксцентрично расположен
ными в цилиндрах роторами, в радиальных пазах которых пе
ремещаются пластины. Под действием центробежной силы пла
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стины прижимаются к цилиндру и разделяют серповидное про
странство на камеры. Во время вращения ротора объем камеры 
изменяется — при увеличении объема происходит всасывание, 
при уменьшении — сжатие и нагнетание.

Д ля  снижения температуры сжатого воздуха, уменьшения 
трения и повышения коэффициента подачи в цилиндры комп
рессора насосом подается масло.

Из компрессора смесь воздуха с маслом поступает в возду
хосборник с маслоотделением. Очищенный воздух подается 
к потребителю, а масло охлаждается в холодильнике и вновь 
направляется в компрессор.

Пластинчатый компрессор ПР-10 (рис.3.23) двухступенча
того сжатия состоит из следующих основных узлов: блока ци
линдров 1, роторов 5 и 17 с вмонтированными в их радиальные 
пазы текстолитовыми пластинами 6 и 16, двух масляных насо
сов 14 и 15, зубчатой передачи 11, 9, вентилятора 13, дроссель
ного 10  и обратного 19 клапанов. При вращении роторов 
посредством полумуфты 12, соединяющей компрессор с двига
телем, воздух через фильтр 8  и клапан 10 поступает во всасы
вающее окно 7 и заполняет ячейки, ограниченные выдвигае
мыми пластинами и корпусом цилиндра ступени сж атия I. 
Ячейки при поворачивании роторов 2 я 5  уменьшаются в раз
мере, и полости их имеют минимальный объем в момент при
ближения к нагнетательным окнам 4  и 18. Одновременно с воз
духом в цилиндр ступени I впрыскивается масло, которое см а 
зывает трущиеся детали, уплотняет зазоры и охлаждает 
сжимаемый воздух. Обилие подачи масла позволяет отказаться 
от промежуточного охлаждения воздуха, подаваемого через по
лость 3 к цилиндру ступени сжатия. В цилиндре ступени II 
смесь сжимается до 0,7 М Па и через окно 18 и обратный к л а 
пан поступает в воздухосборник. Двухсекционный масляный 
насос приводится в действие от вала  ротора ступени II. Одна 
секция насоса нагнетает масло в компрессор, другая откачи
вает масло от маслоотделителя воздухосборника. Валы роторов 
связаны м еж ду  собой зубчатой передачей. На конце ротора сту
пени II закрепляется вентилятор.

На рудниках и в геологоразведочных организациях нахо
дят применение винтовые компрессорные станции 6ВКМ, обо
рудованные маслозаполненным винтовым компрессором ВК-11 
с водяным и воздушным охлаждением; компрессорная станция 
7ВКМ; станции ВКД1-11, оборудованные винтовым компрессо
ром с водяным впрыскиванием в рабочие полости винтов, 
и передвижные компрессорные станции ЗИФ-ШВ-5 и ПВ-10. 
Давление нагнетаемого воздуха перечисленных станций
0,8 МПа.

Основные технические данные этих компрессорных станций 
приведены ниже.
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Винтовая компрессорная
6В КМ-13/8 6ВКМ-25/8 7В КМ-48/8с т а н ц и я .....................................

Производительность, приве
денная к условиям всасыва
ния, м3 ..................................... 0,21 0,42 0,8
Давление нагнетаемого воз
духа , МПа ............................ 0,8 0,8 0,8
Частота вращения ведущего
ротора, с-1  ............................ 24,5 49,5 24,5
Мощность, потребляемая
компрессором, кВт . . . 80—85 150—155 287
Эл е ктр одви г ател ь :

т и п .......................................... ВАО-92-4 ВАО-102-2 —
н а п р я ж е н и е ....................... 660 660
мощность, кВт . . . . 100 160

Габариты, мм ....................... 900X720X530 900X720X530 ЗЮОХ 1500X2:
М асса, кг ................................. 584, 584 8400

Продолжение
Винтовая компрессорная
с т а н ц и я ..................................... ВКШ-11 ЗИФ-ШВ-5 ПВ-10
Производительность, приве
денная к условиям всасыва
ния, м3 ..................................... . 0,42 0,083 0,173
Давление нагнетаемого воз
духа , МПа ............................ 0,8 0,8 0,8
Частота вращения ведущего
ротора, с- 1 ............................ 49,33 24,5 24,5
Мощность, потребляемая

72компрессором, кВт . . . 134 33—35
Электродвигатель:

ВАО-81-4т и п .......................................... ВАО-Ю2-2 —
н а п р я ж е н и е ....................... 660 380—660
мощность, кВт . . . . 160 40

Габариты, мм ....................... 950Х 720Х 530 765 X 610X 838 3370Х 1730Х
Масса, к г ................................ 670 180,5 584

Компрессорная станция ЗИФ-ШВ-5 (рис. 3.24) с винтовым 
компрессором предназначена для снабжения сжатым воздухом 
пневматических инструментов и приводов в подземных усло
виях рудников и в геологоразведочных партиях, при проведе
нии подготовительных выработок и др.

Компрессорная станция состоит из компрессора, воздухо
сборника, масляного холодильника и фильтра, системы регули
рования производительности, тепловой защиты, электродвига
теля, приборного щита, ходовой части и электрооборудования. 
Компрессор винтовой, одноступенчатый, маслозаполненный, 
для  выработки сжатого воздуха. Наружный воздух через 
фильтр 15  и дроссельный клапан 16  поступает во всасывающий 
патрубок компрессора. В компрессоре воздух винтами сж има
ется до давления 0,8 МПа, одновременно в рабочую зону вин
тов масляным насосом (основная секция) впрыскивается масло. 
Из зоны нагнетания компрессора смесь воздуха с маслом через
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обратный клапан и нагнетательную трубу 18  поступает в воз
духосборник, где масло отделяется и опускается в нижнюю 
часть воздухосборника 1. Воздух с остатками масла проходит 
через маслоотделитель 2 и окончательно очищается. Очищен
ный воздух через клапан минимального давления 4, раздаточ
ную трубу 3 и вентили поступает к потребителю.

Выпускной клапан 6  соединен трубками с воздухосборни
ком и зоной всасывания компрессора; на нагнетательной линии 
предусмотрен предохранительный клапан 5.

За клапаном минимального давления от раздаточной трубы 
воздух отводится в систему регулирования производительности. 
Д ля  замера давления воздуха воздухосборник трубкой соеди
няется с приборным щитом. Масло из воздухосборника под дей
ствием насоса подается через шланг в нижний коллектор холо
дильника 7, откуда в масляный фильтр 8, снабженный 
клапаном 9, а затем в масляный насос с клапаном 12, соеди
няющим зоны всасывания и нагнетания. Клапан 9  служит для 
пропускания масла мимо фильтрующего элемента при засоре
нии фильтра. Масляный насос нагнетает масло по каналам 
в крышке, опоре и корпусе компрессора в рабочую зону винтов. 
По трубке, идущей снаружи корпуса 14 компрессора, масло 
подается в редуктор 17, где оно скапливается в нижней части 
и по трубке отсасывается в зону всасывания. Д ля  улучшения 
отсасывания масла в редукторе создается дополнительное д а в 
ление от нагнетательной трубы 18.

В холодное время года, когда масло более вязкое, для его 
подачи в компрессор используется кратчайший путь из ниж
него коллектора холодильника через перепускной клапан 19  
к насосу. Клапан по мере нагрева масла закрывается , а масло 
проходит через холодильник.

Дополнительной секцией 10  масляного насоса 11  масло от
сасывается из маслоотделителя и сбрасывается в воздухосбор
ник, который соединен разгрузочным шлангом 20  с зоной на
гнетания компрессора. Д ля  замера давления впрыскиваемого 
в компрессор масла отведена трубка к манометру.

Температура в зоне нагнетания измеряется дистанционным 
термометром, установленным на приборном щите 13.

3.4.4. Регулирование производительности ротационных 
компрессоров

Н адеж ная и безопасная эксплуатация ротационных комп
рессоров в значительной мере определяется системой регули
рования.

Производительность ротационных компрессоров регулиру
ется различными способами в зависимости от вида привода 
компрессора [17].
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1. Регулирование изменением частоты вращения — самое 
экономичное. Д ля  регулирования ротационных компрессоров 
таким образом характерна пологая кривая адиабатического 
к. п. д. с изменением в широком диапазоне частоты вращения, 
поскольку относительный рост потерь от неплотности при сни
жении частоты вращения в значительной степени компенсиру
ется уменьшением гидродинамических потерь.

2. Регулирование остановками и пусками применяется для 
малых компрессоров, оборудованных электродвигателями с ко
роткозамкнутыми роторами. Электродвигатель компрессора 
останавливается и включается автоматически регулятором д а в 
ления. Быстрые изменения температур отдельных частей комп
рессора, возникающие при частых пусках и остановках, вызы
вают увеличение зазоров, что нежелательно.

3. Регулирование изменением эффективной длины винтов, 
применяемое для малых и средних компрессоров,— простое и 
экономичное. Эффективность такого способа повышается при 
осуществлении еще и регулирования качества режима работы 
винтового компрессора. Суть данного способа заключается 
в следующем. В месте пересечения расточек корпуса под винты 
располагается золотник, который имеет свободу перемещения 
вдоль оси винтов. При превышении давления нагнетания уста 
новленного значения срабатывает клапан давления, золотник 
перемещается в сторону окна нагнетания и часть полости с ж а 
тия соединяется с атмосферой или окном всасывания. Поэтому 
часть всасываемого воздуха выпускается в атмосферу (в к а 
меру всасывания), а начало процесса сжатия воздуха переме
щается в сторону нагнетания.

4. При регулировании перепускным клапаном часть воздуха 
из компрессора еще до начала процесса сж атия выпускается 
в камеру всасывания с помощью клапана, установленного на 
корпусе компрессора. Клапан открывается при превышении 
давления воздуха на нагнетании компрессора номинального 
значения. Этим способом можно снизить производительность 
компрессора до 40 %•

5. Регулирование закрыванием всасывающего патрубка 
часто применяется для компрессоров средней производительно
сти. При таком способе регулирования компрессорная станция 
должна иметь воздухосборник, объем которого значительно 
меньше объема, требуемого при регулировании остановками и 
пусками, поскольку число включений регулирования может 
быть значительно больше.

6. При регулировании дросселированием потока воздуха на 
всасывании производительность компрессора изменяется 
плавно, поэтому динамические нагрузки на полумуфты и при
вод меньше, чем при регулировании закрыванием всасывающего 
патрубка. Данный способ регулирования несколько экономичнее

217



предыдущего, однако с увеличением глубины регулирования 
экономичность его снижается.

7. При регулировании смещением граней всасывающих окон 
против направления движения ротора уменьшается количество 
всасываемого воздуха. Такой способ регулирования несколько 
экономичнее регулирования дросселированием потока воздуха 
на всасывании, однако система регулирования в конструктив
ном отношении сложнее, поэтому он применяется редко.

8. Комбинированное регулирование — изменением частоты 
вращения иривода компрессора и дросселированием потока воз
духа  на всасывании — часто применяют на практике.

Обычно при таком способе регулирование производитель
ности на 20—40 % осуществляется изменением частоты вращ е
ния, а более глубокое регулирование — дросселированием.

3.5. ЦЕНТРОБЕЖНЫЕ КОМПРЕССОРЫ

3.5.1. Классификация и принцип работы центробежных 
компрессоров

Центробежные компрессоры составляют значительную часть 
компрессорных машин, занятых на предприятиях горнорудной 
промышленности; они характеризуются отношением давлений 
е = 2,5ч-3 и развивают давление в пределах 1,2—3 М Па. Они 
классифицируются на нагнетатели — машины со степенью с ж а 
тия е < 1 ,1  и не имеющие устройств для  охлаждения воздуха 
в процессе сж атия и компрессоры — машины со степенью с ж а 
тия е>1,1 и снабженные специальными устройствами для  
охлаждения воздуха.

Центробежные компрессоры могут быть к ак  одно-, т ак  и 
многоступенчатыми. В последних сжатие воздуха производится 
в несколько последовательных стадий (ступеней), которые мо
гут быть промежуточными и концевыми.

Промежуточной ступенью называют сочетание рабочего ко
леса, диффузора и обратного направляющего аппарата; кон
цевой ступенью — сочетание рабочего колеса, диффузора и на
гнетательной камеры — улитки (рис. 3.25). Концевая ступень 
не обязательно должна быть последней; в компрессорах к а ж 
д ая  ступень, выдаю щ ая воздух в холодильник, — концевая. 
Любая ступень может быть выполнена с осевым всасыванием 
или со всасывающей камерой.

Диффузоры подразделяют на безлопаточные, лопаточные 
и канальные, когда диффузорное течение осуществляется в от
дельных каналах, не образованных лопатками.

Воздух из рабочего колеса 1 промежуточной ступени посту
пает в диффузор 2, затем в обратный направляющий аппарат
3, откуда забирается рабочим колесом 5  последующей ступени
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Рис. 3.25. Схема промежуточной и кон
цевой ступеней центробежного ком
прессора

и через диффузор 4 поступает 
в нагнетательную камеру (улит
к у ) .  Рабочее колесо — диффу
зо р — обратный направляющий 
аппарат и есть ступень центро
бежного компрессора.

В центробежных компрессо
рах создание напора и переме
щение воздуха производятся при 
воздействии лопаток вращаю
щегося колеса на частицы воз
духа , находящиеся ь корпусе м а 
шины. В процессе вращения
колеса и перемещения воздуха от центра к периферии (улитке) 
колеса проходит процесс сжатия, т. е. процесс непрерывного 
изменения термодинамических параметров состояния р и Т.

Центробежные компрессоры, являясь  машинами для сжатия 
воздуха, подчиняются общим закономерностям. Д ля  них спра
ведливы зависимости, касающиеся основных параметров их 
работы: развиваемого напора, производительности, потребляе
мой мощности и к. п. д.

Преимущества центробежных компрессоров: отсутствие к л а 
панов, что повышает надежность их работы; быстроходность, 
следствие которой небольшие масса и габариты; отсутствие 
смазки в рабочем пространстве, в результате чего устраняется 
опасность взрыва масляных паров; плавность характеристики 
Pk= !( V ) ,  вследствие этого при изменении потребления с ж а 
того воздуха давление в установках с трубокомпрессорами бо
лее стабильно, чем в установках с поршневыми машинами; 
меньшие, чем при использовании поршневых компрессоров, к а 
питальные затраты  на сооружение комйрессорной станции ана
логичной производительности.

Недостатки центробежных компрессоров: наличие на х а 
рактеристике зоны неустойчивой работы и возможность авто
колебаний (п ом паж а) ; более сложное, чем у поршневых комп
рессоров, масляное хозяйство и необходимость аккумуляторной 
батареи для  питания двигателя аварийного насоса; не
возможность изготовления центробежных компрессоров на м а 
лую производительность при высокой степени повышения д а в 
ления.

Осевые компрессоры, являясь  видоизменением центробеж
ных компрессоров, при одинаковых конечных давлениях раз
вивают большую производительность и имеют значительно
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более высокий к. п. д. Кроме того, преимуществами этих машин 
являются простота конструкции и легкость исполнения, осо
бенно проточной части, а недостатком их — сложность созда
ния высоких давлений (отношение давления не превышает 
8= 1,24-1 ,3 ) .

3.5.2. Процесс сжатия в центробежном компрессоре

При движении воздуха от центра к периферии колеса ком
прессора параметры состояния воздуха постоянно изменяются 
от р 1, Т1, Vi до р2, Т2, V<i. Сжатый воздух поступает в напор
ную систему.

Следовательно, в центробежном компрессоре отсутствуют 
резко выраженные процессы, составляющие цикл работы. 
Кроме того, отсутствуют процессы всасывания и вы талкива
ния сжатого воздуха в нагнетательную камеру и процесс 
расширения воздуха в рабочей камере. Сжатие происходит 
в непрерывно движущ емся воздушном потоке, поэтому работа, 
затрачиваемая на сжатие, расходуется на увеличение потенци
альной и кинетической энергии, а так ж е  на преодоление гид
равлических сопротивлений. Если сжатие осуществляется в про
межуточной неохлаждаемой ступени, то потери тепла во внеш
нюю среду могут быть только за счет теплообмена внешних 
поверхностей. Однако в центробежных компрессорах эти по
тери достигают не более 3 % энергии. Д иаграм м а процесса 
сжатия в центробежном компрессоре в одной ступени приве
дена на рис. 3.26,а.

Если пренебречь этим теплообменом, то процесс сж атия бу
дет характеризоваться адиабатой 1—2, а полная работа, з а 
траченная в цикле, — площадью 5— 1—2—3 —4 — 5.

Действительный процесс сж атия есть политропный (поли-

Рис. 3.26. Диаграммы процесса сжатия в центробежном компрессоре в коор
динатах Т—s:
а  — в одной ступени; б  — в нескольких ступенях
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тропа 1 —2"), воздух нагревается за счет перехода в тепло 
энергии, расходуемой на преодоление трения. В этом случае р а
бота, затрачиваемая на сжатие воздуха, равна площади 5— 
1—2”—3—4 —5, а энергия, расходуемая на трение, равна пло
щади 5—1 —2"—6 —5.

Д ля  охлаждения ступеней сжатие осуществляется по по
литропе 1 —2' с n < k , поэтому полная работа сжатия равна 
площади 5 —1—2'—3—4—5. Охлаждение воздуха приводит 
к значительной экономии энергии, затрачиваемой на сжатие.

Д иаграм м а сжатия воздуха в координатах Т — s многосту
пенчатого компрессора, в котором воздух охлаждается в двух  
промежуточных холодильниках и одном концевом, представлена 
на рис. 3.26, б. После первой группы ступеней воздух с д а в 
лением pi и температурой Тi охлаждается до 7Y. Давление 
из-за гидравлических потерь снижается до р\. Аналогичные 
процессы протекают в последующих группах ступеней и в кон
цевом холодильнике. В этом случае затрачиваемая работа х а 
рактеризуется площадью а—н—1—1'—2 —2'—k—k'—b—а. При
менение охлаждения в этом случае приводит к экономии ра
боты на сжатие, характеризуемой площадью 1 —А —k—2’—2— 
1'— 1. Однако охлаждение не всегда приводит к окончатель
ному экономическому эффекту, т а к  к ак  для этого надо затр а 
тить мощность на перемещение охлаждающей воды, ее подго
товку и т. д. Поэтому нецелесообразно охлаж дать  воздух для 
компрессоров с отношением давления е<2,5 .

3.5.3. Основные зависимости центробежного компрессора

Если воспользоваться уравнением (1.27, а)  из общей тео
рии турбомашин, полный напор, создаваемый рабочим колесом 
идеальной турбомашины с конечным числом лопаток, не зави
сит от свойств рабочей среды и определяется уравнением

где Яц— коэффициент циркуляции.
Практический (эффективный) напор, создаваемый рабочим 

колесом реальной турбомашины, отличается от теоретического 
на потери, вызываемые сопротивлениями при движении потока 
(за счет трения, внезапного изменения значения или направ
ления скорости), Я Э = Я Т — Я тр.

Эффективный напор, создаваемый рабочим колесом центро
бежного компрессора, складывается из статической и динами
ческой составляющих. При рассмотрении работы ступеней 
центробежного компрессора приращением кинетической энер
гии потока в ней обычно пренебрегают, т ак  к ак  эта величина
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незначительна по сравнению со статическим напором, т. е. при
нимают

v\ — v\
г » , = - ^ - ! -  =  о.

При этом допущении эффективный напор равен статиче
скому (Я Э = Я С).

В случае сжимаемой среды статический напор, создавае
мый в ступени турбомашины, может быть записан лишь в диф
ференциальной форме

gdHc =  =  vdp,
Р

где v — удельный объем среды.
Если предположить, что процессы взаимодействия газа  с р а 

бочим колесом и течения в диффузоре нолитропные, то

р1У? =  р2У? =  рУя и gdHc =  p\lnV1dp/plln^
Интегрируя это выражение в пределах от р\ до рг, получаем 
значение gHс,

§Нс= г  Vdp =  plV l Г ш  - 1 ]  =  - ± -  X 
р  1 п  —  1 L V Р\ )  J  п  —  1

х Я 7 \ (  — 1). (3.91)

Таким образом, произведение статического напора ступени 
турбокомпрессора на ускорение свободного падения представ
ляет собой удельную работу, затраченную на сжатие среды.

Полная (техническая) работа, затрачиваемая на получение
1 кг сжатого воздуха в центробежном компрессоре,

2

1тех— j Vdp ~\~ /Tpi 
!

где /тр — удельная работа, затрачиваемая на трение, Дж/кг.
Это ж е  уравнение, записанное через напоры, Я Тех = # э + 

+ Я Тр.
В случае, когда поток проходит через ступень без потерь 

(/тр = 0 ) ,  вся работа, затрачиваемая колесом, расходуется на 
сжатие воздуха (/ Тех = /), процесс сж атия проходит адиабатно 
(q =  0 ) ,  т. е. n = k, и, учитывая формулу (3.91), имеем

I =  iTex= f  vdp - PiVt -  *] (3-92)

Затрачиваемую на сжатие воздуха работу в этом случае
можно выразить через приращение энтальпии- / = t-2—м = 
= ср(Г 2- Г , ) ,
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где i2 и i i — энтальпия воздуха на выходе и на входе ступени 
турбокомпрессора; Т2 и Тi — абсолютная температура воздуха 
в тех ж е  сечениях потока.

Производительность компрессора можно определить, вос
пользовавшись треугольником скоростей (см. рис. 1.13). Если 
расход воздуха из рабочего колеса центробежного компрессора 
осуществляется со скоростью v2r, ширина кан ала  на выходе 
из рабочего колеса Ь2, число лопаток г ,  толщина лопатки 
на выходе 6 и диаметр колеса D 2, то расход воздуха из рабо
чего колеса компрессора V = (n D 2b2—z 6 )v 2r-

Уменьшение выходной площади рабочего колеса за счет 
площади, занимаемой торцами лопаток, учитывается коэффи
циентом стеснения х2. Кроме того, вводят поправку kv =  pKlpa 
на сжимаемость воздуха. Тогда расход воздуха в ступени 
компрессора

V =  nx2kv2b2D2v2r =  nx2kv2 —~  D\a0.
D2 и2 г J

Сделаем замену u2 =  nD22njQQ и А =  я/60, будем иметь сле
дующее уравнение для  определения производительности цент
робежного компрессора

V =  Ax2kv2 - Ь~2- o i n , (3.93)
D 2 и2

где и2— окруж ная скорость воздуха на выходе из рабочего 
колеса, м/с; п — частота вращения вала  колеса, мин-1.

Из выражения (3.93) следует, что для увеличения расхода 
воздуха через колесо необходимо увеличивать отношение 
^2/^2, частоту вращения п и диаметр рабочего колеса D2. При 
этом стремятся получить максимальную производительность, 
что достигается выбором соответствующих размеров колес и 
частоты вращения.

Степень повышения давления турбокомпрессора ек = рк/рн, 
где рк — давление воздуха на выходе из турбокомпрессора, 
МПа; р,р — начальное давление воздуха, МПа.

Мощность на валу  компрессора при определенной произ
водительности его рассчитывается по формуле

NB =  t  NBK+ A N M= . ^ -  t  AT{+ A N M =  ^ * -  t  ATi, (3.94) 
i= i  103 ,•= 1 103r|M t = 1

где z — число неохлаждаемых секций турбокомпрессора; G — 
массовая производительность компрессора; ср — теплоемкость 
при постоянном давлении; ATi — приращение температуры воз
духа  в соответствующей секции при данном режиме работы; 
ANM — механические потери в турбокомпрессоре; т]м — меха
нический к. п. д. турбокомпрессора.
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Процесс сжатия в ступени компрессора можно рассматри
вать к ак  адиабатный. Воспользовавшись уравнением удельной 
работы, мощность, затрачиваемую компрессором, можно опре
делить по формуле

где Гн — начальная температура; рк — давление в конце с ж а 
тия; г)ад — адиабатный к. п. д.

3.5.4. Характеристики и конструкции центробежных 
компрессоров

Работа центробежного компрессора характеризуется соот
ношением основных параметров:' р, N, г| и V. Зависимости 
p = / i (V ) ;  Л̂  = /г(У) и г| = / з (У ) называются характеристиками 
центробежного компрессора.

На рис. 3.27 приведена характеристика центробежного 
компрессора при п =  const и характеристика сети (кривая /). 
При работе в данной сети параметрами компрессора являются 
VpoM, Nном и г)ном- При уменьшении сопротивления сети про
изводительность компрессора возрастает. При отсутствии сопро
тивления сети (когда компрессор выбрасывает воздух в атмо
сферу) его производительность достигает максимального зна
чения, т. е. Vmax.

При работе центробежного компрессора на внешнюю сеть 
его параметры могут возрастать до критических значений: VK 
и рк (точка К ). В случае работы компрессора при V < V K воз
никает явление помпажа, характеризующееся чередованием 
прекращения и возобновления подачи воздуха и сопровож
дающееся колебаниями компрессора и трубопроводов. Явление

РЛп

помпажа объясняется таким об
разом. При уменьшении произ
водительности компрессора до VK 
давление нагнетания достигает 
максимального значения. При 
дальнейшем снижении произво
дительности (V < V K) давление, 
создаваемое компрессором, п а
дает до р < р к■ В этом случае 
компрессор прекращает нагнета
ние воздуха и д аж е  возможно 
обратное его движение с линии 
нагнетания на линию всасыва-

777ах
Рис. 3.27. Характеристика центробеж
ного компрессора
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ния. Так к ак  расход сжатого воздуха остается V, давление 
воздуха на линии нагнетания быстро падает и компрессор 
возобновляет нагнетание воздуха. Следовательно, в пневмати
ческой сети возникают пульсации расхода воздуха и давления, 
период которых зависит от емкости воздушной сети, а ампли
туда от характеристики компрессора.

В СССР изготовляются применяемые в горной промышлен
ности центробежные компрессоры, данные о которых приве
дены ниже.

Компрессор ........................................................  К250-61-1 К250-61-2
Объемная подача, м3/мин .......................  250 250
Конечное абсолютное давление, МПа 0,9 0,9
Частота вращения, с-1  ............................  187,16 182,05
Потребляемая мощность, кВт . . . .  1575 1470
г, п 1500 п 1500Редуктор ............................................................  Р   Р  

3,74 3,64
Электродвигатель:

т и п .....................................................................  СТМ-1500-2 СТМ-1500-2
номинальная мощность, кВт . . . .  1750 1750
частота вращения, с-1  ............................ 50 50
напряжение, к В .......................................... ....................6 6

Продолжение
Компрессор ........................................................ К350-62-1 К500-61-1 К500-61-2
Объемная подача, ма/мин .......................  370 525 510
Конечное абсолютное давление, МПа 0,7 0 ,9 0,75
Частота вращения, с-1  ............................  144,17 127,67 124,25
Потребляемая мощность, кВт . . . .  1850 3000 2650

2000 п 3000 2700Редуктор ............................................................  Р ---------  Р   Р  
2,87 2,55 2,48

Электродвигатель:
тип .................................................................СТМ-2500-2 СТМ-3500-2 СТМ-3500-2
номинальная мощность, кВт . . . .  2500 3500 3500
частота вращения, с-1  ............................  50 50 50
напряжение, к В ..........................................  10 6 6

Корпуса этих компрессоров чугунные с горизонтальными и 
вертикальными разъемами. Заодно с корпусом компрессора 
отлиты корпуса подшипников, опирающиеся на чугунные фун
даментные рамы. Ротор компрессора имеет шесть рабочих 
колес. Секции центробежного компрессора неохлаждаемые. Д ля  
охлаждения применяется один или два промежуточных холо
дильника, смонтированные в одном корпусе. В качестве при
вода в этих компрессорах использован синхронный двигатель, 
причем требуемая частота вращения вала достигается при по
мощи повышающего редуктора. Валы компрессора, редуктора 
и двигателя соединены зубчатыми муфтами.

По характеристикам центробежных компрессоров (рис. 3.28) 
выбирают тип компрессора по заданным производительности 
и давлению.
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N.kUT Рис. 3.28. Характери
стика турбокомпрессо
ров:
К 250-61-1 и К 500-61-1 
(р н ->0,1 М П а, Т н =293 К);
К 350-62-1 
(рн -0 ,1  МПа

КТ„
500-61-2 

=293 К)

1'; мз/мин

Рис. 3.29. Турбокомпрес
сор К 500-61-1:
1 — вал ; 2 — рабочее ко 
лесо; 3 — подшнпннкн



Центробежный компрессор К500-61-1 имеет повышенную 
частоту вращения ротора (127,67 с-1) ,  что дало возможность 
получить те ж е  конечные давления при шести ступенях. Р а 
бочие колеса объединены в три секции, по два  колеса в к а ж 
дой. В центробежном компрессоре К.500-61-1 колеса двух  по
следних секций имеют фрезерованные лопатки, представляю
щие собой единое целое с задним диском колеса. Конструкции 
подшипников центробежных компрессоров этих типов иден
тичны. Корпус компрессора К500-61-1 имеет три вертикальных 
и один горизонтальный разъемы, что позволяет упростить тех 
нологию изготовления корпуса. Машины рассматриваемого 
типа имеют два выносных промежуточных воздухоохладителя, 
однако компоновка и конструкция их у этих типов компрессо
ров различны. Воздухоохладители компрессоров К500-61-1 
(рис. 3.29) размещены горизонтально под корпусом компрес
сора; т ак а я  компоновка уменьшает площадь, занимаемую а г 
регатом, и позволяет отвод и подвод воздуха к секциям сде
лать более плавным. Д л я  облегчения разборки и уменьшения 
площади, необходимой для монтажа, трубный пучок выпол
няется из двух  одинаковых частей, к а ж д а я  из которых 
занимает половину длины воздухоохладителя; при р аз 
борке трубные пучки вынимаются вместе с боковыми крыш
ками.

Такж е применяются центробежные компрессоры К250-61-1, 
К350-61-1, которые широко используются на карьерах и приис
ках. По данным завода эти компрессоры имеют изометрический 
к. п. д. 0,68 при оптимальном режиме работы (Ук = 390 м3/мин, 
рк=0,7  М П а).  Кроме того, отечественные компрессоры 
К350-61-1 на 10 т легче аналогичных конструкций иностранных 
машин.

Компрессор К350-62-1 имеет максимальный к. п. д. при ко
нечном давлении 0,65—0,75 МПа, т. е. при том давлении, 
при котором обычно работают центробежные компрессоры.

В настоящее время применение центробежных компрессоров 
рационально на крупных рудничных компрессорных станциях, 
производительность которых превышает 5 0 0  м 3/ м и н . Следует 
отметить, что по мере освоения производства винтовых ком
прессоров, вероятно, область рационального применения цент
робежных компрессоров переместится в зону большей про
изводительности.

Л.5.5. Регулирование основных параметров работы 
центробежных компрессоров

Основные параметры (давление нагнетания и производи
тельность) центробежных компрессоров регулируются с целью 
обеспечения их значений на определенном уровне.
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Рис. 3.30. Характеристика цеитробеж- Рис. 3.31. Характеристика центробеж
ного компрессора при регулировании иого компрессора при регулировании 
дросселированием на нагнетании дросселированием на всасывании

Причины, которые могут привести к изменению V и р, в ос
новном зависят от работы системы нагнетания — увеличение 
расхода сжатого воздуха приводит к снижению давления и 
к  необходимости повышения производительности компрессора. 
Процесс регулирования сводится к поддержанию в рудничной 
пневматической сети заданного давления или неизменным рас 
хода. Основные параметры работы центробежных компрессо
ров регулируются способами, аналогичными способам при ре
гулировании центробежных машин.

Регулирование дросселированием на линии нагнетания со
стоит в искусственном изменении характеристики сети — при
кры вая дроссель или задви ж ку  на линии нагнетания, повы
шают сопротивление сети, что приводит к росту давления на
гнетания с рл до pi и к уменьшению производительности с VА 
до V\ (рис. 3.30), при этом рабочая точка А перемещается по 
кривой в точку А\. Открывание дросселя на линии нагнетания 
приводит к снижению давления нагнетания с р л  до рг и соот
ветствующему росту производительности до V2 и мощности 
до N2. Такой вид регулирования наименее экономичный, так  
к ак  расход энергии на преодоление гидравлических сопротив
лений системы повышается на величину приращения напора, 
развиваемого компрессором. Имеющееся при этом снижение 
мощности, затрачиваемой компрессором, с Na до Nt не компен
сирует долю энергии, затрачиваемую на дросселирование.

Регулирование дросселированием на линии всасывания — ос
новной метод регулирования режима работы центробежных 
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компрессоров (рис. 3.31). К ак  известно из термодинамики, при 
дросселировании газа  температура его остается постоянной и 
в случае сравнительно небольших перепадов давления в про
цессе дросселирования не меняется. Дросселирование приво
дит только к изменению давления воздуха на входе в ком
прессор, т. е. R' = R, k' = k, ТН' =  ТИ, где R, k и Тн — соответ
ственно газовая  постоянная, показатель адиабаты и начальная 
температура без дросселирования; R', k', Т„' — те ж е  величины 
при дросселировании.

При постоянном объеме и температуре воздуха степень по
вышения давления т акж е  постоянна, следовательно,

Бк =  Ра Р̂» =  Р]/Рн> (3.96)
где рА и рн — соответственно конечное и начальное давление 
воздуха без дросселирования; р х и рн' — те ж е  величины при 
дросселировании.

Отношение объемных производительностей центробежного 
компрессора, приведенных к атмосферным условиям при р аз 
личных начальных давлениях и одинаковом объеме з ас асы ва 
емого воздуха.

V-JV А — р'н/ Ра, (3.97)
где Va — объемная производительность компрессора, приведен
ная к атмосферным условиям, при работе без дросселирования; 
Vi — та ж е величина, но при дросселировании во всасывающем 
трубопроводе.

Мощность на валу  компрессора (кривая 1) прямо пропор
циональна плотности воздуха, т. е. при постоянной начальной 
температуре имеем

N'/N =  рн/р„. (3.98)
Д ля  построения характеристик компрессора при дроссели

ровании воспользуемся зависимостью абсолютного давления 
воздуха за дросселем (во впускном патрубке) от объема з а с а 
сываемого компрессором воздуха какого-либо определенного 
положения дросселя по уравнению

K  =  p u - k AV\ (3.99)
где &д — коэффициент, зависящий от сопротивления дросселя 
в данном положении.

По уравнениям (3.96) — (3.99) можно определить произво
дительность, давление и мощность центробежного компрессора 
для любого положения дросселирования:

У г =  —  Ул\ Рг =  — Рл< N a = - ^ - N iA,
Рн Рн Рн

где Vа , Ра , NiA — соответственно производительность, давление 
м мощность г-й ступени для рабочей точки А (кривая 2)
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без дросселирования; V\, Р\, Nu — те ж е  параметры при дроссе
лировании (кривая 3) на линии всасывания.

При доведении дросселированием давления на линии вса 
сывания до рн' производительность, давление нагнетания, по
требляемая мощность и к. п. д. (кривые 4, 5) изменяются соот
ветственно до V\, р\, N' и г)1.

Характеристики центробежного компрессора при дроссели
ровании на всасывании получают графическим способом — 
в тех ж е  координатных осях, где нанесены характеристики ком
прессора при нормальной работе, строится зависимость приве
денного к атмосферным условиям ps = f(V )  (кривая 3 ) д а в л е 
ния воздуха за  дросселем (по уравнению 3.99) от объемной 
производительности компрессора. В качестве примера рассмот
рим определение нового положения точек характеристики ком
прессора для  объема всасываемого воздуха V\. Из начала ко
ординат через точки С, А и N проводим прямые, а через точку 
пересечения прямой ОС с кривой 5 — прямую B'N ', параллель
ную оси ординат.

Точки пересечения этой прямой с прямыми О А и ON опре
деляют положение точек А ' и N', принадлежащих характе
ристикам компрессора при введенном дросселе.

Из подобия треугольников ОСВ и ODB' получаем соотно
шения

OB'/OB = D B  ICB, т. е. V AlV i =  p J p e, 

а из подобия треугольников ОАВ и ОА'В' следует 

ОВ'/ОВ =  А 'В 'IAB, т. е. V1/VA =  p1lpA, 

из подобия треугольников ONB и ON'B' будет

ОВ'/ОВ =  N'B'fNB, т. е. V JV a ^N 'IN
или

p'jpn  =  Pit Ра =  N'!N =  V JV a -

Регулирование основных параметров компрессора дроссе- 
, лированием на линии всасывания более экономично, чем 
дросселированием на линии нагнетания, особенно при боль
ших степенях сжатия, так  к ак  экономия энергии состав
ляет 6—8 % . Кроме этого, при дросселировании на линии вса 
сывания уменьшается область неустойчивой работы компрес
сора (зона помпаж а), что особенно важно с точки зрения обе
спечения нормальной эксплуатации рудничной компрессорной 
станции при неравномерном потреблении воздуха рудничными 
приемниками.

Регулирование закручиванием потока на линии всасывания 
основано на том, что напор, развиваемый центробежным ком
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прессором, зависит от окружных скоростей воздуха на входе 
в компрессор, т. е. согласно уравнению Л. Эйлера (1.21)

Ц  _  V2U2 COS «2 — f l » l  cos «1 

8

Однако лопатки рабочего колеса центробежного компрес
сора профилируются таким образом, что второй член числителя 
v\U\ cos a i  = 0.

При регулировании основных параметров компрессора з а 
кручиванием потока воздуха искусственно создают положи
тельную составляющую окружной скорости воздуха при входе 
в рабочее колесо, что уменьшает конечное давление компрес
сора и снижает производительность.

Закручивание потока приводит к изменению конечного д а в 
ления, производительности и потребляемой мощности до pi, V\ 
и N\.

Закручивание происходит в устанавливаемых перед входом 
в рабочее колесо специальных лопаточных аппаратах, которые 
позволяют изменять степень закручивания. Такой способ ре
гулирования дает  экономию удельной энергии до 20 %. Сле
дует отметить, что размещение регулируемого аппарата при
водит к увеличению потерь энергии на гидравлическое сопро
тивление.

Регулирование изменением положения лопаток  в диффузоре 
основано на том, что, согласно уравнению Бернулли (1.21), 
повышение скоростного напора в воздушном потоке приводит 
к  уменьшению статического напора и, следовательно, разви
ваемого компрессором давления. Скоростной напор возрастает 
за счет повышения окружной скорости воздуха Ыг- С этой 
целью изменяют наклон лопаток в диффузоре таким образом, 
чтобы добиться уменьшения углов аз (угол наклона лопатки 
в диффузоре).

Анализ характеристик p = f ( V )  и г!пол:= / (^ ) показывает, что 
уменьшение угла  аз при одной и той ж е  производительности V 
приводит к изменению напора Н и г|п, при постоянном ж е  зна
чении рк наблюдается значительное уменьшение производи
тельности [1].

При таком способе регулирования т ак ж е  можно добиться 
уменьшения зоны возникновения помпажа за  счет сохране
ния конечного давления, что делает этот способ очень пер
спективным. Удельная энергия при регулировании изменением 
положения лопаток по сравнению с регулированием закручи
ванием на всасывании при уменьшении производительности на 
величину V =  (0,9-f-0,63) VA увеличивается на 5— 15% . В этом 
случае отмечается уменьшение гидравлического к. п. д. как  
следствие возрастания гидравлических потерь в компрессоре 
(см. рис. 1.18).
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Регулирование основных параметров компрессора измене
нием частоты вращения основано на законе пропорциональ
ности [см. формулы (1.9) — (1.11)], который характеризуется 
следующим соотношением

где 8а = р А к / р А п  И 81 = р 1к/р1н — отношения давлений; — 
внутренняя мощность, т. е. мощность, затрачиваемая непо
средственно на сжатие и перемещение воздуха в компрессоре 
(см. рис. 1.18).

Такой способ регулирования наиболее экономичен, так  как  
затрачиваемая мощность JV* уменьшается пропорционально 
третьей степени частоты вращения. При осуществлении такого 
способа регулирования и достижении V = 0 , 6 V a  уменьшение 
удельной энергии доходит до 30 %■

По сравнению с регулированием закручиванием потока на 
всасывании экономия удельной энергии в пределах K = (0 ,6 -i- 
-т-0,9) Vа составляет от 12 до 27 %.

Воздухопроводные сети компрессорных станций состоят из 
ряда элементов. Ответвления труб, к которым подключаются 
потребители, называются концевыми элементами, места раз
ветвлений— узлами, элементы трубопроводов м еж ду  узлами — 
магистральными (участковая, главная  и т. д .) .  Каждый эле
мент обычно имеет постоянный диаметр трубы (см. рис. 1.9).

Горные предприятия, к ак  правило, оснащены сложными 
воздухопроводами с большим числом различных потреоите- 
лей.

При расчете рудничных воздухопроводов учитываются оое- 
спечение работы всех потребителей пневмоэнергией при д авле 
нии сжатого воздуха не менее заданного (0,6 М Па) с соот
ветствующим этому давлению расходом сжатого воздуха (Q) 
и выбором диаметров воздухопроводов из условий минималь
ных затрат.

Первая задача  может быть решена при условии известной 
характеристики потребителей сжатого воздуха, вторая при не
посредственном определении суммы капитальных и эксп луата
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ционных расходов для  расчетного элемента трубопроводов (что 
выполняется только для  крупных магистралей), или при ис
пользовании косвенного критерия экономичности. Обычно поль
зуются наиболее выгодной скоростью движения сжатого воз
духа  (4—8 м/с).

3.6.1. Потери энергии при транспортировании воздуха

Передача пневматической энергии от компрессорной станции 
до потребителей неизбежно сопровождается количественными 
потерями, которые обусловлены несколькими факторами: ди а
метром труб, числом и типом соединений, давлением сжатого 
воздуха.

Существуют два  способа для определения утечек при про
ектировании компрессорных станций: в функции длины трубо
провода и в процентах от полезного расхода сжатого воздуха.

Функциональная зависимость утечки от различных факто
ров, например для  фланцевых соединений, может быть вы ра
жена таким образом:

ДКут =  / (я; Апр\ F  н; d\ р),

где AVVr — утечки воздуха через неплотности; п — число соеди
нений; Лпр — материал прокладки; F& — сила натяжения соеди
нительных болтов; d — диаметр воздухопроводов; р — давление 
сжатого воздуха.

Аналитическое выражение этой функции весьма затрудни
тельно, так  к ак  математически остаются неучтенными такие 
факторы, к а к  качество соединяемых поверхностей, равномер
ность толщины прокладки, наличие перекосов и др.

Обобщая опытные данные, Г. Петер рекомендует рассчи
тывать утечки на 1 км воздухопроводов по следующим форму
лам:

для воздухопроводов с фланцевыми соединениями 

А У у .ф =  0,062й/?1'3,

где A V y .  ф— утечки свободного воздуха (м3/ч) на 1 км ; d — 
внешний диаметр трубы, мм; р — давление сжатого воздуха 
в сети, Па;

для воздухопроводов с муфтовыми соединениями 
AVy. м =  0 ,4 9 6 ф 1/3.

При соединении стыков труб сваркой утечки через неплот
ности теоретически равны нулю. При сварных соединениях 
возможны утечки, которые, однако, не поддаются математи
ческому описанию.

Если учесть, что в рудниках имеется большое число и раз
нообразие типов соединений труб, то можно написать лишь
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общую формулу для определения количества утечек воздуха 
для данной сети по проф. С. С. Смородину

A Vyr =  cpW. (3.100)

На основании обобщения большого экспериментального м а 
териала по шахтам Донбасса профессора А. А. Мурзин и 
Ю. А. Цейтлин рекомендуют определять утечки по эмпири
ческой формуле

AVyr — kLpcp, (3.101)

где k — коэффициент, зависящий от материала прокладок, 
длины и диаметра трубопровода, числа арматуры на участке 
и др.; L — длина участка трубопровода; рср — среднее избыточ
ное давление воздуха в трубопроводе.

Согласно работам С. С. Смородина, коэффициент утечек 
можно выразить через общий расход таким образом:

Vo6m= V  +  VyT =  ( l  +  - ^ - y = k yTV . (3.102)

С учетом существующих нормативов суммарные утечки при 
давлении 0,5 М Па допускаются не более 20 % полезного рас
хода. Отсюда, воспользовавшись уравнением (3.100), можем 
получить следующее выражение для коэффициента утечек:

0 2 р1,3
* у т = 1 + Т ^ ’ ( 3 1 0 3 )

где рпР — давление у  приемника, МПа.
При этом утечки воздуха по длине трубопровода должны 

быть рассчитаны в функции их длины. Тогда общий расход 
воздуха в сети

Кобщ=  kyrV +  '£ ” аА р \ ’% ,  (3.104)
[ — 1

где щ — коэффициент, характеризующий тип соединения труб; 
di — внешний диаметр элемента трубопровода, м; pi — д а в 
ление сжатого воздуха, М Па; Li — длина участка трубопро
вода постоянного диаметра с данным типом соединения труб, м.

Если известны производительность компрессорной станции 
и утечки сжатого воздуха в трубопроводе за определенный от
резок времени, то потери энергии можно характеризовать объ
емным к. п. д. сети

T ] i= ~ JL- =  =  С3 -105)
У к .  С V к .  С У к .  с

где Vn — количество сжатого воздуха, расходуемого в пунктах 
потребления; VK. с — производительность компрессорной стан
ции; А К — утечки сжатого воздуха в сети.
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3.6.2. Влияние охлаждения сжатого воздуха 
и падения давления в сети на потери энергии

При движении по трубопроводу сжатого воздуха осущест
вляется т ак ж е  снижение его работоспособности, под которой 
понимают работу, которую сжатый воздух может совершать 
в идеальном двигателе с полным расширением без теплооб
мена и без подвода энергии извне. Эта величина может быть 
рассчитана по формуле работы пневмодвигателя при адиабат
ном процессе сжатия

Потери работоспособности (к. п. д.) воздуха при транспор
тировании его по трубопроводу [14],

где LT. к, Тк и рк — соответственно работоспособность, темпе
ратура и давление сжатого воздуха в конце трубопровода; 
L-v.au Та и рн — те ж е  величины для начала трубопровода.

Следовательно, уменьшение работоспособности зависит от 
изменений температуры и давления воздуха в пневмосети.

Температура сжатого воздуха после компрессора превы
шает температуру атмосферного воздуха на 10— 140 К- При 
движении сжатого воздуха по трубопроводам температура сни
ж ается  за счет теплообмена через стенки воздухопроводов, 
а при большой протяженности последних становится равной 
температуре окружающей среды. Охлаждение сжатого воздуха 
в сети приводит к снижению давления, а следовательно, и 
к снижению работоспособности воздуха.

Д ля изучения влияния изменения давления сжатого воз
духа и охлаждения его в трубопроводе воспользуемся методи
кой профессоров В. А. Мурзина и Ю. А. Цейтлина.

Если примем уравнение движения газового потока (для бес
конечно малого участка трубопровода), предполагая, что по
тери за счет сопротивлений отсутствуют, техническая работа 
равна нулю и d(pv)  = p dv +  vdp, то в этом случае

(3.106)

t М___~]^  __  Ь Т . К  _ _  *-________________________ J

/ г  k—\ т*-т. и Г I

/  I I*-Т. к  __  L _______________________J  (3.107)

d (-^ j~ у + ы р = о ,
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а такж е , учитывая, что

w = - ^ ~ ,  (3.108)
60 F

где w — скорость воздуха в трубопроводе, м/с; G — массовый 
расход воздуха в трубопроводе, кг/мин; v — удельный объем 
воздуха, м3/кг; F — площадь сечения трубопровода, м2, будем 
иметь

G2----------- vdv 4 - vdp =  0 .
3600^2

Решая это уравнение, имеем

G2
- р н

3600F2
ШК WH с ( wt Л

(Рк  Ун) =  =  21  —  рк -  рн ) >
ак v„ \  2 2 /

(3.109)

где рн, vs, гин и рн — соответственно давление, удельный объем, 
скорость и плотность воздуха в начале трубопровода; рк, vK, 
wK, рк — те ж е  величины для конца трубопровода.

П равая часть выражения (3.109) представляет собой раз
ность удельных кинетических энергий потока воздуха в конце 
и начале трубопровода, т. е. изменение давления воздуха при 
охлаждении его в трубопроводе определяется изменением ки
нетической энергии потока.

При скорости транспортирования сжатого воздуха 5— 10 м/с 
величина кинетической энергии по сравнению с энергией д а в 
ления очень мала , поэтому охлаждение сжатого воздуха прак
тически не вызывает изменения давления, а следовательно, 
изменения работоспособности воздуха. Следствием снижения 
работоспособности сжатого воздуха в сети является такж е  
потеря давления за счет аэродинамического сопротивления тру
бопровода. Потери давления при движении воздуха по пнев
матической сети вызываются местными сопротивлениями и со
противлением по длине трубопровода. При нормальной эксплу
атации рудничной пневматической сети основные потери 
составляют потери давления по длине трубопровода. Д ля  опре
деления этих потерь воспользуемся уравнением движения воз
душного потока, считая техническую работу в потоке равной 
нулю и пренебрегая изменением кинетической энергии для бес
конечно малого участка трубопровода,

vdp-\-dlT р =  0. (3.110)

Работа сил трения определяется по формуле Дарси—Вейс- 
баха

,, , 1 w2 , dl'in — Л> —
D 2
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где к — коэффициент сопротивления по длине потока; D — диа
метр трубопровода, м; dx — длина рассматриваемого участка 
трубопровода, м;

или
, » 1 ша ,— ар — л ------------ах.

Dv 2

Учитывая (3.108),
А 1 1 ,— а р = А ----------------- ах.

D 2■602F2

В ы раж ая  удельный объем через температуру и давление 
воздуха, имеем

- -  pdp =  I -----— —  Т dx.
2-60 Ф £ 2

После интегрирования этого уравнения получаем

p l — р2К 16 G2R fr 8(?R
%---------------- T d x = % --------------r cpL- (3.111)

2 2-602jt3D5 о 3600n2D5 1 v '

где Гср — средняя температура воздуха на рассматриваемом 
участке трубопровода,

1 hТср = -----j  Tdx.
L о

Среднюю температуру воздуха для практических расчетов 
определяют приближенно к ак  среднюю арифметическую тем
пературу воздуха в начале и конце участка.

т  _ -(- ТК
U p ----------- ■

Из выражения (3.111) определяется давление рк (Па) воз
духа в конце трубопровода.

д / й
XG*RTср L  ^  П 2
225it2D6 v

Потеря давления Ар (Па) на конкретном участке трубо
провода

Др =  р , - р к =  р , _ д / р!л- ^ ^ л .  (3.113)

Д ля  практических расчетов можно вывести более простую 
формулу из уравнения (3.111), если воспользоваться вы ра
жением

р1 ~ р1 , ч Ра + Р к *
-  — (ри' рк) ” —■ Дррср»
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Л р =  -....%&RTwL . (3.114)
450n2DVcp

Выражением (3.114) пользуются для  определения диаметра 
трубопровода по заданной потере давления.

Коэффициент сопротивления при течении воздуха по тру
бопроводу определяется характером течения и шероховатостью 
внутренней поверхности труб, т. е. в общем виде

тО

J L ) ,

где R e — число Рейнольдса, определяющее характер течения 
воздуха; k9 — абсолютная эквивалентная шероховатость стенок 
труб.

Д л я  практических расчетов коэффициент гидравлических со
противлений можно определить по формуле Ф. А. Шевелева

0,021/D0’3.
Потери давления по длине трубопровода составляют основ

ную часть общих потерь давления, потери ж е  давления за  счет 
местных сопротивлений сравнительно небольшие и их учиты
вают, увеличивая при расчете фактическую длину трубопро
вода на эквивалентную длину местных сопротивлений.

3.6.3. Общий к. п. д. пневмосети

Утечки энергии вследствие утечек и снижения работоспо
собности сжатого воздуха при передаче его по воздухопроводу 
определяются общим к. п. д. пневмосети

По =  =  (1 _  [  (  pj J ■. (3.115)

- ■ и * ) * ]
При нормальном состоянии сети общий к. п. д. пневмо

сети составляет 0,4—0,5, причем около 30 % энергии теряется 
за счет охлаждения воздуха после компрессора.

3.6.4. Конденсация влаги и масла по длине трубопровода 
сжатого воздуха

Если непосредственно за  компрессором установлены рабо
чие машины или устройства, использующие сжатый воздух, то 
исключается необходимость отделения воды от воздуха. Если 
ж е  воздух подается в воздухосборник и в длинный трубопро
вод, то он при этом охлаждается и выделяются вода и масло.
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При работе компрессора весной и осенью в период повышенной 
влажности к потребителям сжатого воздуха по трубопроводам 
натекает много воды, особенно после остановок. Вода вызывает 
ржавление машин, смывает слой масла с трущихся поверхно
стей, что приводит к более быстрому износу машин и к увели
чению расхода сжатого воздуха. Замерзание воды в трубо
проводах, особенно при длительных перерывах в работе ком
прессора, может привести к разрыву труб.

Правильный монтаж трубопроводов может значительно 
уменьшить выделение воды и масла в трубах. Горизонтальные 
части трубопровода должны иметь уклон от 1 : 100 до 1 :200 
по направлению потока воздуха. В самом низком месте тру
бопровода на расстоянии 30 м друг от друга  на трубах дол
жны быть установлены трубки с краном или вентилем для 
отвода воды.

Влажность воздуха можно такж е  снизить абсорбцией раз
личными растворами и гигроскопическими твердыми материа
лами; внешним и внутренним охлаждением воздуха ниже точки 
росы. Д л я  промышленной сушки воздуха обычно приме
няют в качестве абсорбентов следующие растворы: хлорида 
кальция в воде концентрацией 35—40 %; хлорида лития; хло
рида цинка.

Д л я  сушки воздуха используют гигроскопические хлорид 
кальция и коллоидный силикагель.

Внешнее охлаждение воздуха ниже точки росы — вымора
живание влаги. Т акая  сушка воздуха из-за большого расхода 
электроэнергии применяется только там , где охлаждение воз
духа  технологически необходимо.

Выбор средств осушения должен определяться не только 
расчетной массой продуктов конденсации, но и технологиче
скими условиями. Например, в районах многолетнемерзлых 
грунтов температурный режим пород в процессе их проходки 
можно сохранить с помощью холодильных машин и использо
вания естественного холода.

Внутреннее охлаждение воздуха ниже точки — охлаждение 
воздуха расширением. Сжатием воздуха до более высокого д а в 
ления, чем требуется условиями эксплуатации, охлаждением 
и его расширением влажность уменьшается во столько раз, 
во сколько конечное давление больше рабочего (при равных 
температурах). При расширении воздуха его температура сни
ж ается  до достижения требуемого рабочего давления в расши
рительных машинах-детандерах, при этом происходит дальней
шее отделение воды. Д л я  уменьшения необходимого перепада 
давления при расширении целесообразно подавать насыщенный 
влагой воздух. Температура воздуха (при полном отделении 
внешней влаги повышается, в результате чего относительная 
влажность отходящего из детандера воздуха уменьшается.
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3.6.5. Вспомогательное оборудование компрессорной 
станции

Вспомогательное оборудование компрессорной станции пред
назначено для  обеспечения надежной и бесперебойной работы 
компрессоров, подачи потребителям сжатого воздуха необходи
мых давления, температуры, чистоты и влажности.

К вспомогательному оборудованию компрессорной станции 
относятся: фильтркамеры и фильтры, предназначенные для очи
стки всасываемого воздуха от механических примесей и влаги; 
конечные охладители и холодильники, служащие для охлаж де
ния нагнетаемого воздуха; маслоотделители и масловодоотдели- 
тели, предназначенные для  очистки нагнетаемого воздуха от 
масла и воды; воздухосборники, предназначенные для создания 
необходимого запаса сжатого воздуха и поддержания сглаж и 
вания колебаний давления воздуха; предохранительные и об
ратные клапаны, служащ ие для предотвращения аварий, могу
щих возникнуть из-за повышения давления в какой-либо части 
пневматической установки; оборудование и коммуникация и си
стема водоснабжения.

Фильтркамера представляет собой железобетонную пыле
улавливающую камеру с жалюзи, внутри которой установлены 
фильтры. Т акая  конструкция устройства обеспечивает эффек
тивную очистку воздуха, т а к  как , проходя через фильткамеру, 
крупные частицы задерживаю тся фильтрами. Д л я  предотвраще
ния захватывания воздухом осевшей на стенках и дне камеры 
пыли кам еру заполняют проточной водой. Уровень воды под
держивается переливной трубкой.

Фильтры, применяемые на компрессорных станциях для 
средней и тонкой очистки всасываемого воздуха, подразделяют 
на масляные металлические (рис. 3.32) и матерчатые. М асл я
ные фильтры должны удовлетворять следующим требованиям: 
очищать воздух при больших скоростях всасывания (0,5—
0,9 м/с); сопротивление движению воздуха не должно превы
шать 200—250 Па; конструкции их должны облегчать промывку 
и замену фильтрующих элементов, обеспечивать осаждение 
пыли на фильтрующих поверхностях и надежное отделение 
влаги от воздуха, находящегося в нем в виде капель, быть про
стыми в изготовлении, компактными, а т а к ж е  безопасными 
в пожарном отношении.

Фильтры устанавливают внутри компрессорной станции 
или вне ее здания.

Д ля  тонкой очистки всасываемого воздуха и улавливания 
пыли, имеющей диаметр частиц не более 2 мм, применяют ме
таллические ячейковые масляные фильтры конструкции 
Е. В. Рекк. Фильтры изготавливают двух моделей — большой 
и малой с одинаковыми размерами ячеек.
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Рис. 3.32. Масляный металлический 
фильтр с двумя ячейками:
/ — патрубок входа воздуха ; 2 — верхний 
переходной патрубок; 3 — корпус фильтра; 
4 — ячейки; 5 — нижний переходной па
трубок; 6 — патрубок вы хода во здуха ; 7 — 
станина фильтра

Д л я  смазки фильтрующей набивки (кассет) масляных филь
тров применяют висциновое масло, состоящее из 60 % масла 
индустриального И-12А и 40 % солярового масла.

Конечные охладители сжатого воздуха. Сжатие воздуха 
в компрессоре сопровождается повышением температуры до 
410—440 К и значительным выделением тепла.

Чтобы снизить конечную температуру сжатого воздуха, вы
ходящего из последней ступени компрессора, и удалить из воз
духа масло и воду, прежде чем он поступит в воздухосборник 
или трубопровод внешней сети, воздух направляется через у с та 
новленный в помещении компрессорной станции конечный ох
ладитель. В компрессорных станциях низкого давления с комп
рессорами производительностью до 100 м3/мин устанавливают 
горизонтальные двухсекционные конечные кожухотрубные ох
ладители.

Горизонтальные двухсекционные конечные кожухотрубные 
охладители крайне просты по конструкции. К ак  в верхнем, так  
и в нижнем корпусах охладителя установлены секции труб, по 
которым протекает холодная вода, предназначенная для ох л аж 
дения сжатого горячего воздуха, выходящего из последней сту 
пени компрессора и поступающего в межтрубное пространство 
верхнего и нижнего корпусов охладителя.

Охлажденный воздух выходит через нижний боковой патру
бок. Холодная вода подается к штуцеру, расположенному 
в нижнем корпусе, а теплая вода выходит из охладителя через 
штуцер в верхнем корпусе. Спуск конденсата из охладителя 
осуществляется через продувочный вентиль в нижней части 
опорной колонки.

Если площадь машинного зала  компрессорной станции не
большая, то устанавливают конечные охладители сжатого воз
духа со встроенными в них масловодоотделителями.

В компрессорных установках низкого давления широко при
меняют кожухотрубные охладители, которые по своей конструк
ции могут быть использованы к ак  промежуточные охладители 
воздуха после каждой ступени сжатия, и к ак  конечные охлади
тели воздуха.

24 J

1 2  3 V 5  в



М аслоотделители и масловодоотделители, устанавливаемые 
м еж ду  компрессором и воздухосборником, сл уж ат  для  очистки 
от воды и масла сжатого воздуха, поступающего из компрессора 
в воздухосборник.

Широкое применение на компрессорных установках полу
чили пластинчатые масловодоотделители. Каждый элемент 
масловодоотделителя состоит из сплошного зигзагообразно-изо
гнутого листа и листа с отверстиями, изогнутого в меньшей 
степени. Сжатый воздух, попав в пластинчатый масловодоотде- 
лителъ, проходит через просверленные в листе отверстия и резко 
изменяет направление движения. Вода и масло оседают на по
верхности листов и стекают в нижнюю часть камеры.

Кроме рассмотренных выше, для  очистки сжатого воздуха 
от масла и воды применяют три типа масловодоотделителей:

1. На компрессорных установках производительностью ме
нее 10 м3/мин— масловодоотделители, работающие по прин
ципу динамического удара  струи сжатого воздуха об отбойный 
щит или металлическую сетку при одновременном изменении 
направления потока воздуха;

2. На компрессорных установках производительностью бо
лее 10 м3/мин— масловодоотделитель с пористой массой;

3. На компрессорных установках производительностью 40— 
100 3/мин — масловодоотделители центробежного типа.

Воздухосборник представляет собой сварной сосуд цилин
дрической формы объемом 2—20 м3, работающий под д авле 
нием. Воздухосборник предназначается для смягчения толчков 
сжатого воздуха, возникающих вследствие прерывистого х ар ак 
тера подачи его поршневыми компрессорами; обеспечения по
стоянного давления в сети для равномерного режима работы 
механизмов, машин и пневматического инструмента; создания 
некоторого запаса сжатого воздуха; улавливания воды и масла 
из сжатого воздуха, нагнетаемого компрессором в воздухо
сборник.

Объем воздухосборника определяют в зависимости от рас
хода предприятием сжатого воздуха. Воздухосборники изготов
ляют только в заводских условиях. Сварочные работы должны 
выполнять дипломированные сварщики, швы воздухосборника 
должны сваривать только качественными электродами. Возду
хосборник должен поставляться с паспортом с указанием марки 
стали, из которой он изготовлен, заключением о сварочных 
швах и протоколом испытаний.

Воздухосборник устанавливается на отдельных фундамен
тах  на расстоянии 5— 10 м от здания компрессорной станции, 
с северной его стороны. Д л я  предотвращения нагревания л у 
чами солнца воздухосборники окрашивают в белый цвет. Д ля  
обеспечения лучшей сепарации масла в воздухосборнике, попав
шего в него из компрессора, а такж е  удаления образовавшейся
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в нем влаги вследствие охлаждения воздуха, поступившего 
такж е  из компрессора, воздухосборники устанавливают в вер
тикальном положении.

Сжатый воздух подводится из компрессора в воздухосбор
ник через изогнутую трубу. Внутри воздухосборника рекомен
дуется устанавливать перегородки или отбойные щитки для из
менения направления движения сжатого воздуха, поступающего 
из компрессора. Это улучшает сепарацию влаги и масла, устра
няет возникновение воздушных мешков, способствующих обра
зованию воспламеняющейся взрывчатой смеси. Зимой влагу  и 
масло периодически удаляю т через дренажную трубку, установ
ленную в днище воздухосборника.

Объем воздухосборника определяют в зависимости от сте
пени потребления сжатого воздуха потребителями.

1. Если расход сжатого воздуха постоянен, или сеть, потреб
ляем ая  воздух, имеет большую емкость и может служить а к к у 
мулятором нагрузки, объем (м3) воздухосборника определяют 
по формуле акад . АН СССР А. П. Германа:

т/ V Kk р с  р
У сб — >

Я Ртах — р min

где Ук— объемная производительность компрессора, м 3/мин; 
п — частота вращения вала  компрессора, мин-1; Ртах, Pmin— со
ответственно максимальное и минимальное давление сжатого 
воздуха в воздухосборнике, М Па; рср— среднее давление с ж а 
того воздуха в воздухосборнике, М Па; k — коэффициент запаса.

2. Если расход сжатого воздуха в сети переменен и не сов
падает с подачей установленного компрессора и регулятор ра
ботает, то, переключая компрессор на холостой ход или отклю
чая его от сети, объем (м3) воздухосборника можно определить 
по формуле чл.-кор. АН СССР А. С. Ильичева

0,251^чРа ^2* сб — ' _ >
i&p Тг

где 1Л, — производительность компрессора, м3/ч; i — число вклю
чений в 1 ч; ра — атмосферное давление воздуха, М Па; Ар — 
разность м еж ду максимальным и минимальным давлением с ж а 
того воздуха в воздухосборнике, МПа; Ti и Г г — абсолютная 
температура соответственно всасываемого и сжатого воздуха, К.

3. Если наблюдается значительное несоответствие м еж ду 
фактическим расходом сжатого воздуха и производительностью 
компрессора в период максимальной нагрузки, когда воздухо
сборник должен быть аккумулятором пневматической энергии 
и своим объемом компенсировать недостающую производитель
ность компрессора. При таких условиях работы объем (м 3) воз
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духосборника определяют по формуле чл.-кор. АН 
А. И. Ильичева:

СССР

Vc6 = VpPa

где 1/р — расход сжатого воздуха, потребляемый за счет возду
хосборника. Определяется из графика нагрузки компрессорной 
станции.

4. Необходимый объем (м3) воздухосборника с достаточной 
точностью может быть определен по эмпирической формуле

У с б = 1 ,б У ^ ,
где VK— максимальная производительность сжатого воздуха 
компрессорами, м3/мин.

Предохранительные клапаны (рис. 3.33) могут быть грузо
вого и пружинного типов, причем в зависимости от соотношения 
высоты подъема клапана h и диаметра его седла d  различают 
неполно- (h/d^.0,2) и полноподъемные (h/d^0,4) клапаны.

По действующим в настоящее время правилам необходимо
после каждой ступени и на 
воздухосборнике устанавли
вать полноподъемные предо
хранительные клапаны. К ла
пан такого типа состоит из 
корпуса 7, стальной втулки 6, 
являющейся седлом клапана, 
запорного органа 5, пружины
1, нажимной втулки 4 , шпин
деля 2 и рукоятки 3. Н аправ
ление движения запорного 
органа обеспечивается кресто
виной, скользящей по цилинд
рической части втулки. Р уко 
ятка 3  позволяет вручную про
верять и продувать клапан. 
Описанный клапан относится 
к виду открытых, так  к ак  воз
дух выходит в атмосферу через 
окна в верхней части корпуса. 
Если выпускаемый сжатый 
воздух отводится из корпуса 
клапана по специальному тру
бопроводу, то клапан назы ва
ется закрытым.

Рис. 3.33. Предохранительный клапан
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f Очл/т 
11 830р ’

где G4 — массовая производительность компрессора, кг/ч; Т — 
абсолютная температура воздуха, К; Р — абсолютное давление 
воздуха перед клапаном, МПа.

Клапан регулируется на давление, не превышающее рабо
чее более чем на 10 %. Каждый компрессорный агрегат подклю
чается на общую сеть с помощью задвижки. Д ля  устранения 
обратного тока воздуха из сети в случае остановки компрессора 
м еж ду воздухосборником и задвижкой устанавливается обрат
ный клапан. Обычно на рудничных компрессорных станциях 
предусматривается обратный клапан такого ж е  типа, к ак  и на 
водоотливных установках. Более рационально в качестве обрат
ных клапанов применять устройства, аналогичные нагнетатель
ным клапанам поршневого компрессора с соответствующей пло
щадью проходного сечения.

Оборудование и коммуникация компрессорной станции со
стоят из воздухопроводов, соединяющих цилиндры и аппараты, 
и водовода, обеспечивающего водой цилиндры и холодильники. 
В последнее время с целью уменьшения затрат на сооружение 
компрессорные станции средней производительности часто вы 
полняют бесподвальными, что упрощает и укорачивает межсту- 
пенчатые воздушные коммуникации. Роль соединительных тру
бопроводов м еж ду ступенями выполняют холодильники, распо
ложенные в основном над цилиндрами. Каналы воздушных и 
водяных коммуникаций бесподвальных компрессорных станций 
размещают по одну сторону электродвигателя с тем, чтобы они 
не пересекались с кабельными каналами, расположенными по 
другую сторону.

Система водоснабжения компрессорных установок (рис. 3.34) 
в основном предназначена для подачи охлаждающей воды в си
стему охлаждения — промежуточные 2 и конечные 1 охладители 
и компрессоры 3. Система водоснабжения может быть прямо
точной и циркуляционной. В высокогорных районах рудников 
и карьеров применяют прямоточную систему водоснабжения, 
где вода из источника водоснабжения (от таяния снегов) по
дается в систему охлаждения, откуда выпускается в канали
зацию.

При циркуляционной системе водоснабжения вода через при
емный клапан 9 из сборника охлаждающей воды 7 использу
ется многократно. В этом случае система водоснабжения со
стоит из насосной станции — насосов 5 и обратных клапанов 4. 
Теплая вода, поступающая от охладителей и компрессора, рас-

Проходное значение (см2) предохранительного клапана
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Рис. 3.34. Схема циркуляционного водоснабжения:
J и 2 — соответственно конечные н промежуточные охладители; 3 — компрессоры; 4 — 
обратные клапаны ; 5 — насосы циркуляционной воды; 6 — разбрызгиваю щ ие сопла; 7 — 
сборник охлажденной воды ; 8 — сливная воронка; 9 — приемный клапан

сеивается с помощью разбрызгивающих сопел 6. При превыше
нии уровня охлаждающей воды в сборнике часть ее сливается 
через воронку 8.

Вода, применяемая в системах охлаждения компрессорных 
установок, не должна содержать большого количества химиче
ских и механических примесей (не более 25 мг/л). Наличие 
в воде большого количества солей кальция и магния приводит 
к отложению слоя накипи на охлаждаемы х поверхностях и 
к значительному ухудшению работы охлаждающей системы 
агрегата .

Если жесткость воды из источника водоснабжения превы
шает допустимые нормы, то в системе необходимо предусмот
реть фильтры и отстойники для  улучшения ее качества. Кроме 
того, улучшение качества воды может достигаться химической 
или электромагнитной ее обработкой [14].

В качестве устройств для  охлаждения воды на рудничных 
компрессорных станциях в основном применяют брызгальные 
бассейны и градирни различных типов, в которых вода охлаж 
дается вследствие испарения некоторого ее количества и за счет 
непосредственного теплообмена с более холодным воздухом.

Наибольшее применение в охлаждающих системах руднич
ных компрессорных станций получили башенные и вентилятор
ные градирни.

Градирня башенного типа состоит из трех частей: резервуара 
охлаждающей воды, оросительного устройства с решетником 
для разбрызгивания воды и вытяжной башни.
246



В градирнях этого типа воздух циркулирует за счет естест
венной тяги, поэтому для обеспечения достаточного эффекта ох
лаждения высота градирни должна быть значительной (15— 
20  м ) ,  в связи с чем повышаются капитальные затраты на ее 
сооружение.

О хлаждаю щ ая вода скапливается в бассейне, откуда насосы 
подают ее в воздухо- и маслоохладители компрессорных у с та 
новок.

3.7. ПОТРЕБИТЕЛИ ПНЕВМАТИЧЕСКОЙ ЭНЕРГИИ

3.7.1. Типы потребителей пневматической энергии

В настоящее время для  рудников, применяющих пневматиче
скую энергию, разработано большое число машин и механизмов 
для  механизации очистных и подготовительных работ, бурения, 
транспортирования руды по откаточным выработкам, пневмоза
кладки, водоотлива, вентиляции и других процессов.

На рудниках пневматическая энергия применяется для бу
рильных молотков, перфораторов, буровых кареток и буровых 
станков, а т ак ж е  для  погрузочных машин и кондиционирования 
воздуха.

Пневмоприводом называют систему, приводящую в дви ж е
ние исполнительный механизм с помощью энергии сжатого 
воздуха. Основной элемент пневмопривода — пневмодвигатель, 
преобразующий энергию сжатого воздуха в механическую р а 
боту. Пневмоаппаратура выполняет функции распределения по
токов, регулирования и защиты в зависимости от внешнего сиг
нала управления и параметров режимов элементов всей си
стемы. Пневмоприводы питаются централизованно, система их 
циркуляции принимается разомкнутая с одной питающей маги
стралью (напорной линией). По принципу действия пневмодви
гатели подразделяют на турбинные и объемные. Турбинные 
пневмодвигатели предназначены только для  вращательного дви
жения исполнительных органов и эффективны лишь при высо
ких частотах вращения. Турбинные пневмодвигатели применяют 
главным образом для  привода быстроходных вентиляторов 
местного проветривания, некоторых типов насосов специального 
назначения и электрогенераторов местного освещения.

Объемные пневмодвигатели более универсальны, т а к  к ак  мо
гут производить механическую мощность при поступательном 
(пневмоцилиндры), вращательном (пневмомоторы) и поворот
ном движениях выходного элемента связи.

В горной промышленности объемные пневмодвигатели ши
роко используют для  привода самых различных машин: добыч
ных и проходческих комбайнов, погрузочных машин, лебедок, 
бурильных и отбойных молотков, толкателей и др.
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К объемным пневмодвигателям относятся: радиально-порш
невые с звездообразным расположением цилиндров, шестерен
ные (прямо- и косозубые и шевронные) с двум я  зубчатыми ко
лесами внешнего зацепления одинаковых размеров и ротацион
ные.

Пневматические радиально-поршневые двигатели со звездо
образным расположением цилиндров применяют преимущест
венно в горных машинах, работающих с большим числом вклю
чений под нагрузкой, частым реверсированием и резкими оста
новками (буровые станки, сбоечно-буровые машины, погрузоч
ные машины и др .) .

Радиально-поршневые пневматические двигатели работают 
с неполным расширением воздуха. Они развивают пусковой мо
мент от 1,2 до 2,1 номинального момента. Их преимущества: 
просты в управлении, допускают перегрузку, легко реверси
руются, имеют большие габариты.

Пневматические шестеренно-косозубые двигатели с двумя 
зубчатыми колесами внешнего зацепления одинаковых разм е
ров используют в основном в горных машинах, работающих со 
значительными динамическими нагрузками и при необходимо
сти дистанционного реверсирования (буровые станки, очистные 
комбайны и д р . ) .

Пневматические шестеренно-шевронные двигатели с двум я  
зубчатыми колесами внешнего зацепления одинаковых разме
ров обычно применяют в горных машинах, не требующих ре
версирования в процессе работы.

Наибольшее распространение в горнорудной промышленно
сти получили шестеренные пневмодвигатели. Прямозубые и ко
созубые пневмодвигатели работают без расширения сжатого 
воздуха, а шевронные — с расширением и поэтому имеют более 
высокий к. п. д. Прямозубые двигатели реверсируются пере
менным направлением подачи воздуха.

По сравнению с поршневыми шестеренные двигатели имеют 
меньшие размеры и допускают некоторую перегрузку. Недо
статки шестеренных двигателей — значительный шум при ра 
боте, повышенный удельный расход воздуха. В реверсивном 
шестеренном двигателе ПРШ-10 (рис. 3.35) сжатый воздух по
ступает по патрубкам 3  и 1 (в зависимости от направления 
вращения) и выходит в патрубки 4 , 7 или 3, а т акж е  1. Торцы 
и зубья стальных роторов 5 и 6 шлифуют и цементируют. Вал 
8, выступающий из корпуса 2, присоединяют к исполнительному 
механизму.

Ротационный двигатель ВМ-1 (рис. 3.36) состоит из распо
ложенного эксцентрично относительно статора 5 ротора 7, 
в пазы которого входят лопатки 6. Сжатый воздух поступает 
через отверстие 4, выходит через отверстие 1. При расширении 
воздуха происходит поворот ротора. Одновременно для облег-
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чения выдвижения лопаток из пазов воздух поступает по к а 
налу 3 в камеру под лопатками 2. Лопатки изготовляют из тек
столита. Ротационные двигатели работают с частичным расши
рением воздуха, запуск их следует осуществлять только под 
нагрузкой из-за отсутствия у  них регулятора скорости. К недо
статкам  ротационного двигателя относятся большой шум при 
работе, значительный износ лопаток, большой расход масла и 
большая чувствительность к  перегрузкам. Ротационные пневма
тические двигатели в горных машинах не используются.

3.7.2. Теоретический рабочий процесс поршневого двигателя

В объемных машинах (компрессоры, насосы, пневмодвига
тели) реальный процесс принято оценивать по процессу в иде
альной (теоретической) машине, в которой принимают, что
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Рис. 3.37. Теоретические индикаторные диаграммы при различных наполне
ниях (а ) , диаграмма влияния вредного пространства на работу пневмодви
гателя (б)

вредное пространство отсутствует, энергия не рассеивается и 
распределитель действует мгновенно (безынерционно) [5].

Сжатый воздух (рис. 3.37, а) под давлением Р\ по кан алу 
5 поступает в цилиндр 6 двигателя и перемещает поршень 7 
вправо. В положении II—II  (точка 2 на диаграмме) или /Л— 
II1 (точка 21) наполнение цилиндра сжатым воздухом заканчи
вается, производится отсечка, т. е. канал  5 мгновенно перекры
вается распределителем и далее воздух расширяется (кривая 
2—3  или 2 1—З1) до конца хода поршня (точка 3 или З1).

При обратном ходе поршня распределителем мгновенно от
крывается канал 8 и отработанный воздух выталкивается из ци
линдра в атмосферу (линия 3—4). Отношение объема сжатого 
воздуха Vi, поступающего в камеру двигателя при давлении р\, 
к полезному объему камеры Vn называют коэффициентом на
полнения

ен =  1 у к п. (3.116)

Некоторые двигатели (шестеренные прямозубовые и косозу
бовые, поршневые двигатели отбойных и бурильных молотков 
и пр.) работают с полным расширением (ен= 1 ) ,  т. е. по инди
каторной диаграмме 1—2"—3—4. В этом случае воздух на 
входе в пневмодвигатель не расширяется.

Если двигатель работает по диаграмме 1—2'—3'—4 , то про
исходит частичное расширение воздуха, если по диаграмме 1—
2—3—4, то полное.

Работа теоретического пневмодвигателя за один цикл при 
полном расширении воздуха определяется площадью ди а
граммы 1—2—3—4, т. е. [5].

L — L i- a  +  L2_ 3 +  ̂ з-4  +  ^ 4- 1. (3.117)
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Уп
где L\-2 =  p\V\ — работа наполнения; L2_ 3 =  J pdV — работа

у,
расширения; L 3_4= —P2Vп — работа выталкивания; L n  — ра 
бота, связанная с повышением давления в цилиндре от Рг до р\ 
при 1/ = 0 .

Д л я  изотермического процесса p\V\ =  p 2Vu и в этом случае 
уравнение (3.117) примет вид

L „3 =  l 2_ 3 =  Y  pdV =  рУ ) П In =  2 , 3 ^  lg  .
v, V, К Ki р2

(3.118)

Удельная изотермическая работа, т. е. работа пневмодвига
теля, отнесенная к единице массы воздуха,

ZH3 =  - ^ _  =  2 , 3 ^ - l g - ^ - .  (3.119)
P1 V1  Pi Р2

Д л я  выражения полной работы L иногда пользуются сред
ним теоретическим ри. т индикаторным давлением

p».r =  L/Vn. (3.120)

В этом случае сложную индикаторную диаграмму 1—2 —3 —
4 заменяют более простой — прямоугольной, высота которой 
ра. г и ширина Vn (см. рис. 3.37, а ). Работа теоретического пнев
модвигателя за  цикл при полном наполнении (диаграмма 1— 
2"—3—4 — 1)

L =  (p1- p 2)Vn =  pa.rVn, (3.121)

а удельная его работа
/*=——  =  P l~ Pt • (3.122)

PlVu Pi

Следует отметить, что в тех ж е габаритах работа пневмо
двигателя без расширения воздуха будет наибольшая (диа
грамма 1—2"—3—4— 1) по сравнению с работой при частичном 
(диаграмма 1—2'—3'—3—4— 1) и полном (диаграмма 1—2—
3—4— 1) расширении.

Объемные пневмодвигатели, работающие без расширения 
воздуха, теряют на выхлопе 30 % энергии.

3.7.3. Действительные индикаторные диаграммы

Из-за наличия вредного пространства, потерь давления, уте 
чек воздуха, а так ж е  запаздывания открывания распределителя 
и его сопротивления индикаторная диаграм ма реального пнев
модвигателя отличается от теоретической.
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Наличие вредного пространства VB (рис. 3.37, б) обуслов
лено конструкцией камеры, подвижных частей и распредели
теля. Поршень поршневого пневмодвигателя в конце выхлопа 
не доходит вплотную до торцевой стенки цилиндра во избеж а
ние удара и разрушения двигателя. Поэтому требуется обеспе
чить некоторый зазор м еж ду  поршнем и крышкой цилиндра, ко
торый компенсировал бы температурные изменения длины ци
линдра, штока, кривошипа и возможные люфты шарнирных 
соединений. Кроме того, в состав вредного пространства входят 
полости и каналы , связанные с размещением распределителя и 
уплотнений.

Аналогичная картина у шестеренных, пластинчатых и винто
вых машин. Относительное значение вредного пространства 
у объемных пневмодвигателей примерно составляет EB—VB/Vn~ 
= 0,10-4-0,25 полезного объема рабочей камеры.

При работе пневмодвигателя с полным наполнением в его 
цилиндр должен поступить объем сжатого воздуха VB + Vn 
с давлением pi [5]. Тогда работа теоретического пневмодвига
теля соответствовала бы площади диаграммы 1—2"—3—4— 1, 
а при наличии вредного пространства — площади диаграммы 
1'—2"—3—4'— 1', которая меньше первой. Следовательно, вред
ное пространство уменьшает работу пневмодвигателя за цикл и 
увеличивает расход сжатого воздуха. Подобным образом влия
ние вредного пространства скаж ется  и при работе с частичным 
(диаграмма 1'—2'—3'—3—4'—1') и полным расширением воз
духа (диаграмма Г —2—3—4'— 1'). Значит, необходимо стре
миться к минимальному относительному значению вредного 
пространства.

Рассмотрим влияние на действительную индикаторную диа
грамму других факторов (рис. 3.38, а). Так, линии наполнения 
1—2 и выхлопа 3—4 в отличие от теоретической диаграммы не 
являются прямыми. Кривизна этих линий объясняется непосто
янством потерь давления при впуске и выхлопе воздуха вслед
ствие изменения его скорости. Давление при выхлопе р 2 выше

Рис. 3.38. Действительные индикаторные диаграммы 
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атмосферного ра. Кривая расширения 2— 3 не имеет на всем 
протяжении постоянного значения показателя политропы, так  
к ак  при расширении наблюдается передача тепла от стенок ци
линдра воздуха.

Некоторые двигатели работают с полным обратным сжатием 
воздуха (кривая 4'— 1 ) ,  неполным (кривая 4"— 1) и без с ж а 
тия (4— 1). В основном пневмодвигатели работают без обрат
ного сжатия.

При работе двигателя с переменной частотой вращения пло
щадь индикаторной диаграммы меняется вследствие изменения 
гидравлических сопротивлений.

На рис. 3.38, б показана сплошными линиями теоретическая 
индикаторная диаграмма (/—2 —З'—З— А̂— !)  и штриховыми 
линиями — действительные индикаторные диаграммы при раз
личных частотах вращения. С увеличением частоты вращения 
площадь действительной диаграммы уменьшается, а следова
тельно, уменьшается крутящий момент, мощность и адиабатный 
к. п. д. пневмодвигателя.

3.7.4. Особенности работы пневмодвигателей 
при различном атмосферном давлении

Эффективность использования приемников пневматической 
энергии снижается из-за эксплуатации их в условиях, отличных 
от нормальных атмосферных (ра=  101,5 кПа, Га = 293 К ).

По данным экспериментальных исследований, проведенных 
в высокогорных районах, установлены зависимости площади ин
дикаторной диаграммы (кривые 1, 2, 3, 4 ) ,  времени одного 
цикла (кривые Г, 2', 3', 4') и угловой скорости (кривые 1", 2", 
3", 4") вала пневмодвигателя ДР-10У от давления на выхлопе 
(рис. 3.39).

Уменьшение атмосферного давления воздуха приводит к уве 
личению частоты вращения при постоянной нагрузке на валу  
двигателя. Увеличение частоты вращения можно объяснить 
уменьшением количества сжатого воздуха в полости цилиндра 
и увеличением отношения давления впуска Р\ к давлению на 
выхлопе двигателя р 2 при истечении воздуха при выхлопе. По
вышение этого отношения при истечении воздуха приводит 
к возрастанию скорости истечения сжатого воздуха (кривые Г, 
2', 3', 4') по сравнению со скоростью истечения в нормальных 
условиях, что уменьшает время полного цикла и увеличивает 
угловую скорость вала двигателя (кривые 1", 2", 3", 4").

Следует отметить, что удельный расход воздуха несколько 
ниже в высокогорных условиях, чем в нормальных, т а к  к ак  
в высокогорных условиях плотность воздуха в полости ци
линдра пневмодвигателя меньше, чем в нормальных атмосфер
ных условиях.
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Рис. 3.39. График зависимости площади индикаторной диаграммы, времени 
одного цикла и угловой скорости пневмодвигателя ДР-10У от различного 
давления на выхлопе и следующих рабочих давлений, МПа:
0,8—1; 0,7—2; 0,6—3; 0,5—4

Общий расход сжатого воздуха есть функциональная зави
симость удельного расхода воздуха за цикл от частоты вращ е
ния вала  двигателя. С одной стороны, уменьшается удельный 
расход воздуха, с другой, увеличивается частота вращения вала 
двигателя, а общий расход сжатого воздуха пневмодвигателем 
возрастает, т ак  к ак  в большей степени сказывается увеличение 
частоты вращения в ала  двигателя. Повышение угловой скорости 
вала  двигателя приводит к увеличению эффективной мощности 
двигателя. Наиболее наглядно зависимость расхода сжатого 
воздуха от избыточного давления воздуха в сети можно просле
дить по графику, представленному на рис. 3.40.

Например, при работе двигателя на высоте 732 м над уров-
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{’ ис. 3.40. Графики зависимости расхода ке/i 
сжатого воздуха от избыточного давле
ния воздуха в сети

8  гвып.МЛа

нем моря массовый расход сжатого воздуха увеличился с 0,08 
до 0,105 кг/с при повышении избыточного давления в сети с 0,4 
до 0,6 МПа, а при работе на высоте 2720 м над уровнем моря 
массовый расход сжатого воздуха составил соответственно 
0,096 и 0,1205 кг/с при тех ж е  избыточных давлениях.

3.7.5. Основные показатели работы пневмодвигателя

Пневматические двигатели характеризуются индикаторной 
работой, или моментом на валу , эффективной мощностью, к.п. д. 
и расходом воздуха.

При проверочных расчетах индикаторную работу двигателей 
можно определить по уравнению проф. В. А. Мурзина.

L j  —  Ь тП хП г^г —■ ^тТ]вн> (3.123)

где т|вн — внутренний к. п. д., учитывающий уменьшение работы 
за  счет неполноты расширения воздуха, вредного пространства, 
дросселирования, утечек и т. д.

Индикаторная мощность (кВт) пневмодвигателя
Lin

Nt
6 - 104

где п — число рабочих ходов поршня в минуту. 
Мощность на валу  пневмодвигателя

Lfti
ЛГв — N  {Т]мех —

6 - 104
Tin, (3.124)

где т|мех — механический к. п. д. пневмодвигателя; г]п='П1'П21г]1 X 
X т)мех — полный к. п. д. пневмодвигателя.

Зависимость расхода воздуха от давления в сети для  боль
шинства пневмодвигателей объемного типа линейна и может 
быть определена

V — bp— а, (3.125)
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где р — абсолютное давление воздуха в сети у  потребителя; 
а и b — коэффициенты, определяемые по экспериментальным 
данным для данного потребителя.

3.7.6. Рабочий процесс и основные показатели работы 
турбинного двигателя

В турбинных двигателях, смонтированных с вентиляторами 
(рис. 3.41), кинетическая энергия сжатого воздуха непосредст
венно превращается в механическую работу. К лопаткам 2, на
саженным на диск 1, воздух подается при помощи сужающего 
сопла 3. В турбинных двигателях расширение воздуха возможно 
только в сопле. В этом случае используется т ак  называемый 
активный принцип расширения воздуха.

В реактивных турбинных двигателях расширение воздуха 
происходит к ак  в сопле, так  и на рабочих лопатках. В практике 
создания турбинных двигателей применяется только активный 
принцип из-за его экономичности.

Турбинные двигатели отличаются небольшой массой, отне
сенной к 1 кВт мощности двигателя, малыми габаритами, бы
строходностью. Однако эти двигатели имеют низкий к. п. д. 
при небольших мощностях, сложную систему реверса, неэффек
тивно работают на малой частоте вращения и снижают к. п. д. 
при резком изменении режима. Поэтому турбинные двигатели 
следует напосредственно соединять с вентиляторами, насосами 
и т. п.

Рабочий процесс активного турбинного двигателя может 
быть разбит на две фазы; 1) расширение воздуха в сопле 
с целью повышения кинетической энергии потока и 2) преобра
зование последней в механическую энергию на лопатках рабо
чего колеса (рис. 3.42). Начальное давление сжатого воздуха 
рудничных пневмодвигателей находится в пределах 0,4—0,6 МПа, 
следовательно, отношение давлений при расширении в сопле 
находится в пределах р 2/Р1^0,17—0,25.

Момент на валу  турбинного двигателя.

М =  FD/2, (3.126)

где F — сила воздействия струи на лопатку; D — средний диа
метр рабочего колеса.

Сила динамического воздействия струи на движущуюся пре
граду  при отсутствии потерь вычисляется по известной из гид- 
гравлики формуле

F =  G (vul—yu2),

где G — количество воздуха, проходящего через лопатки рабо
чего колеса в единицу времени, кг/с; vul и v u2 — тангенциаль-
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ные составляющие абсолютных скоростей потока соответственно 
на входе и выходе из рабочего колеса, м/с.

Учитывая, что ии2 = ии1— 2и, получаем

F =  2G (vu l- u ) ,  (3.127)

Подставив значения уравнения (3.127) в (3.126), получим 

M =  DG(vul — u),

где и — окруж ная скорость лопаток, определяемая зависи
мостью u=nD n.

Окончательно получим значение для определения крутящего 
момента (Н -м ) на валу  турбинного двигателя в следующем 
виде:

М — GD (vuV—nDn), (3.128)

где п — частота вращения вала  турбинного двигателя, с-1.
Из выражения (3.128) видно, что зависимость момента от 

частоты вращения при отсутствии потерь для турбинного дви
гателя линейна.

Теоретическая мощность (кВт) на валу  двигателя:

Nr — Мп =  DGn (vul — nDn) 10-3 .

В реальных двигателях возможны потери, вызываемые аэро
динамическими сопротивлениями сопла и межлопаточных к а 
налов, утечками, неполным использованием кинетической энер
гии потока; Все эти потери учитываются внутренним к. п. д. 
пневматического турбинного двигателя, который представляет
9 З аказ  № 2508 257



собой отношение внутренней мощности JVBH на рабочем колесе 
двигателя к теоретической адиабатной мощности Naд, т. е.

Т]вн =  N вн/ Л^ад,

где Л̂ ад = /адС/ЮОО — адиабатная мощность, кВт; 1ЯА — работа, 
совершаемая массой 1 кг воздуха при адиабатном процессе, 
Дж/кг; G — массовый расход воздуха в секунду, кг/с.

Мощность на валу  двигателя

N v  =  N  внПмех =  Л^ад'Пвн'Пмех,

где т]мех = 0,92-^0,93 — механический к. п. д. двигателя.

3.8. ЭКСПЛУАТАЦИЯ И ИСПЫТАНИЯ КОМПРЕССОРНЫХ 
УСТАНОВОК НА РУДНИКАХ

3.8.1. Эксплуатация поршневых компрессорных установок

Процесс сжатия воздуха в компрессорах объемного сжатия 
осуществляется в объеме, ограниченном оболочкой (цилинд
ром). При прекращении выхода воздуха в напорную систему 
компрессор в короткий момент может развить давление до зна
чений, превышающих прочность цилиндров и деталей меха
низма движения. Поэтому в процессе пуска, нагрузки компрес
сора и его остановки необходимо особое внимание обслуживаю
щего персонала, умение быстро в нужный момент перекрыть 
соответствующие задвижки, а в случае отклонения давления от 
нормального остановить компрессор, перевести на холостой ход 
и разгрузить его.

Пуск и останов поршневых компрессоров. Первоначальный 
пуск компрессора разрешается осуществлять при наличии фор
муляров, подтверждающих правильность сборки компрессора и 
установки его на фундаменте, а так ж е  формуляров на сборку 
и установку аппаратов, регулировку предохранительных к л а 
панов, актов на гидроиспытания и на испытания материалов от
ветственных узлов и деталей компрессора. При первоначальном 
пуске компрессора после монтажа или капитального ремонта 
вначале производится обкатка компрессора со снятыми клап а 
нами и воздухопроводами. В период подготовки компрессора 
к обкатке и пуску должно быть обращено особое внимание на 
тщательную подготовку и проверку работы масляной системы, 
поскольку правильная смазка — важнейшее условие нормаль
ной работы компрессора. Перед пуском компрессора проверяют 
его сборку, поворачивая коленчатый вал при помощи специаль
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ного механизма. При обкатке проверяют работу кривошипно
шатунного механизма, поршневых групп, маслоснимателей, си
стемы смазки механизма движения и цилиндров компрессора 
и работу главного электродвигателя. После обкатки заменяют 
масло в системах циркуляционной смазки и промывки саль
ников.

При монтаже трубопроводов и аппаратов компрессора дол
жно быть обращено особое внимание на недопустимость изме
нения положения осей цилиндров. Д ля  окончательной очистки 
внутренней поверхности трубопроводов и аппаратов их проду
вают воздухом отдельно ступенями с помощью самого компрес
сора. После окончания продувки компрессора производят реви
зию, очистку и при необходимости — замену поршневых колец 
ступеней высокого давления. Перед работой компрессора под 
нагрузкой устанавливают манометры, замененные при про
дувке , и регулируют предохранительные клапаны на давление 
открывания, указанное в чертежах.

Нагрузка компрессора — наиболее ответственный этап пуска 
и имеет своей целью проверку работоспособности всех узлов 
компрессора в условиях эксплуатации. Поэтому в этот период 
должно вестись особенно тщательное наблюдение за  работой 
всех элементов. Н агрузка должна производиться постепенно 
в несколько стадий. После того, к ак  дефекты, обнаруженные 
в работе компрессора под нагрузкой, будут устранены, ком
прессор пускают для непрерывной работы под полной нагрузкой 
в течение 48 ч. Особенно следует контролировать в этот период 
работу уплотнений и штоков, клапанов; наблюдать за  нагревом 
трущихся поверхностей; контролировать работу системы смазки; 
проверять плотность системы воздухопроводов, водопровода, 
смазки. После окончания 48-часового пробега производят реви
зию и устраняют выявленные дефекты.

Д ля  разгрузки машины при пуске и остановке пользуются 
байпасами для  перепуска несжатого воздуха из последней и не
которых промежуточных ступеней в линию всасывания первой 
ступени иногда с открыванием продувочных вентилей всех сту
пеней. Д ля  этих целей используют такж е  отжим всасывающих 
клапанов.

В зависимости от различных причин могут быть следующие 
остановы компрессора.

К р а т к о в р е м е н н ы й  останов, когда компрессор разгру
ж ается  при помощи байпасов, при этом проверяется состояние 
системы смазки. Компрессор после останова находится в со
стоянии готовности к пуску.

Д л и т е л ь н ы й  останов или останов на ремонт, когда после 
разгрузки и останова компрессора сразу перекрывают з а 
движ ку на трубопроводе нагнетания, т ак  к ак  для безопасности 
работы неработающий компрессор не должен сообщаться с тру- 
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бопроводами. В период останова необходимо периодически про
кручивать вал компрессора механизмом для проворачивания.

А в а р и й н ы й  останов, когда компрессор останавливают не
медленно и в отличие от всех других остановов без разгрузки 
от деталей. В этом случае после останова необходимо немед
ленно снизить давление во всей системе, пользуясь байпасными 
и продувочными вентилями, а при необходимости — специаль
ной аварийной системой.

Эксплуатация. При эксплуатации компрессоров должно 
обеспечиваться эффективное и безопасное использование обору
дования. Техническое состояние компрессорных установок дол
жно отвечать требованиям действующих правил устройства и 
безопасной эксплуатации оборудования. Основные параметры 
работы компрессорной установки должны соответствовать пас
портным данным, а ее обслуживание выполняться в соответст
вии с инструкцией по эксплуатации завода-изготовителя и тре
бованиями технологического регламента предприятия, где экс
плуатируется компрессор.

Компрессорную установку останавливают с помощью авто
матической блокировки или вручную при следующих отклоне
ниях от нормальных условий работы: при повышении против 
нормы температур и давлений по ступеням; при падении ниже 
установленных давления масла в системе циркуляционной 
смазки и давления охлаждающей воды; при повышении тем
пературы любого коренного подшипника выше допустимой; при 
отключении электродвигателя смазки цилиндров и сальников. 
Машина должна быть т ак ж е  немедленно остановлена при вы
ходе из строя контрольно-измерительных приборов, при появле
нии необычных шумов и стуков, при высокой температуре вы
ходящей воды или при содержании в ней газа.

Программа контроля элементов компрессора, аппаратуры и 
трубопроводов при эксплуатации и ремонте регламентирована 
ОСТ 26-12-1256—75. Стандарт определяет основные элементы, 
подлежащие контролю; сроки контроля и признаки неработо
способности, при которых дальнейшая эксплуатация компрес
сора недопустима. Работоспособность элементов компрессора 
должна контролироваться в периоды эксплуатации и планово
предупредительных ремонтов. Д л я  контроля работоспособности 
элементов компрессора, аппаратуры и трубопроводов указаны  
предельные значения прогибов, несоосности, овальности, рас
хождений щек коленчатых валов, зазоров, состояния поверхно
стей, биения штока, уровня шума или стука, неплотности.

Эффективное средство предотвращения отказов — диагно
стика в сфере обслуживания компрессоров с целью анализа со
стояния и работоспособности элементов компрессора. Одно из 
перспективных направлений — использование вибрационных си
гналов от разрушающейся или отклоняющейся от нормальных
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условий работы детали. Т акая  диагностика тесно связана с ав 
томатизацией компрессоров.

Масло системы смазки может оседать на стенках и под вли
янием высокой температуры процесса сжатия воздуха подвер
гаться термическому разложению (крекингу) и окислению с об
разованием легких углеводородов и кокса. Отложение масла 
(нагар) может способствовать дальнейшему повышению темпе
ратуры сж атия в компрессоре, а т а к ж е  самовоспламенению, что 
приводит к взрыву и разрушению межступенчатой аппаратуры 
и трубопроводов.

Таким образом, причина взрывов в пневматических установ
к а х — с одной стороны, наличие отложения масла в трубопро
воде, воздухосборниках, а с другой,— высокая температура 
в них сжатого воздуха.

В связи с этим для предотвращения вспышки или взрыва 
в пневматических установках необходимо: применять для 
смазки цилиндров компрессоров масло с высокой стойкостью 
против окисления и малой склонностью к образованию отложе
ний (н агара ) ;  снижать температуру воздуха в сети, устанавли
вая  концевые холодильники по возможности ближе к компрес
сору; устанавливать масловодоотделители для  снижения коли
чества масла, подаваемого в сеть, и с этой целью строго нор
мировать расход масла для  смазки цилиндров, не допуская 
излишне обильной их смазки; производить регулярную очистку 
трубопроводов, воздухосборников, воздухоотделителей от отло
жений масла.

При эксплуатации компрессора экономичность его работы 
зависит от состояния наиболее ответственных узлов и деталей. 
Клапаны — основной источник газодинамических потерь. В пра
вильно спроектированных клапанах потери составляют 3—7 % 
мощности привода компрессора, а в отдельных сл уч аях — 15— 
2 0 % . Загрязнение клапанов суж ает  их проходные сечения, не
плотности в них увеличивают протечки. Источником больших 
протечек могут служить поршневые кольца и сальники, если они 
или сопрягаемые с ними цилиндры и штоки сильно изношены. 
Загрязнение охладителей вызывает повышенное недоохлажде- 
ние воздуха и снижение экономичности сжатия. Колебания д а в 
ления в коммуникациях, особенно в условиях резонанса, т а к ж е  
могут вызвать большие потери мощности. Неплотности в меж- 
ступенчатых коммуникациях на пути прохода воздуха — при
чина утечек сжатого воздуха в полости более низкого давления 
или в атмосферу. Все эти неполадки могут вызвать в условиях 
эксплуатации значительное снижение к. п. д.



В результате возвратно-поступательного движения клапанов 
компрессора в трубопроводах (всасывающие и нагнетательные) 
установки возникают колебания давления и скорости среды — 
пульсирующий поток воздуха. Основная частота этих колебаний 
зависит от частоты вращения коленчатого вала машины, типа 
и числа цилиндров, работающих одновременно на общий трубо
провод. Однако несмотря на то, что источником колебаний слу
жит цилиндр поршневого компрессора, амплитуда каждой гар 
монической составляющей пульсирующего потока воздуха опре
деляется конструкцией и размерами трубопроводной системы.

Таким образом, цилиндр поршневого компрессора и столб 
воздуха в присоединенной трубопроводной системе представ
ляет собой одну колебательную систему, процессы в которой 
оказывают существенное влияние на рабочие и эксплуатацион
ные характеристики к ак  цилиндра компрессора, т ак  и трубо
проводной системы.

Производительность компрессора зависит от колебаний д а в 
ления во всасывающем трубопроводе первой ступени, так  как  
от давления в конце входа всасывания зависит масса воздуха, 
которая дальше будет сж ата  в компрессоре.

Д л я  повышения производительности поршневых компрессо
ров применяют методы наддува. Один из методов повышения 
производительности компрессоров основан на использовании ко
лебаний движущихся масс воздуха во всасывающем трубопро
воде. Так как  на величину наполнения поршневого компрессора 
влияет характер колебаний воздуха в трубопроводе, то метод 
наддува заключается в настройке всасывающей системы на ре
зонансные колебания воздуха таким образом, чтобы собствен
ная частота колебаний воздуха во всасывающем трубопроводе 
была равна или кратна частоте вынужденных колебаний.

Явление резонанса во всасывающей трубе может влиять на 
работу компрессора к ак  положительно, так  и отрицательно 
в зависимости от того, будет ли резонансом повышено или по
нижено давление перед всасывающим клапаном к моменту его 
закрывания. Акустический наддув несомненно имеет преиму
щество перед другими методами, поскольку его получение не 
требует никаких специальных агрегатов и практически не со
провождается увеличением удельного расхода энергии на 1 кг 
массы воздуха.

Д ля  определения действительных значений производитель
ности компрессора в зависимости от длины всасывающего тру
бопровода проводились экспериментальные исследования ком
прессора простого действия 1ВВ-10/8 на высоте 2870 м. Иссле
дования проводились при постоянных частоте вращения и диа- 
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3.8.2. Влияние пульсирующего потока воздуха
на работу поршневого компрессора



Рис. 3.43. График зависимости ироизво- в,кф 
дительности компрессора 1ВВ-10/8 от 
длины всасывающего трубопровода:
1 — р н —0,47 М П а; 2 - р н-0 ,5 7  М Па; 3 — 0,Ю5 
Рн =0,67 М П а; 4 — р н =0,77 МПа
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метре всасывающего трубопровода. График зависимости произ
водительности от длины всасывающего трубопровода компрес
сора 1ВВ-10/8 представлен на рис. 3.43. Как показано на ри
сунке, производительность компрессора возросла с 0,13 до 
0,145 кг/с, т. е. на 12 %, при изменении длины всасывающего 
трубопровода — от 0 до 2 м (кривая 1). Во всасывающем тру
бопроводе при длине 2 м устанавливаю тся собственные колеба
ния давления воздуха со второй гармоникой, за  счет которых 
обеспечивается повышение давления в конце всасывания.

При дальнейшем изменении длины всасывающего трубопро
вода от 4,5 до 6,3 м производительность Q резко снижается от 
0,143 до 0,107 кг/с, т. е. на 30 % (кривая ) ) .  При этой длине 
всасывающего трубопровода устанавливаю тся колебания д ав л е 
ния воздуха с первой гармоникой, которые уменьшают давление 
в конце всасывания.

С длины всасывающего трубопровода 6,3 м производитель
ность снова возрастает, что объясняется повышением частоты 
колебаний давления воздуха.

Колебания давления в нагнетательном трубопроводе любой 
ступени значительно сильнее влияют на затраченную мощность, 
чем во всасывающем трубопроводе. Волновые потери при резо
нансе могут быть настолько велики, что по сравнению с ними 
все остальные потери от газодинамических сопротивлений 
в коммуникациях и д аж е  в клапанах окаж утся  небольшими. 
Поэтому необходимо стремиться к тому, чтобы в нагнетатель
ных системах резонансные колебания воздуха не возникали.

Из работ Т. Ф. Кондратьевой известны случаи, когда пере
расход мощности из-за колебаний давления в нагнетательном 
трубопроводе компрессора КСЭ-ЗМ составлял 70 % потребляе
мой мощности.

В зависимости от порядка резонирующей гармоники резо
нансные колебания давления сжатого воздуха з нагнетательном
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Рис. 3.44. График зависимости мощ
ности привода компрессора К.СЭ-5М 
от давления нагнетаемого воздуха и 
от длины нагнетательного трубопро
вода

/ 2  3  Ч 5  6  L, м

трубопроводе в различной степени влияют на индикаторную 
мощность предыдущей ступени.

Значение амплитуды колебаний давления сжатого воздуха 
зависит от силы и продолжительности нагнетательного импульса 
в начальный момент, скорости движения поршня в момент на
чала нагнетания, конструкции нагнетательных клапанов, объема 
нагнетательной системы и расположения воздухосборника 
в этой системе.

На рис. 3.44 приведены графики зависимости мощности при
вода компрессора КСЭ-5М от давления нагнетаемого воздуха 
и длины нагнетательного трубопровода. Из графиков следует, 
что увеличение мощности привода компрессора наблюдается до 
длины нагнетательного трубопровода около 4 м, а при дальней
шем увеличении длины трубопровода мощность убывает.

При длине нагнетательного трубопровода / = 4 м и внутрен
нем диаметре d =  0,075 м происходят резонансные колебания 
давления сжатого воздуха в нагнетательном трубопроводе ком
прессора, которые увеличивают мощность привода, удельную 
мощность на выработку 1 кг/с воздуха и вызывают перераспре
деление нагрузок на поршни ступеней компрессора.

Испытания, проведенные на высоте 2300 м над уровнем 
моря, показали, что при давлении сжатого воздуха 0,9 МПа 
привод компрессора КСЭ-5М увеличивает свою мощность с 27,2 
до 31 кВт (на 20% )п ри  изменении длины нагнетательного тру
бопровода от 0 до 4 м, а при увеличении давления до 0,3 МПа 
мощность увеличивается с 18,5 до 26,5 кВт, т. е. на 47 %.

Однако следует учитывать, что исключить полностью коле
бания давления воздуха в нагнетательных системах поршневых 
машин практически не удается. В определенных пределах они 
остаются и увеличивают потери энергии в элементах системы, 
но необходимо стремиться к минимальным колебаниям д авл е 
ния воздуха в момент нагнетания.
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На стационарных рудничных компрессорных станциях при
меняют поршневые воздушные тихоходные и быстроходные 
компрессоры двойного действия с водяным охлаждением и цент
робежные компрессоры.

Д л я  привода компрессоров с производительностью 5— 
20 м 3/мин используют в основном асинхронные двигатели с ко
роткозамкнутым или фазным ротором. При этом необходимо, 
чтобы фактический пусковой момент, развиваемый двигателем, 
был не менее 0,4 МН, а максимальный — не менее 1,5 МН.

Д ля  привода быстроходных поршневых компрессоров с про
тивоположным движением поршней выпускают двигатели типа 
С Д К  для работы в помещениях с нормальной средой и двига
тели типа СДКП  — для работы в помещениях со взрывоопас
ными смесями. Условное обозначение типа расшифровывается 
таким образом: СДКП — синхронный электродвигатель ком
прессорный, продуваемый под избыточным давлением. Д ви га 
тели имеют частоту вращения от 250 до 600 мин-1 при мощно
сти от 320 до 6300 кВт и напряжении 6 кВ, cos<p = 0,9 (опере
жающий). Двигатели предназначены для работы в сетях пере
менного тока частотой 50 Гц.

Электродвигатели имеют два  исполнения по способу защиты 
от окружающей среды и два  — по способу сопряжения с ком
прессором. По способу защиты: открытое с самовентиляцией 
(С Д К );  закрытое, продуваемое под избыточным давлением воз
духа  (взрывозащищенное), с закрытыми продуваемыми кон
тактными кольцами и уплотненной фундаментной ямой, входя
щей в вентиляционную систему электродвигателя (С Д К П ). По 
способу исполнения сопряжения с компрессором: консольное 
(ротор электродвигателя насажен на консольный конец вала 
компрессора); с фланцевым валом и одним выносным стояко
вым подшипником.

Д ля  привода центробежных компрессоров применяют син
хронные электродвигатели типа СТМ, которые изготовляют по 
специальным техническим условиям. Мощность двигателей от 
800 до 12000 кВт, напряжение 6 или 10 кВ, частота вращения 
3000 мин-1, исполнение закрытое с замкнутым циклом вентиля
ции с воздухоохладителями. Наименьшая допустимая темпера
тура входящего воздуха 278 К-

В качестве пускозащитной аппаратуры компрессорных уста 
новок используют контакторы, магнитные пускатели, КРУ на
пряжением выше 1000 В, приборы управления и контроля.

Управление допускается дистанционное, дистанционно-авто
матическое и автоматическое. Отдельные заводы поставляют 
компрессоры непосредственно с аппаратурой автоматизации, 
в комплект которой входят: блок управления, пускоразгрузоч-

3.8.3. Электрооборудование компрессорных установок
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ное устройство, управляемые вентили, реле производительности, 
электроконтактные манометры, аппараты контроля темпера
туры, станции управления вспомогательными механизмами.

3.8.4. Работа рудничных компрессорных установок 
в высокогорных районах

Технические характеристики компрессорных установок об
щего назначения, используемых в горных условиях, соответст
вуют работе в нормальных атмосферных условиях.

Обширные исследования, выполненные по различным райо
нам СССР проф. Н. М. Баранниковым, показывают, что в сред
нем температурный градиент в горных районах равен 0,0056 на 
1 м, т. е. Т—То—0,056 Я ,  где Т, То — температура атмосферного 
воздуха соответственно на высоте Н и на уровне моря рассмат
риваемой местности, К; Н — высота над уровнем моря, м.

При вычислении атмосферного давления воздуха по баро
метрической формуле влиянием относительной влажности воз
духа можно пренебречь, т. е. при расчетах можно принимать 
воздух сухим и давление воздуха определять по формуле:

где р, Ро — давление атмосферного воздуха соответственно на 
высоте Н и на уровне моря для  рассматриваемой местности, 
кПа.

При работе в высокогорных условиях производительность 
компрессоров зависит от плотности воздуха, поступающего 
в цилиндры за единицу времени, которая понижается с подня
тием на высоту. Увеличение плотности всасываемого компрес
сором воздуха достигается резонансным, принудительным и ре- 
зонансно-принудительным наддувами.

На рис. 3.45 приведены • совмещенные графики изменения 
основных параметров работы компрессора 2ВП-10/8 в зависи
мости от длины L всасывающего трубопровода. Из графиков 
видно, что производительность Q компрессора зависит от при
ращения давления воздуха А (кП а) в момент закрывания вса 
сывающих клапанов. Максимальные значения приращения д а в 
ления для  верхней и нижней полостей цилиндра не совпадают, 
что может быть объяснено разницей в объемах верхней и ниж
ней полостей. Наибольшая производительность компрессора 
наблюдается при максимальном значении суммы приращений 
давлений в момент закрывания всасывающих клапанов верхней 
и нижней полостей.

При проведении исследований производительность компрес
сора 2ВП-10/8 увеличилась на 8 ,5%  за счет эффекта резонанс-
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Рис. 3.45. Совмещенные графики изменения основных параметров работы ком
прессора 2ВП-10/8 в зависимости от длины всасывающего трубопровода 
(диаметр трубопровода 150 мм):
/ — производительность компрессора, %; 2 — давление воздуха после первой ступени 
сж ати я, кП а; 3 — мощность на приводе компрессора, кВ т; 4 — приращение давления воз
д ух а  в клапанной коробке компрессора в момент закры вания всасываю щ их клапанов 
верхней полости цилиндра, кП а; 5 — приращение давления воздуха в клапаииой ко
робке компрессора в момент закры вания всасываю щ их клапанов иижней полости 
цилиндра, кПа

ного наддува. При длине всасывающего трубопровода 1,4 м 
такж е  наблюдается увеличение производительности на 4,5 % за 
счет резонанса колебаний второй гармоники, когда каж дом у 
вынуждающему импульсу соответствуют два полных собствен
ных колебания. При возникновении резонанса увеличиваются 
давление после ступени сж атия и мощность на приводе компрес
сора, что может быть косвенным признаком при определении 
условий возникновения резонансного наддува.

Д л я  нормализации работ поршневых компрессоров, работа
ющих в высокогорных условиях, применяется принудительный 
наддув компрессоров с помощью воздуходувок объемного или 
центробежного типа, что при соответствующем подборе послед
них позволяет нормализовать работу компрессора на высоте 
и д аж е  увеличивать их производительность выше паспортной 
(в допустимых пределах).

3.8.5. Испытание поршневых компрессоров

Контрольным испытаниям компрессора необходимо уделять 
большое внимание, особенно, если учитывать, что годовые экс
плуатационные расходы компрессорной станции средних р аз 
меров примерно равны капитальным затратам  на ее оборудо
вание, а стоимость энергии при непрерывной работе состав
ляет около 75 % всех эксплуатационных расходов.
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Методы испытаниий компрессоров в СССР регламентиро
ваны разработанным ЛенНИИхиммашем отраслевым стандар
том ОСТ 26-12-1060—74. Стандарт распространяется на ком
прессоры с номинальной поршневой силой 100—400 кН и уста 
навливает методы определения основных показателей компрес
сорных установок. Методы испытания воздушных компрессоров 
общего назначения регламентированы ГОСТ 20073—81. При ис
пытании определяются следующие характеристики работы 
компрессора: термодинамические — давление и температура 
газа  по ступеням, массовый расход воздуха на выходе из ком
прессора, а такж е  в местах подвода или отбора воздуха между 
ступенями, количество выпадающего конденсата, утечки воз
д уха  через уплотнения штоков и др.; энергетические — мощ
ность основного и вспомогательного двигателей, внутренняя (ин
дикаторная) мощность компрессора, к. п. д. компрессора и 
установки; межступенчатых охладителей, системы смазки, си
стемы автоматизации и виброакустические. Кроме этого, про
веряют надежность работы компрессора в течение длительного 
времени с определением износов и деформаций элементов ком
прессорной установки. По мере надобности в нем исследуют 
газодинамические и тепловые процессы.

Д ля  определения производительности компрессора замеряют 
расход воздуха на линии нагнетания при помощи стандартных 
мерных диафрагм и дифференциального манометра (Д М ). Д л я  
устранения искажения замеряемых величин из-за пульсации 
потока воздуха перед измерительным устройством м еж ду ком
прессором и этим устройством должны быть предусмотрены 
дроссельные вентили или буферные емкости.

При испытании воздушных компрессоров сброс воздуха по
сле измерительного участка, если это допускается, может про
изводиться в атмосферу. Производительность компрессоров до
5 м3/мин можно измерять наполнением воздуха в ресивер.

Д ля  поддержания постоянного давления нагнетания м еж ду 
компрессором и ресивером устанавливают вентиль. Давление и 
температуру воздуха в ресивере измеряют в начале и конце 
опыта, затем по разности количества воздуха до и после опыта 
и по времени наполнения определяют производительность ком
прессора в единицу времени.

Надежность измерений зависит от точности измерений: по
стоянного давления нагнетания, объема ресивера и соедини
тельных трубопроводов, давления и средней температуры воз
духа  в ресивере и начале и конце испытаний.

Давление до 0,25 МПа измеряют в основном дифференци
альным жидкостным манометром, так  к ак  такие измерения 
очень точные. Д л я  измерения более высоких давлений приме
няют манометры, которые перед и после измерения проверяют. 
Манометр должен быть установлен в тех местах, где сечение
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потока и его направление не изменяются. Подводящие трубки 
или шланги дифференциальных манометров размещают так, 
чтобы в них не могла попасть выделяющаяся влага  и образо
вать столб жидкости, который может исказить показания мано
метра. Д ля  определения абсолютного давления следует изме
рять барометрическое давление и температуру окружающей 
среды.

Температуру измеряют ртутным термометром, термопарой 
или термометром сопротивления. Если давление не высокое, то 
термометр опускают непосредственно в поток воздуха, выводы 
уплотняют сальниковым уплотнением, расположенным на стенке 
трубы, и штуцером.

Если необходимо термометр вставить в гильзу, то следует 
обеспечить надежную теплоотдачу от воздуха к термометру. 
Небольшое количество масла, ртути или металлического по
рошка улучшает теплопередачу, но это количество не должно 
переходить выше ампулы термометра, контакта термопары или 
катушки термометра сопротивления.

Д ля  определения мощности крупных компрессоров с элект
рическим приводом измеряют электрическую мощность, потреб
ляемую двигателем, и полученный результат умножают на 
к. п. д. двигателя. К. п. д. электродвигателя должен опреде
ляться в зависимости от мощности по данным стандартов на 
электрические машины или приниматься по паспорту электро- 
дйигателя.

При проведении испытаний прежде всего должны быть ис
пытаны системы сигнализации и защиты путем доведения
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Рис. 3.46. Схема установки приборов при испытании поршневого компрес
сора:
ц. в. д . и ц. н. д . — цилиндры давления соответственно высокого н низкого; Т — термо- 
метр; М — манометр; Я  — индикатор; Я  — пиметр; ДМ — дифмаиометр; Б — барометр; 
Пх — психометр
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параметров компрессора до значений, соответствующих назван
ной системы, или имитацией сигнализирующих приборов.

Д л я  определения перечисленных показателей работы порш
невого компрессора при испытании его производится измере
ние ряда величин с помощью приборов (рис. 3.46).

Отклонения при испытаниях для определения измеренных 
показателей от расчетных не должны выходить за пределы: 
± 2 % — отношение давлений в каждой ступени, ± 6 % — газо
в ая  постоянная, ± 3%  — показатель адиабаты, ± 3  % — частота 
вращения вала , ± 3  % — относительное вредное пространство 
первой ступени, ± 1 0 % '— начальная температура охлаж даю 
щей воды, ± 5  % — объемный расход охлаждающей воды.

3.9. ПРОЕКТИРОВАНИЕ И ПОВЫШЕНИЕ 
ЭФФЕКТИВНОСТИ РАБОТЫ РУДНИЧНЫХ 
ПНЕВМАТИЧЕСКИХ УСТАНОВОК

3.9.1. Определение расхода воздуха в пунктах 
потребления

Расчет расхода сжатого воздуха в различных пунктах по
требления необходим для определения диаметров труб участ
ков пневматической сети и производительности компрессорной 
станции рудника.

Расход сжатого воздуха для  пункта потребления с наи
большим расходом воздуха может быть определен по уравне
нию В. А. Мурзина:

1= 2

V7n : kyr ^  qiniknkQk3kA, (3.129)
i=i

где &уТ— 1,15-Ь 1,2 — коэффициент, учитывающий утечки с ж а 
того воздуха в распределительной сети; z — число групп одно
типных потребителей; qt — номинальный расход воздуха одним 
потребителем данной группы при непрерывной его работе, 
м3/мин; щ — число потребителей данного типа, подключенных 
к распределительной сети рассматриваемого пункта потребле
ния; kn— 1,1ч-1,15—коэффициент, учитывающий увеличение рас
хода сжатого воздуха в результате износа двигателя ; k0 — 
коэффициент одновременности работы потребителей данной 
группы (для перфораторов до п =  10 Л0= 1,0-4-0,85; при п = 
= 114-30 k0 =  0,854-0,75; при п = 314-60 /г0 = 0,754-0,65; при 
я  = 60 &о = 0,65); k3 — коэффициент загрузки, учитывающий из
менение расхода воздуха потребителей вследствие изменения 
нагрузки и регулирования; &д — коэффициент, учитывающий 
изменение расхода воздуха за  счет отклонения расчетного д а в 
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ления в пункте потребления от номинального давления потре
бителя.

Методика определения рациональных режимов работы ком
прессорной станции ВНИИГМ им. М. М. Федорова предлагает 
определить расход сжатого воздуха в пунктах потребления по 
формуле:

Vo =  «сф(Х £ Z  qiniknkQk3kAkCMkB +

+  2 , 7 л у  Z (qtkuhk,)2 щ к Ж ( l - f e B) ] ,  (3.130)

где kG — коэффициент сезонности; <p — коэффициент, учитываю
щий возможное повышение давления в некоторых пунктах по
требления сжатого воздуха; jj,= 1,02 — коэффициент, учитываю
щий расход сжатого воздуха по сравнению с расчетным; ксы — 
коэффициент сменности, учитывающий уменьшение числа по
требителей г-го типа; kB — коэффициент включения, учитываю
щий использование потребителя во времени.

С. С. Смородин предлагает определять расход воздуха 
в концевом элементе в зависимости от давления по формуле:

Vo =  2,2&lkyrn3p„p, (3.131)

где kyT— коэффициент утечки, определяемый к ак

р«.з
&ут =  1 +  b n  0 g , 3  >

где &п = 0,1-=-0,2 — нормативные утечки воздуха; р„р — давление 
сжатого воздуха на входе в приемник, М Па; пэ — число одно
временно работающих эквивалентных потребителей,

i— tn

пэ=  Z «га гфг.
1= 1

где я,- — число одинаковых потребителей в группе; а ;  — коэф
фициент эквивалентности группы одинаковых потребителей; 
<р; — коэффициент одновременности.

3.9.2. Расчет простого участка пневмосети

Простым участком пневмосети называется участок, не име
ющий ответвлений, и с одинаковым расходом воздуха в любом 
сечении (утечки равны нулю).

Расчетные данные — это давление и расход сжатого воз
духа  в пункте потребления, снабжающемся от рассматривае
мого участка трубопровода.
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Расчет участка сети заключается в определении необходи
мого диаметра трубы.

Оптимальный диаметр трубопровода может быть выбран 
путем анализа приведенных годовых затрат на эксплуатацию 
участка трубопровода. В конкретных горно-геологических у с 
ловиях приведенные годовые затраты  зависят от стоимости 
электроэнергии, срока службы труб и т. п.

При технико-экономических расчетах пневматических сетей 
находится оптимальная скорость движения сжатого воздуха, 
по которой рассчитывают диаметр трубопровода:

£> =  л /  4Vp° , (3.132)V бОяОнРср
где V — расход сжатого воздуха на участке, приведенный к у с 
ловиям окружающей среды, м3/мин; р0 — плотность атмосфер
ного воздуха, кг/м3; vH — оптимальная скорость движения воз
духа, м/с; рСр — средняя плотность сжатого воздуха на участке, 
кг/м3.

Д л я  пневматических установок приисков оптимальная ско
рость воздуха в трубопроводе находится в пределах 6— 10 м/с, 
тогда, принимая плотность атмосферного воздуха 1,16 кг/м3, 
получаем уравнение для определения диаметра (мм) трубы:

D =  (0,05 4- 0,065) а / ——  =  (0,85 -f- 1,10) (3.133)
V Рср V Рср

где Тср— средняя абсолютная температура сжатого воздуха 
на участке, К; Рср — среднее абсолютное давление сжатого воз
духа на участке, МПа.

Д л я  участков пневмосети, удаленных от компрессорной 
станции, среднюю температуру можно принимать равной тем
пературе окружающей среды. Д ля  участков, находящихся 
у компрессорной станции, средняя температура может быть 
принята равной средней арифметической температур воздуха 
в начальном сечении сети и окружающей среды.

Среднее давление на участке можно принимать равным д а в 
лению пункта потребления или в начале участка.

Расход сжатого воздуха на участке с достаточной степенью 
точности

V =  Vk +  - ^ -  =  Vh— (3. 134)

где ДУ — утечка на участке, определяемая по уравнению 
(3.101), м 3/мин; Vn — расход воздуха в начальном сеченииуча- 
стка, м 3/мин.
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По выражению (3.133) определяются пределы, в которых 
должен находиться оптимальный диаметр трубопровода, а з а 
тем по ГОСТам подбирается стандартный диаметр труб.

Если при расчете диаметра трубопровода по оптимальной 
скорости движения сжатого воздуха получаются завышенные 
потери давления, то участок трубопровода следует рассчиты
вать по допустимой потере давления.

Из выражения (3.114) можно определить диаметр (м) тру
бопровода по известной потере давления.

или, подставляя значения постоянных величин и принимая р0 = 
= 1,16 кг/м3, а т а к ж е  учитывая (3.114), получаем

где V — объемный расход воздуха на участке, определяемый по 
(3.134), м3/мин; Lp — расчетная длина трубопровода, м; Ар — 
потеря давления на участке, Па;

рСр — средняя плотность на участке, кг/м3.
По рассчитанной величине принимается стандартный ди а

метр трубопровода. С. С. Смородин предлагает определять ди а
метр (см) трубопровода по формуле:

где /р — расчетная длина трубопровода, м; р0 — давление воз
духа  окружающей среды, М Па; Ар — потери давления на 
участке, МПа. Остальные значения параметров приведены 
в формуле (3.131).

3.9.3. Проектирование сложной пневматической сети

Схема сложных рудничных воздухопроводов слагается из 
большого числа разнообразных элементов. Акад. М. М. Федо
ров предложил метод расчета разветвленных воздухопроводов 
с учетом изменения состояния воздуха при движении его по 
воздухопроводу. Закон изменения состояния движущегося

(3.135)

(3.137)
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сжатого воздуха по рудничным воздухопроводам принят поли- 
тропным с показателем процесса я =  1,3.

Воздухопроводы по методу М. И. Федорова рассчитываются 
в направлении от компрессорной станции к потребителям. По
тери давления воздуха принимают в процентах на единицу 
длины воздухопровода от давления в начале расчетного 
участка.

При расчете воздухопроводов по методу М. М. Федорова 
задаю тся расходом воздуха по всем концевым элементам вне 
связи с действительным давлением воздуха у  потребителей. 
Отсутствие зависимости расхода от давления и потери д авл е 
ния от расхода приводят к  неопределенностям в результатах.

В методике расчета трубопровода, предложенной акад. 
А. П. Германом, расчет ведется в направлении от потребите
лей к компрессорной станции при условии одинакового д авле 
ния у  всех потребителей.

Основные методы расчета шахтных пневматических сетей 
базировались на аналитическом или графическом методе рас
чета. В используемых методах расчета сети не учитываются 
распределенный характер утечек в трубопроводе, нестабиль
ность потребления воздуха производственными участками. От
сутствовали методы расчета пневмосетей, содержащих кольце
вые соединения или питающихся от нескольких компрессорных 
станций.

Ю. А. Цейтлин предложил метод расчета сложных трубо
проводных систем различного назначения с использованием 
ЭВМ.

Производительность компрессорной станции VK. 0, приведен
ная к  нормальным условиям и обеспечивающая с 97 %-ной ве
роятностью значение давления в пунктах потребления не ниже 
расчетного, определяется по формуле (метод расчета Д Г И ):

где v — предельно допустимые утечки сжатого воздуха на одно 
присоединение к  магистральному воздухопроводу, м3/(мин*шт); 
m = S « i  — 0,65/Znep — число присоединений к магистральному 
воздухопроводу, равное, к а к  правило, числу присоединений 
к пневмосети потребителей (п{) з а  вычетом 6 5  % перфораторов 
«п е р , которые непосредственно к магистральному воздухопро-
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Рис. 3.47. Схема сложной пневмати
ческой сети

С а  ПТ-36 
Т 2ш т.

Компрессор

В\ Д  JW-Z2

ЛПН-1С

воду не присоединены; bs — предельно допустимые утечки с ж а 
того воздуха s-ro участка воздухопровода, м3/ (м и н -км ) ;  Ls — 
длина воздухопровода s-ro участка , определяется проектом или 
схемой сети, км.

Отклонение фактического давления сжатого воздуха на 
участках  трубопроводов и в местах присоединений потребите
лей должно учитываться коэффициентом кд$ = рф8/рр$ и &дто= 
=  Р фто/ Р рш , где рф« и рфщ — соответственно фактическое избыточ
ное давление сжатого воздуха на s -м участке сети и в местах 
присоединения; pps и ppm — расчетные давления на этих участ
ках.

Пневматическую сеть (по методу проф. В. А. Мурзина) 
рассчитывают в таком порядке; вычерчивают схему сети с у к а 
занием числа и типа потребителей сжатого воздуха во всех 
пунктах и длины отдельных участков; принимают давление 
в пунктах потребления: отделяют период наибольшей нагрузки 
пневмосети и расход воздуха на всех ее участках ; по оптималь
ной скорости устанавливают расчетные диаметры участков и 
принимают трубы по ГОСТу; определяют потери давления на 
этих участках  и давление воздуха в узловых точках и у  ком
прессорной станции; определяют потери давления в ответвле
ниях; по формуле (3.114) рассчитывают диаметры простых от
ветвлений; для сложных ответвлений рассчитывают удельные 
потери давления, определяемые к ак  отношение потери д авле 
ния в ответвлении к длине трубопровода, соединяющего его 
узловую точку с наиболее удаленным пунктом потребления этой 
части пневмосети. По удельным потерям давления устанавли
вают потери давления на отдельных участках  ответвлений, сое
диняющих узловую точку с наиболее удаленным пунктом по
требления рассматриваемой части сети, и рассчитывают ди а 
метры их участков; потери давления и диаметры остальных 
участков ответвлений определяют по давлению в начальном и 
конечном сечениях их или по удельным потерям давления.

Д ля  иллюстрации проведем расчет сложной пневматической 
сети (рис. 3.47).

Пример.
Исходные данные: длина трубопроводов ЛВ=1200 м, ВС= 550 м, В Д =  

= 300 м, Д Р = 4 00 м, Д Е = 200 м: характеристики потребителей — ППН-1С; 
рп = 0,6 М Па; V— 11 м3/мин; ПТ-36; рп=0,6 МПа; V = 4,5  м3/мии; ПР-22; 
Рп = 0,6 МПа; К~2,5 м3/мин.
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1. Исходя из характеристики применяемого оборудования, расчетное аб
солютное давление воздуха во всех пунктах потребления принимается 
рп = 0,6 МПа.

2. Определяем по формуле (3.129) объемный расход воздуха на уча
стке Д /7, соединяющий наиболее удаленный пункт потребления F с комп
рессорной станцией А,

V DF =  У  F Н----------=  & y< 7l«l& ni&3i&A1 -т--------------- ----- ......DF =

=  1,2-2,5-2-1,15-0,9 .1,0-1,01 +  - ^ - ^  =  6,93 м3/мин.

Аналогичным способом рассчитываем расход воздуха на участках ДВ 
и ВА.

3. По формуле (3.133) определяем диаметр трубопровода на участке 
Д/7; средняя температура сжатого воздуха принимается 293 К н среднее 
давление — равным давлению в пункте потребления F:

Dd f =  (0,85 ч - 1,1) д / - ^ дрГср =  (0,85 1,1)
V Рср V 0,6

•293
Рср V 0,6

=  (49,4 -г- 63,9) "мм.

По ГОСТу принимаем стандартные трубы с наружным диаметром 73 мм 
(внутренний диаметр 64 мм), после этого рассчитываем фактические потери 
давления на участке.

4. Д ля этого предварительно определяем расход воздуха (кг/мин), коэф
фициент сопротивления, эквивалентные длины местных сопротивлений и 
расчетную длину участка,

G d f  =  W o  =  V d f  =  5 9 3  101500 =  8,35;
RT0 287-293

XDF =  =  ° ’ °201з =  0,0479;
D ' 0,064°'

L pD f=  1 ,1L= 1,1-400 =  440 м.

5. Абсолютное давление в точке Д , исходя из уравнения (3.112)

V'Г .. ,\. !  D9 I Xd f G2dfRT^  Г -  P d ~ ^ / P f +  225л?Dp F DF~

=  /\/0,36- lO12^- 0 ,°479'8,352' 287' 293 440 =V 2 2 5 -3 ,142-0 ,0646

=  0 ,642-10е Па =  0,642 МПа.

6. Таким образом, потеря давления на участке Д/7

AP d f  =  Pd — PF =  0,642 — 0,6 =  0,042 МПа.
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7. По известным давлениям воздуха в точке Д  и пункте потребления 
Е определяем потери давления на участке ДЕ ,

&Pde =  ^Pdf =  Pd— Рп — 0,642— 0,6 =  0,042 МПа;

D De =  \ f  1,39 10~3 Vd e Ld e T cp =
PcpbpDE

5,3 f
=  j /  1,39.

, n „ 142-220-293 CQ C1 10- 3 ----------------------------  = 6 8 ,6 1  мм.
10,621 0 ,0 4 2 -1012

8. Расход воздуха через участок ВД

Vbd  =  V d +  AVbD~ =  20,92 +  3 1,1 ° ’ 33-  =  21,46 м3/мин.
2 2

Затем по описанной выше методике определяют диаметр участка ВД, 
массовый расход по нему и соответственно давление воздуха в узле В. 
Участок ВС рассчитывают аналогично участку ДЕ. При расчете участка 
АВ, примыкающего к компрессорной станции, средняя температура принята 
308 К.

9. Расход воздуха на участке АВ\
Ч. 1 1.1 49

V a b =  32,7-1-------- ’—̂ - L—  =  34,88 м3/мин;

„ т. 101500 . .  ,
Ga b  ~  Va b --------------=  42,10 кг/мин.

287-308

10. Диаметр трубопровода на участке АВ:

£ > л а= (0 ,8 5 -н 1,1) Л  88 '-308 =  105,3 -5- 136,3 мм. 
V  0 ,7

11. По ГОСТу принимаем внутренний диаметр трубопровода £>=150 мм, 
тогда X=0,021 /0,15°.3= 0,037.

12. Давление воздуха в точке А:

I 2 , ^ A B G A B R T  ср ,
Рл -  л 1  Р а +  ■ L» ‘ ~4

V=  /\ / °>6692- Ю12+  0 ’ 037-:42 ’ 12 287 308 1320 =  0,702 МПа.
2 2 5 -3 ,14й■0,0155

*
13. Потеря давления на участке А В

Дрлв  =  Ра  — Р в  =  0,702 — 0,669 =  0,033 МПа.

Данные расчетов сведены в табл. 3.1.
14. Удельная индикаторная работа (кДж/м3) при адиабатном сжатии 

воздуха
к  ГУ Рг \ k~ 1/k , 1  __ 1-4 .  Г/702 ,0\М -1/1 ,4
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участков:

1) массовый расход воздуха через участок

■Vp0 = V Ро
RT0

2) коэффициент сопротивления участка 
0 ,0 1 6 '
Д°,Э

3) расчетная длина участка 

L =  1( 1 L

Давление в конце участков с реальными 
потребителями (активны х участков)

X G B RTr .

2 2 5  тГ  Д ь 

Потери давлении на участке

Д р = Р н ~ Р к

т

Характеристики участков, не имеющих 
реальных потребителей:
1) расход воздуха

п
V  =  2  V;

/=1

2) ориентировочный диаметр участка

Д = < / з 9 . 10"
> Л р

Подбор ближайших по ГОСТу диаметров 
к  расчетным

Расчет (по формулам для активных 
участков) G B, \ L p t p K, A p

Суммарные потери давления 

А р/
Выбор компрессора и его характеристик

Удельная индикаторная работа при 
адиабатическом сжатии воздуха 

к - 1

г / Р 2  \  к  - р  1 [ ( — ) 
p i  . ■ - 1 ]

Индикаторная мощность компрессора

"/=Уф V?/a«

Мощность на валу компрессора

NB =  Л//Г/М

Мощность, потребляемая двигателем из сети.

т
Удельный расход электроэнергии 

<о =  Л/с/(6 0  1/ср>

Т
Годовой расход электроэнергии

(1 -  К Л  Л/* ь г И/г.= [— 3— S--------  + ------------ 3-  * **
f /д П„ г/с V„ Пь

L
Вывод на печать результатов расчета 

по требованиям пользователя
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3.9.4. Эксергетический метод анализа компрессорных 
установок

Энергия сжатого воздуха или работоспособность — это м а к 
симальная располагаемая работа, которую можно получить от 
системы в результате обратимого перехода ее от данного со
стояния к равновесному с окружающей средой при теплооб
мене системы только с окружающей средой. Максимальную 
работу системы при переходе ее от неравновесного состояния 
к равновесному, к ак  известно из термодинамики, можно полу
чить только путем обратимых адиабатных и изотермических 
процессов.

Р. Клаузиус сделал вывод о том, что для каждого кругового 
процесса применимы следующие два  уравнения:

F  =  Q и — N, (3.138)

где N — некомпенсированное приращение, возникающее в тече
ние кругового процесса; W — работа цикла Q = Qi + Q2 — сумма 
подведенного и отведенного тепла в цикле.

Примем, что имеется Qb которое сообщается рабочему телу 
при переменной температуре; известен теплообменник с посто
янной температурой Т0, которому рабочее тело отдает пока 
еще неизвестное количество тепла Qo-

С учетом этого разбиваем круговой интеграл уравнения
(3.138)

о

откуда
Q.

Qo= — т 0 j*- у - — t 0n .
о

Подставляя Q0 в уравнение (3.138), получаем

о.
Qi —T„J ---------T0N. (3.139)

о
P. Клаузиус отмечает, что уравнение (3.139) ведет к иско

мой величине работы путем, противоположным обычному — 
если обычно определяют отдельно работу каждого из процес
сов цикла, а затем результаты  суммируют, то сейчас исходят 
из максимума работы и вычитают из нее потери, возникающие 
ттз-за необратимости процессов.
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Рис, 3.49. Схема баланса энергетиче
ской установки

4I?
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энергия
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Зксергия тепла
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Любую энергетическую установку можно представить в виде 
некоего термодинамического ящика, ограниченного контрольной 
поверхностью (рис. 3.49). В самом, общем виде через контроль
ную поверхность подводится и отводится пригодная для  техни
ческого использования энергия в четырех различных формах — 
механической (или электрической) энергии, эксергии тепла, эк- 
сергии потока и химической эксергии (эксергия топлива). Че
рез эту ж е поверхность отводятся эксергические потери.

В соответствии с изложенной картиной потоков пригодной 
энергии системы эксергический метод используют при анализе 
понятия эксергического к. п. д., который определяется к ак  от
ношение отдаваемой пригодной для  технического использова
ния энергии к подводимой, пригодной для  технического исполь-

отведенная зксергиязования энергии, т. е. r w = --------------------- ------ ■
подведенная эксергия

Эксергический к. п. д. может применяться к ак  для  х аракте
ристики совершенства всей установки в целом, так  и отдель
ных ее узлов.

Полезным эффектом действия компрессора является при
рост энергии сжимаемого воздуха. Во время сж атия чаще всего 
выделяется тепло, которое в ряде случаев может быть полезно 
использовано. Тогда повышение энергии в компрессоре можно 
определить по эффективной работе и приросту эксергии тепло
вого источника, который поглощает тепло, выделяющееся при 
сжатии. Отсюда эксергический к. п. д. компрессора

P - » i ) - Го ( » - » ' )
'Пех = (3.140)

где i—i ' — приращение энтальпии; s—s ' — приращение энтро
пии при сжатии воздуха; /к — эффективная работа, затрачен
ная на единицу массы сжатого воздуха; dQ' — элементарное ко
личество тепла, отведенное от сжимаемого воздуха; Т' — мгно
венная температура источника.

Если сжатие воздуха протекает без охлаждения рубашки 
цилиндра компрессора или тепло, отданное сжимаемым возду
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хом, отводится в окружающую среду, то второй член знаме
нателя в выражении (3.140) становится равным нулю.

Мощность компрессора можно считать состоящей из изо- 
термной мощности Ышз, потерь мощности из-за отклонения от 
изотерм процессов сж атия и расширения— ( ~ 1 0  % от NK), г а 
зодинамических потерь в клапанах , аппаратуре, арматуре и 
газовом т р а к т е — (5—8 %  от jVK), потерь на недоохлаждение 
в промежуточных охлади телях— (2—3 % от NK), потерь из-за 
неплотностей и подогрева— (7—9 %  от NK), и потерь на тре
н ие— (5— 12%  от Nк). Энергия, подведенная к воздуху, отво
дится в виде тепла в промежуточных охладителях, в цилиндрах 
и крышках, через стенки трубопроводов, с маслом механизма 
движения и с уходящим воздухом.

т
3.9.5. Повышение эффективности работы рудничных 
пневматических установок

Проведение мероприятий по повышению экономичности ра 
боты отдельных узлов пневматических установок (карьеров и 
приисков) дает  возможность существенно повысить общий 
к. п. д. и эффективность работы этих установок.

Коэффициент полезного действия пневматической установки 
т]п. у определяется из выражения т]„. у —Цк. сЛв. din, где т]к. с — 
к. п. д. компрессорной станции; т]в. с — к. п. д. воздухопроводной 
сети; т|п —■ к. п. д. приемников пневматической энергии.

Обследование ряда пневматических установок показало, что 
их к. п. д. колеблется в пределах 7,4—8,7 %, а в среднем со
ставляет 8 ,05% . Применительно к этим ж е  установкам увели
чение т]п. у на 1 % приводит к уменьшению расхода электроэнер
гии на 11,5 %, при увеличении к. п. д. на 3 % — к уменьшению 
на 28 ,4% . Средние значения к. п. д. пневматической установки 
составляют: т]к. с = 0,65 — компрессорной станции; т]В. с = 0,54 — 
воздухопроводной сети; т)п = 0,23 — потребителей.

Повышение к. п. д. компрессорной станции достигается, 
главным образом, за  счет повышения к. п. д. компрессора. По
вышению к. п. д. компрессора способствует усиление интенсив
ности охлаждения и уменьшение в компрессоре внутренних 
утечек, гидравлических и механических потерь, особенно в на
гнетательных и всасывающих клапанах.

Исследованиями на горных предприятиях установлено, что 
работа, затрачиваемая на преодоление сопротивлений при вса 
сывании в цшщндры и выталкивании из них воздуха, в порш
невых компрессорах с кольцевыми клапанами составляет около 
26 % общей работы, затрачиваемой в компрессоре. Увеличение 
к. п. д. компрессорной станции на 10 % при неизменных значе
ниях к. п. д. двух других компонентов установки приводит 
к увеличению к. п. д. пневматической установки на 1,1 %.
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Повышение к. п. д. воздухопроводной сети достигается бла
годаря уменьшению утечек через различные неплотности в воз
духопроводе, а так ж е  снижению сопротивления движению воз
духа  в трубопроводах за счет правильного выбора диаметра 
труб. Увеличение к. п. д. воздухопроводной сети на 10 % при 
неизменных значениях к. п. д. других компонентов установки 
приводит к увеличению к. п. д. пневматической установки на
1,4%.

Н аряду с потерями через неплотности воздухопроводов не 
меньшее влияние на снижение экономичности работы компрес
сорных станций оказывает нерациональное использование энер
гии сжатого воздуха, что приводит к неоправданному росту ко
личества электроэнергии на его производство, к падению д а в 
ления в воздухопроводных сетях, снижению производительности 
приемников пневматической энергии. На многих горных пред
приятиях практикуется проветривание горных выработок с ж а 
тым воздухом. При этом принимается во внимание простота и 
удобство такого способа, но не учитывается большой расход 
электроэнергии — так, на подачу 1000 м3 воздуха вентилято
ром при давлении 0,005 М П а затрачивается 8 к В т -ч  электро
энергии, а на сжатие 1000 м3 свободного воздуха до давления 
0,5—0,6 М П а расходуется 100— 125 к В т -ч  электроэнергии.

Приемники пневматической энергии (перфораторы, поршне
вые двигатели) имеют низкий к. п. д., составляющий 0,2—0,25. 
Повышение к. п. д. приемников пневматической энергии дол
жно быть достигнуто за  счет правильной их эксплуатации. Уве
личение к. п. д. приемников на 10 % при неизменных значениях 
к. п. д. других компонентов установки приводит к увеличению 
к. п. д. пневматической установки на 3,3 %. При увеличении 
к. п. д. каждого  из компонентов установки на 10 % к. п. д. 
пневматической установки увеличивается на 15 %, т. е. в 2 
раза.

Непроизводительные потери сжатого воздуха в приемниках 
пневмоэнергии часто превышают 30 % общего расхода. Эти по
тери вызываются: увеличенными зазорами м еж ду золотником 
и втулкой, м еж ду  цилиндром и поршневыми кольцами из-за 
быстрой их изнашиваемости; неплотностями в сальниках и сое
динениях.

Вопросы для самопроверки

1. Объясните основные положения первого закона термодинамики.
2. Почему в изотермическом процессе сжатия отсутствует приращение 

внутренней энергии?
3. Напишите формулу по определению удельной работы при адиабат

ном процессе.
4. Объясните полнтропный процесс сжатия воздуха.
5. Из каких циклов состоит теоретический рабочий процесс одноступен

чатого поршневого компрессора?
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6. Чем отличается действительный цикл от теоретического в поршневом 
компрессоре?

7. Что учитывает объемный к. п. д, компрессора и как  выражается 
аналитическая форма его записи?

8. Что учитывает коэффициент подачи компрессора?
9. Почему нельзя сжать воздух в одной ступени до требуемого д ав 

ления?
10. Напишите формулу для определения удельной работы для двухсту

пенчатого сжатия.
11. Объясните основные параметры работы поршневого компрессора.
12. Объясните сущность регулирования производительности компрессора.
13. Какими способами возможно осуществить регулирование комп

рессора?
14. Объясните сущность регулирования компрессора изменением вели

чины вредного пространства.
15. Как видоизменяется индикаторная диаграмма сжатия при дроссели

ровании на линии всасывания?
16. По каким признакам классифицируются поршневые компрессоры?
17. Объясните основные преимущества и недостатки ротационных комп

рессоров.
18. Назовите основные способы регулирования ротационных компрес

соров.
19. Объясните отличие протекания процесса сж атия в центробежном 

компрессоре от поршневого.
20. Назовите основные параметры работы центробежного компрессора.
21. Объясните сущность регулирования центробежного компрессора ме

тодом дросселирования.
22. Объясните сущность регулирования центробежного компрессора изме

нением частоты вращения вала.
23. Какие причины влияют на потери энергии при транспортировании 

воздуха?
24. Как влияет падение давления в сети на потери энергии?
25. Напишите формулы по определению конечного давления и потерь 

давления.
26. Назовите основные типы потребителей пневматической энергии и об

ласть их применения.
27. Назовите основные положения по проектированию пневматических 

сетей.
28. Как определяется расход воздуха в концевом потребителе?
29. Как определяются потери расхода воздуха по длине трубопровода?
30. Назовите основные методы повышения эффективности работы руд

ничных пневматических сетей.



4. РУДНИЧНЫЕ ВЕНТИЛЯТОРНЫЕ 
УСТАНОВКИ

4.1. РУДНИЧНЫЕ ЦЕНТРОБЕЖНЫЕ И ОСЕВЫЕ 
ВЕНТИЛЯТОРЫ

4.1.1. Общие сведения

Вентиляторы представляют собой большую группу компрес
сорных машин, используемых на промышленных предприятиях 
для  перемещения больших количеств различных газов под от
носительно небольшим напором, максимальное значение кото
рого не превышает 15000 Па.

Вентиляторы по развиваемому давлению подразделяют на 
вентиляторы низкого (до 1000 П а ) ,  среднего (1000—3000 П а) и 
высокого (3000— 15000 Па) давления. По условиям всасывания 
различают вентиляторы одно- и двустороннего всасывания, а по 
условиям нагнетания воздуха в напорный патрубок — диффу- 
зорные и бесдиффузорные.

В некоторых вентиляторах, особенно развивающих большие 
подачи перед входом в рабочее колесо, предусматривается у с 
тановка направляющего аппарата с поворотными лопатками, 
предназначенными для  регулирования напора и подачи венти
ляторов. Вентиляторы могут быть соединены с приводом при 
помощи жесткой муфты, гидромуфты и ременной (плоско- или 
клиноременная) передачи. Привод через гидромуфту обеспечи
вает плавность пуска, а так ж е  бесступенчатость регулирования 
изменением частоты вращения, подачи и напора.

В промышленности вентиляторы имеют самое разнообраз
ное применение: санитарно-техническое — для проветривания 
шахт и рудников; для вентиляции промышленных зданий в си
стемах принудительной вентиляции (как  приточной, так  и вы
тяжной); для  обогрева зданий в системах воздушного отопле
ния в сочетании с нагревателями воздуха (калориферами); для  
кондиционирования воздуха; технологическое — для  перемеще
ния воздуха в больших количествах на технологические нужды 
в системах очистки воздуха, подачи воздуха реакторам, созда
ния разрежений в аппаратах, отсоса дымовых газов, подачи 
воздуха на охлаждение электроприводов, создания избыточного 
давления м еж ду ротором и статором электродвигателей во 
взрывоопасных цехах.

В соответствии с условиями применения вентиляторы выпус
кают как  в обычном, так  и во взрывобезопасном исполнении.
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Во взрывобезопасных конструкциях применяют материалы, при 
соударении которых не образуются искры, а т ак ж е  исключа
ются пирофорные соединения при перемещении газов с приме
сями H2S. В вентиляторах часто используют сплавы алюминия.

В ЦАГИ разработан новый типаж вентиляторов (ГОСТ 
11004—84), которым предусматривается дальнейшее совершен
ствование аэродинамических схем, повышение экономичности, 
улучшение способов регулирования, унификация узлов деталей, 
установление оптимальных областей промышленного использо
вания и рациональных сроков службы вентиляторов, усовер
шенствование методов расчета их основных узлов [25].

Новые установки обеспечивают экономичное проветривание 
шахт с подачей (производительностью) от 5 до 700 м3/с и ста
тическим давлением от 500 до 9000 Па. Они имеют устройства 
для экономичного регулирования подачи: осевой направляющий 
аппарат (ОНА) или регулируемый электропривод. Односторон
ние вентиляторы регулируются поворотом лопаток ОНА, снаб
женного механизмом одновременного поворота с ручным (не
большие вентиляторы) или механическим приводом, допускаю
щим дистанционное и автоматическое регулирование на ходу. 
Двусторонние вентиляторы ВЦД-32М и ВЦД-47У могут регу
лироваться поворотом лопаток ОНА и при помощи регулируе
мого электропривода. При глубине регулирования примерно до 
0,5 более экономично регулирование ОНА, при большой глу
бине регулирования более экономичным становится регулируе
мый электропривод. Вентиляторы ВЦД-47У имеют ОНА и 
т ак ж е  снабжены регулируемым электроприводом.

За последние 15 лет число ежегодно изготовляемых центро
бежных вентиляторов уменьшилось, однако суммарные номи
нальные подача и мощность увеличились почти в 2,3 раза , что 
объясняется уменьшением числа изготовляемых мелких венти
ляторов и значительным увеличением числа мощных. М акси
мальная подача вентиляторов возросла с 300 до 700 м3/с, 
а максимальная мощность-— с 2000 до 5000 кВт. Еще больше 
возросли средние значения подачи и мощности изготовляемых 
центробежных вентиляторов — соответственно с 18,5 до 104м3/с 
и с 109 до 610 кВт, т. е. почти в 5,6 раза.

В ближайшем будущем для проветривания крупных глубо
ких шахт потребуются вентиляторы с подачей до 1000 м3/с и 
давлением до 10000 Па.

4.1.2. Классификация вентиляторных установок

Вентиляторные установки классифицируют по ряду призна
ков [25]:

по назначению — на главные, обеспечивающие подачу всего 
количества воздуха для  проветривания шахты, вспомогатель
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ные, работающие при нагнетательно-всасывающем способе про
ветривания на всасывание последовательно с главным нагнета
тельным вентилятором для проветривания всех или части гор
ных выработок; участковые, боковые, секционные, служащие 
для самостоятельного изолированного проветривания отдельных 
крыльев или участков, местного или частичного проветривания, 
которые берут часть воздуха из общего потока для  проветри
вания только данной выработки;

по расположению — на поверхностные и подземные. Главные 
вентиляторные установки всегда располагают на поверхности, 
установки местного проветривания — под землей;

по способу проветривания — на установки с вентиляторами, 
работающими на всасывание, и работающими на нагнетание.

Всасывающие вентиляторы, отсасывая из забоев и горных 
выработок воздух, содержащий вредные примеси, газы  и пыль, 
создают в горных выработках разрежение. В шахтах, опасных 
по газу  и пыли, должна применяться всасываю щ ая вентиляция.

Установки главного проветривания с вентиляторами, р а 
ботающими на нагнетание, создают в горных выработках д а в 
ление, превышающее атмосферное. Нагнетательное проветрива
ние допускается только для  негазовых шахт и лишь к ак  исклю
чение для неглубоких шахт первой категории по газу.

4.1.3. Параметры вентилятора

Вся система, через которую проходит перемещаемый венти
лятором воздух, называется рудничной вентиляционной сетью. 
Потери давления складываю тся из потерь на трение о выра
ботки, на удар при входе и выходе из вентилятора, при внезап
ном расширении и изменении направления воздушной струи. 
Д ля  поддержания определенного расхода воздуха в вентиляци
онной сети необходимо, чтобы вентилятор создавал давление, 
равное сопротивлению всей рудничной сети при определенном 
в нем расходе и скоростях движения.

Теоретический напор, развиваемый колесом центробежного 
вентилятора, определяется по формуле Эйлера

и  _  cos а 3 — cos <tifJT -- --- ,

g

где » i  и 5j — скорость воздуха соответственно на входе и вы
ходе из рабочего колеса; Ui и и2 — окружная скорость воздуха 
соответственно на входе и выходе из рабочего колеса; a i  и аг-— 
углы  соответственно м еж ду абсолютной и окружной скоро
стями; g  — ускорение свободного падения.

С учетом гидравлических потерь за счет трения в каналах  
и зазорах, конечного числа лопаток, а так ж е  коэффициента
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неравномерности распределения скоростей в каналах  вы р аж е
ние д л я  напора имеет следующий вид [21]:

Н =  т]га  “2°2 cos а '1 , 
g

где т]г — гидравлический к. п. д. вентилятора; а  — поправочный 
коэффициент на неравномерность распределения скоростей в к а 
налах рабочего колеса.

В осевом вентиляторе энергия с в ала  потоку передается р а 
бочим колесом, состоящим из закрепленных на втулке под у г 
лом к плоскости вращения консольных лопаток. Колесо при 
вращении, удерж иваясь  в осевом направлении, засасы вает  воз
дух, несколько закручивая его и перемещая вдоль оси.

Полное давление вентилятора есть разность абсолютных 
полных давлений потока воздуха при выходе из вентилятора 
Ро2 и перед входом в него рои Па; p v =Po2—poi-

Полное давление вентилятора складывается из статического 
Psv и динамического pav давления выходящего из вентилятора 
потока воздуха: P v= Psv+ P dv-

Динамическое давление вентилятора определяется из сред
нерасходной скорости потока воздуха при выходе из вентиля
тора, Па:

1 / Q У  1 о
^  =  Т Р Ш ^ Т ^ ’

где р — плотность воздуха, кг/м3; Q — производительность вен
тилятора, м3/с; FB — площадь выходного отверстия вентилятора, 
м2; vB — среднерасходная скорость потока воздуха при выходе 
из вентилятора, м/с.

П о д а ч у  вентилятора различают объемную Q и массовую 
G, т. е. количество воздуха, перемещаемого вентилятором в еди
ницу времени, выражаю т в единицах объема или в единицах 
массы. Д ля  характеристики вентиляторов по объемной подаче 
ее приводят к стандартным атмосферным условиям. В этом 
случае подача

0 =  —  — PoPoTG 
Р рТ0

где ро, То, ро — соответственно давление, абсолютная темпера
тура и плотность воздуха при нормальных атмосферных усло
виях (ро= 101,5 кПа, 70 = 293 К, ро= 1,2 кг/м3) ;  р, Т, р — те ж е  
параметры в реальных условиях.

Д ля  вентиляторов за  нормальные атмосферные условия при
нимают барометрическое давление 5 = 1 0 1 ,5  кПа, температуру 
7  = 293 К и относительную влажность ф = 50 %, при этом ро = 
= 1,2 кг/м3.
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где В — барометрическое давление, Па; Т — абсолютная темпе
ратура воздуха, К.

При расчете плотности воздуха в вентиляционных сетях при
нимаются абсолютное давление потока и температура затормо
женного воздуха, показываемая термометром в струе воздуха.

П о л е з н а я  м о щ н о с т ь  Nv  вентилятора определяется 
мощностью, отдаваемой вентилятором потоку воздуха в про
цессе идеального адиабатического сжатия. При отношении аб
солютных* давлений потока за вентилятором Р02 и перед ним 
Poi не превышающем 1,3, полезную мощность Nv  (Вт) допуска
ется определять по формуле

Плотность воздуха при произвольных значениях В и Т

Nv -- ■ {Рог ~  Рог) ( 1 ----- РП )  Q =  PvQv%Ч 2k poi /
где k — показатель адиабатического сжатия; pv  — полное д а в 
ление вентилятора, Па; Q v — подача вентилятора, м3/с;
|3=Ь------ -— Ро2~~Ра1------коэффициент сжимаемого воздуха в вен-

2k poi
тиляторе.

Д ля  атмосферного воздуха при £=1,4 коэффициент сжи
маемости воздуха в вентиляторе Р =  ( 1 — 0, 36— ).

V Poi /
Полезная мощность Nv (Nsv), кВт, определяется произве

дением полного (статического) давления вентилятора p v(p sv) 
на его подачу Qv, если вентилятор повышает абсолютное пол
ное poi (статическое psv)  давление потока воздуха не более 
чем на 3 %.

д1 _  PvQv __ QyHyPg .
V 1000 1000

ДГ __ PsvQv __ HsvQvPg 
sV 1000 1000 

где Hv  — напор вентилятора, м.
Потребляемая мощность N(NS) вентилятора

M = N vlf\-, Ns= N sVlx\s,
где 11 = т1о11г11м — полный к. п. д. вентилятора, равный произве
дению объемного, гидравлического и механического к. п. д., 
% —статический к. п. д. вентилятора.

Введение r]s обусловлено тем, что источником энергии для  
перемещения воздуха при работе вентилятора служит стати
ческий напор, и соотношение статического и динамического 
давлений характеризует полноту использования в вентиляторе 
энергии. Д ля  увеличения psV в некоторых вентиляторах уста-
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навливают диффузоры, в которых происходит повышение p$v  
за счет снижения pdV.

Мощность двигателя Na (кВт) для  привода вентилятора

Nr =  г =  R -----
Г]п Ю00г]пГ1оГ1гГ1м

где г — 1,05-7-1,25— коэффициент, характеризующий запас мощ
ности двигателя на изменение режима работы вентилятора; 
т]п — к. п. д. передачи.

Работа вентилятора характеризуется соотношением парамет
ров p = f(Q ), N = f(Q )  и r\ =  f(Q).

Поскольку главной характеристикой работы вентилятора 
является p =  f(Q ),  в технической документации на поставку 
вентиляторов указы ваю тся: диапазон давлений; ограниченный 
к. п. д., на котором должен работать вентилятор при данной 
частоте вращения; потребляемая мощность для  подбора при
вода.

4.1.4. Типы центробежных вентиляторов. Основные параметры 
и техническая характеристика

Д ля  обеспечения необходимых вентиляционных параметров 
и повышения экономичности проветривания требуется постоян
ное совершенствование центробежных машин. Выпускаемые 
центробежные вентиляторы одно- и двустороннего всасывания 
имеют рабочие колеса с профилированными и назад  загнутыми 
лопатками.

В вентиляторах двустороннего всасывания д ва  колеса од
ностороннего всасывания параллельны, за счет этого достига
ется возрастание подачи без увеличения диаметра колеса. 
Вентиляторы двустороннего всасывания имеют шифр ВЦ Д  
(вентилятор центробежный двусторонний), одностороннего вса 
сы вани я— шифр ВЦ.

Срок службы каждой из шахтных вентиляторных установок 
составляет 10— 15 лет; за  это время существенно меняются со
противление сети и температура проветриваемых выработок, 
а следовательно, подача и давление вентилятора. Д л я  обеспе
чения необходимых вентиляционных параметров центробежные 
вентиляторы снабжены регулирующими устройствами: аэроди
намическими, к  которым относятся ОНА и поворотные з а 
крылки лопаток рабочих колес; электрическими — комплектами 
регулируемого электропривода.

Вентиляторы, регулируемые закрылками лопаток рабочих 
колес, имеют шифр ВЦЗ (вентилятор центробежный закры- 
лочный); машины с электрическим регулированием специаль
ного шифра, к ак  правило, не имеют. В некоторых случаях
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в шифр вентилятора вводится обозначение его назначения: так , 
ВШЦ-16 (шурфовый); ВЦПД-8УМ и ВЦП-16 (П — проходче
ский); ВРЦД-4,5 (Р — рудничный).

Основной параметр шахтных центробежных вентиляторов — 
диаметр рабочего колеса, который входит в шифр машины 
(в дециметрах).

К вентиляторам одностороннего всасывания относятся ВЦ-7, 
ЬЦ-11, ВЦП-16, ВШЦ-16, ВЦ-25, ВЦ-32. Основной элемент, 
обусловливающий компоновочное решение и конструктивные 
особенности этих вентиляторов — ротор, который может быть 
либо консольным (ВЦ-11М, ВШЦ-16, ВЦП-16, ВЦ-25М) либо 
двухопо^ным с рабочим колесом, расположенным м еж ду под
шипниковыми опорами. Последнее решение нашло место в бо
лее крупных вентиляторах — ВЦ-31,5М. Рабочее колесо венти
лятора ВЦ-7, насаженное непосредственно на вал  электродви
гателя, предназначено для  установки в подземных выработках.

Центробежные вентиляторы (с диаметрами рабочих колес 
1100 и 1600 м м), например, ВШЦ-16 (рис. 4 .1), состоят из ро
тора 5, рабочего колеса 3, спирального кож уха  4, входного кол
лектора 1, осевого направляющего аппарата 2  и сварной 
рамы 6.

Вентилятор ВШЦ-16 применяется преимущественно для 
флангового проветривания и устанавливается на вентиляцион
ных шурфах, ВЦ П -16 — для проветривания забоев стволов при

I’ lir, 4.1. Вентилятор ВЩЦ-16
Ю* 291



1 г 3  v 5 В 7  в 9 *7 2 70 77

их проходке; вентилятор ВРЦД-4,5 разрабатывался специально 
для вентиляции глубоких рудников.

К вентиляторам двустороннего всасывания относятся 
ВЦПД-8УМ, ВЦД-31.5М, ВЦД-47,5У, ВЦД-47,5А. Аэродинами
ческие качества этих машин таковы, что они обеспечивают по
дачу больших количеств воздуха, развивая при этом высокое 
давление, поэтому они применяются при проветривании глубо
ких труднопроветриваемых шахт и рудников.

Вентиляторы ВЦД-32М и ВЦД-47,5У (рис. 4.2) имеют много 
общего в конструкции. Рабочее колесо 5 двустороннего всасы
вания расположено посередине м еж ду опорами на валу  10  ро
тора; в вентиляторе ВЦД-32М оно насажено на посадочную 
проточку обода вала ; в ВЦД-47,5У — на ступицу 8, закреплен
ную на валу  на шпонке и прессовой посадке. Ступица 8  вы 
полнена из двух половин с конусными наружными поверхно
стями, что позволяет направить воздушный поток из всасываю 
щей коробки 2 при повороте на лопаточный венец и улучшить 
условия обтекания. В вентиляторе ВЦД-31,5М с этой целью, 
а т а к ж е  для увеличения поперечной жесткости коренного диска 
предусмотрены литые обтекатели. Как в том, так  и в другом 
случае рабочее колесо крепится коренным диском к ободу вала  
или ступицы болтами, что облегчает монтаж и демонтаж, улуч
шает ремонтопригодность машины.

Лопатки 9 осевого направляющего аппарата одновременно 
устанавливаю тся на определенный угол с помощью кольцевого 
привода 4. За рабочим колесом 5 вентилятора располагается 
отвод. В большинстве вентиляторов он состоит из спирального 
корпуса и диффузора 7,
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Приводные муфты в обоих вентиляторах зубчатые 1. Н а
ружные обоймы соединены м еж ду собой вставкой. Наличие 
вставки и монтажного расстояния м еж ду торцами валов венти
лятора и двигателя 11  позволяет заменять детали муфты и 
подшипники без демонтажа двигателя. В вентиляторе ВЦД- 
47,5У зубчатые муфты 1, закрепленные на обоих концах гл ав 
ного в ал а  10, соединяют вентилятор с двум я  приводными дви
гателями 11  равной мощности.

В боковины статорной части 6  встроены входные конуса 3, 
в которых расположены лопатки 3  и 9  ОНА. Вентиляторы д ву 
стороннего всасывания ВЦД-31,5М и ВЦД-47,5У отличаются 
конструкцией направляющих аппаратов. При увеличении габ а 
ритов гЗашин яриводные кольца аппаратов, охватывающие кор
пус снаружи, не позволяют обеспечить достаточную четкость 
и надежность работы механизмов в связи с нежесткостью этих 
колец, отсутствием в них внутренних связей. Лопатки направ
ляющих аппаратов 9  вентиляторов ВЦД-31,5М и ВЦД-47,5У 
поворачиваются с помощью специальных кольцевых редукто
ров, корпуса которых подвешены во входных конусах на 
спицах.

Крупнейшими в отечественном и зарубежном вентиляторо- 
строспии являются центробежные вентиляторы двустороннего 
всасывания ВЦД-47,5А, предназначенные для проветривания 
наиболее глубоких полиметаллических рудников.

4.1.5. Конструкции осевых вентиляторов для главного 
и местного проветривания

Под аэродинамической схемой подразумевается совокуп
ность следующих признаков и параметров, одназначно х ар ак 
теризующих проточную часть осевого вентилятора: число ступе
ней, равное числу рабочих колес; тип схемы, зависящий от на
личия аппаратов и их расположения по отношению к рабочему 
колесу; относительный диаметр втулки; число лопаток колеса 
н аппаратов, углы их установки.

Одноступенчатые вентиляторы имеют следующие схемы: К, 
состоящую только из рабочего колеса (К ) ;  К + С А , включаю
щую кроме рабочего колеса спрямляющий аппарат (СА); 
ВНА + К с установленным перед рабочим колесом входным на
правляющим аппаратом (ВН А ); В Н А + К + С А  (рис. 4.3, а) [4].

Двухступенчатые вентиляторы имеют схемы К + С А + К + С А  
п ВНА + К + Н А  + К + С А  (рис. 4.3, б).

К аж д ая  из приведенных схем осевых вентиляторов имеет 
сноп особенности. По схеме К обычно выполняют вентиляторы 
с очень малыми коэффициентами давления (г|:<0,15), у которых 
относительная скорость закручивания v%и и связанное с ней ди- 
пимпческое давление незначительны. Однако выбор схемы дол-
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Рис. 4.3. Аэродинамические схемы одно- 
и многоступенчатых осевых вентилято
ров

жен быть обоснован, так  к ак  отсутствие спрямляющего аппа
рата  вызывает уменьшение к. п. д. вентилятора в области ра
бочих режимов характеристики на 5— 10 % и более. Это зна
чит, что получение необходимых значений давления и подачи 
вентилятора, выполненного по схеме К (без аппарата) из-за 
снижения к. п. д. потребует большей мощности на его валу.

Вентиляторы, выполненные по многим из представленных 
выше схем со спрямляющим аппаратом, на выходе из аппарата 
имеют поток в осевом направлении, т. е. поток выходит под не
которым углом, примерно равным 80°, с небольшой остаточной 
скоростью закручивания (круткой). При этом число лопаток и 
осевой размер аппарата будут меньше, чем у  аппарата, рас
считанного на осевой выход потока, а к. п. д. д аж е  несколько 
больше. Следовательно, схему К + СА целесообразно применять 
при яр> 0,15.

В спрямляющем аппарате динамическое давление, связан
ное со скоростью закручивания потока за  рабочим колесом, 
преобразуется в статическое давление с некоторыми потерями, 
обусловленными течением в его диффузорном лопаточном 
венце. При этом увеличиваются к ак  полное давление и к. п. д., 
так  и статическое давление и к. п. д. вентилятора без измене
ния его мощностной характеристики.

Схема ВНА + К может использоваться в тех случаях, что и 
схема К + СА. Во входном направляющем аппарате поток з а 
кручивается против направления вращения колеса на вели
чину, или равную скорости закручивания в колесе, или не
сколько меньшую. В первом случае поток выходит из колеса 
в осевом направлении (в абсолютном движении), во втором — 
с некоторой остаточной круткой.

В схеме ВНА + К относительные скорости течения по срав
нению со схемой К + СА возрастают и могут увеличиться д аж е  
в 1,5 раза. Это главным образом и есть причина того, что м ак
симальный к. п. д. вентилятора, выполненного по схеме 
ВНА + К, меньше, чем вентилятора, выполненного по схеме 
К + СА, несмотря на то, что потери давления в конфузорных 
межлопаточных кан алах  ВНА могут быть меньше, чем в диф- 
фузорных каналах  СА. В зависимости от сочетания коэффици- 
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ентов давления и подачи К. н. д. этих схем могут отличаться 
на 3— 10 %.

Однако вентиляторы, выполненные по схеме ВНА + К, бо
лее предпочтительны, когда необходимо, чтобы в сети, на ко
торую работает вентилятор, подача и давление изменялись. 
Эффективным регулирующим органом является входной на
правляющий аппарат с поворотными лопатками.

Схема ВНА + К + СА сочетает в себе особенности обеих 
схем — К + СА и В Н А + К ; к. п. д. вентиляторов, выполненных 
по такой схеме, практически такой же, к а к  и у  вентиляторов, 
выполненных по схеме К + СА. Коэффициенты ж е  давления мо
гут быть высокими. В схемах ВНА + К + С А  при исходном рас
четном 'Положении лопаток ВНА поток обычно закручивается 
во ВНА против направления вращения колеса не больше, чем 
на половину скорости закручивания в колесе. Расчетная з а 
крутка потока по ВНА схемы ВНА + К + СА по направлению 
вращения колеса у  низкоскоростных вентиляторов при малых 
числах М аха  обычно не применяется, так  к ак  максимальный 
к. п. д. по сравнению со схемой К + С А  не повышается, а ско
рость закручивания потока за колесом значительно увеличива
ется, что усложняет выполнение эффективного спрямляющего 
аппарата [4].

Двухступенчатые вентиляторы ВО Д-11П, ВОД-16П, 
ВОД-ЗОМ, ВОД-40М и ВОД-50 выполняются по аэродинамиче
ской схеме ЦАГИ К-84 (К — крученые лопатки, 84 — коэффи
циент удельной быстроходности). Они имеют более высокий 
к. п. д. по сравнению с вентиляторами типов ВОК и ВОКД, 
причем средний к. п. д. их в нормальной области работы со
ставляет не менее 0,76.

Направляющий и спрямляющий аппараты вентиляторов вод имеют по 14 лопаток, которые при нормальной работе 
установлены под углом 76° к плоскости вращения колеса. При 
реверсировании струи лопатки поворачиваются на 153— 158°, 
благодаря чему изменяется направление их выпуклости. Изме
нение направления выпуклости лопаток и направления вращ е
ния рабочих колес обеспечивает реверсирование струи без ляд 
и обводных каналов, при этом подача вентилятора благодаря 
отсутствию подсосов в реверсирующих устройствах составляет 
60—70 % нормальной.

Подача вентиляторов регулируется изменением угла  уста 
новки лопаток на рабочем колесе в пределах 15—45°, более 
топкое регулирование осуществляется одновременным поворо
том лопаток направляющего аппарата на угол 5— 10° (иногда 
до 36°). На рис. 4.4 приведен общий вид вентилятора ВОД-ЗОМ.

Установка состоит из двигателя 1 (рис. 4 .4) ; тормоза 2\ 
главного вала  3 ; переднего обтекателя 4\ рабочих колес соот
ветственно первой 5 и второй 8  ступеней; промежуточного на-
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Рис. 4.4. Общий вид вентилятора ВОД-ЗОМ

правляющего аппарата 6 и механизма поворота его лопаток 7; 
спрямляющего аппарата 9 и механизма поворота 10 его лопа
ток; а также диффузора 11.

Вентилятор встречного вращения ВОД-16П выполнен по 
аэродинамической схеме, разработанной ВНИИГМ им. 
М. М. Федорова (цифрами обозначен диаметр рабочего колеса, 
дм). По этой же схеме выполнен вентилятор ВВВ-21, основ
ные параметры которого аналогичны основным параметрам 
вентилятора ВОД-21М.

Вентиляторы местного проветривания предназначены для 
проветривания тупиковых выработок, куда воздух нагнетается 
по металлическим, прорезиненным, матерчатым или пластмас
совым трубам диаметром 300—1000 мм; к ним относятся осе
вые вентиляторы «Проходка-500-2М», типов СВМ (старого ти
пажа), ВМ, а также центробежный вентилятор ВЦ-7.

Практика эксплуатации вентиляторов местного проветрива
ния показала, что в условиях проведения выработок, когда 
длина трубопровода сравнительно невелика (до 150 м), венти
лятор должен быть одноколесным, а в дальнейшем к нему мо
жет быть последовательно присоединен другой вентилятор. На 
рис. 4.5 приведены сводные графики области промышленного 
использования вентиляторов местного проветривания новых ти
пов. Вентиляторы ВМ нового типа имеют такие особенности: 

при помощи направляющего аппарата можно регулировать 
подачу и давление вентилятора в широких пределах. Механизм 
поворота резиновых лопаток направляющего аппарата распо
ложен во втулке, служащей передним обтекателем;

рабочее колесо благодаря конической втулке обеспечивает 
меридиональное ускорение потока (в направлении от малого
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Рис. 4,5, Сподпыс графики областей промышленного использования осевых 
псмтмлитоцон местного проиетривания с электрическим приводом

основания к большому основанию конуса втулки), при этом 
почти не я энергия, подводимая к рабочему колесу, превраща
ется и скоростное давление;

лопиткп рпбочего колеса выполнены из капрона, что исклю- 
чпет пскрообрплошпше при соприкосновении лопаток с кожу
хом и уменьшает шум.

РИС> 4.Й. Вгитилитор ВМ Ц-6М
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Вентиляторы ВМ выпускаются шести типоразмеров: ВМ-ЗМ, 
ВМЭ-4, ВМЭ-5, ВМЦ-6М, ВМЦ-8М, ВМЦ-10М, ВМ-12М (цифры 
обозначают диаметр выходного патрубка в дециметрах). Венти
ляторы ВМ-ЗМ и ВМ-4М имеют нерегулируемый направляю
щий аппарат.

Вентиляторы типа ВМ имеют одинаковую конструктивную 
схему и отличаются размерами и конструкцией отдельных уз
лов. Основные узлы вентилятора ВМЦ-6М (рис. 4.6): входной 
направляющий аппарат 1, рабочее колесо 2, спрямляющий ап
парат 3, встроенный электродвигатель 4, кабельный ввод 5 и 
салазки 6.

Для снижения шума при работе осевых вентиляторов мест
ного проветривания применяют разборные глушители, устанав
ливаемые на всасывающей и нагнетательной сторонах.

В вентиляторе ВЦ-7 для уменьшения габаритов выход воз
душного потока имеет осевое направление. Подача вентилятора 
ВЦ-7 регулируется поворотом закрылков лопаток рабочего ко
леса.

4.2. ХАРАКТЕРИСТИКИ СЕТЕЙ ВЕНТИЛЯТОРНЫХ 
УСТАНОВОК

4.2.1. Способы вентиляции рудников

Для обеспечения движения заданного количества воздуха 
по горным выработкам в определенном направлении необхо
димо создать перепад давления. В зависимости от способа соз
дания перепада давления в системе горных выработок разли
чают всасывающий, нагнетательный и нагнетательно-всасываю- 
щий способы вентиляции.

На выбор способа проветривания оказывают влияние: по
рядок отработки рудного поля, глубина разработки, депрессия 
на участках, величина утечек воздуха через различные неплот
ности вентиляционной сети, величины сопротивлений участков 
и рудника, схемы проветривания рудника.

Если общее сопротивление вентиляционных выработок зна
чительно превышает сопротивление откаточных, то целесооб
разно применять всасывающий способ вентиляции до тех пор, 
пока очистные работы не подойдут к району флангового ствола, 
где эффективней использование нагнетательно-всасывающего 
способа. Если при всасывающем способе вентиляции на значи
тельной части поля не обеспечивается депрессия ниже пре
дельно допустимой, то отработку этажа от центра поля реко
мендуется вести при всасывающем способе вентиляции, пока 
действующая депрессия на участке не превысит допустимую, 
после этого следует переходить у границы рудничного поля на
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нагнетательнв-всасывайщий способ, вблизи флангового 
ствола — на нагнетательный [25].

Основные недостатки нагнетательио-всасывающего спо
соба— сложность регулирования совместной работы вентилято
ров и возможность изменения в зоне очистных работ направле
ния действия депрессии.

Для обеспечения устойчивости совместной работы нагнета
тельного и всасывающего вентиляторов, необходимо: депрес
сию нагнетательного вентилятора прииять равной сумме потерь 
напора в калорифере, во всасывающем и нагнетательных кана
лах вентилятора, в стволе и в горных выработках до вентиля
ционного горизонта наиболее труднопроветриваемого участка; 
создать резерв нагнетательного вентилятора (за вычетом внеш
них утечек); подачу всасывающего вентилятора увеличить в со
ответствии с возможностью повышения подачи нагнетательного 
вентилятора.

Нагиетательно-всасывающий способ проветривания не ре
комендуется применять при центральной схеме вентиляции. 
С увеличением глубины разработки нагнетательно-всасываю- 
щее вентилирование рудников затрудняется (сложность ревер
сирования струи, увеличение затрат на установку и обслужи
вание дополнительного вентилятора, значительные утечки воз
духа у нагнетательного вентилятора, трудности регулирования) 
и все большее значение приобретают преимущества всасываю
щего способа (большая легкость реверсирования, меньшее 
число вентиляторов, отсутствие герметизации стволов и утечки 
в околоствольные выработки, меньшие суммарные затраты, луч
шая управляемость проветриванием) [23]. При проектировании 
проветривания глубоких горизонтов (300—400 м) следует ори
ентироваться на всасывающий способ при секционной системе 
проветривания.

4.2.2. Эквивалентное отверстие рудника

Под эквивалентным отверстием рудника подразумевают во
ображаемое отверстие в тонкой стенке, через которое проте
кает такой же расход воздуха, как и в сети при напоре, теряе
мом на преодоление сопротивления в данной вентиляционной 
сети (Лр — площадь эквивалентного отверстия, м2).

Расход жидкости при ее истечении из малого отверстия 
в тонкой стенке

Q = a F  У  2gH о™,
где а  = 0,62-т-0,64 — коэффициент расхода при истечении из ма
лого отверстия в тонкой стенке; F — площадь сечения отвер
стия, м2; Нотв — напор протекающей через это отверстие жид
кости, м.
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Рис.4.7. Характеристика рудника в за 
висимости от размеров эквивалент
ного отверстия

Подставляя вместо а и g  их значения (а = 0,64; g=9,81 м/с2) 
и принимая согласно определению понятия эквивалентного от
верстия рудника AP = F и для вентиляционной установки Я отв = 
Нр, получаем выражение для вычисления Лр:

Общерудничная депрессия Нр (Па) с напором связаны за
висимостью hp=pgHv, следовательно, уравнение для эквива
лентного отверстия рудника

Из уравнения (4.1) напишем выражение для расхода воз
духа и депрессии рудника:

Уравнения (4.1) и (4.2) связывают эквивалентное отверстие 
и параметры характеристики рудника. На рис. 4.7 представ
лена характеристика //p=f(Q) рудника в зависимости от раз
меров эквивалентного отверстия Av.

При одинаковой подаче Q\ = Q2 вентилятора при различных 
эквивалентных отверстиях рудника AplZAp2 напор вентилятора 
в точке 1 — Я Р1 больше напора Нр2 вентилятора в точке 2.

При последовательном соединении горных выработок экви
валентное отверстие рудника

При параллельном соединении п выработок эквивалентное 
отверстие рудника — Ap=As i+Ap2+ . . .+Лргг, где /4Рь Ар2, . . . ,  

; Арп — эквивалентные отверстия отдельных горных выра
боток. t

Лр= 0,353Q/y//p .

Лр= 1 .21Q /W (4Л)

Q = 0,826ЛР y/ip и Ар = 1,464 f - j - Y  • (4.2)
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4.2.3. Естественная тяга воздуха в рудниках

Естественной тягой называется движение воздуха под дей
ствием естественных причин: различной плотности воздуха, ско
рости ветра, движения воды. Разность давлений, обусловлен
ная этими причинами, называется депрессией естественной тяги 
heст. Естественная тяга в рудничных выработках возникает при 
наличии нескольких выходов на поверхность; она может прояв
ляться и в отдельных выработках.

Плотность воздуха в двух стволах обусловливается разли
чием температур, влажности, давлений, химических составов 
воздуха. Основной фактор, влияющий на изменение плотности 
воздуха в руднике — годовые колебания температуры.

Действительная характеристика шахтной вентиляционной 
сети отличается от теоретической еще и смещением по оси ор
динат за счет естественной тяги, определяемой по формуле [23].

где Яг — вертикальная глубина рудника, м; рвх и рВых— сред
няя плотность воздуха соответственно в поступающей и исхо
дящей струе, кг/м3.

Для высокогорных рудников естественная тяга

где рСр — среднеконтурная плотность воздуха, кг/м3; g — уско
рение свободного падения, м/си; //- -разность отметок воздухо
подающей и воздухоотподшцсй выработок, м; 7'„—абсолютная 
температура наружного воздуха па отметке устья воздухопо
дающей выработки, К; Тс,, — абсолютная средняя температура 
рудничного воздуха, К.

Характеристика герметичной рудничной вентиляционной 
сети с учетом естественной тяги

Графическое суммирование характеристик по расходу [урав
нения (4.3) и (4.4)] дают действительную характеристику руд
ничной вентиляционной сети (рис. 4.8).

Естественная тяга /ieCT в течение года изменяет свой знак. 
В зимнее время обычно плотность воздуха, выходящего из руд
ника меньше плотности подаваемого чистого воздуха, при этом 
естественная тяга, согласно уравнению (4.3), отрицательна. 
Значит, подаваемый более холодный воздух помогает вентиля
тору проветривать подземные выработки (характеристика III). 
Ц летнее время выходящий из рудника воздух тяжелее свежего 
воздуха и естественная тяга положительна, т. е. одного знака

(4.3)

h ^ - p c p g H - 1' ^ ^ -* СП

Нр = RnQ2 ±  Лест. (4 .4 )
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I Рис. 4.8. Действительные характери
стики внешней сети вентиляторной 
установки

с сопротивлением выработок. На преодоление тяги необходима 
затрата работы вентилятора (характеристика /).

Если естественная тяга отсутствует, то характеристика гер
метичной вентиляционной сети представляется кривой II в виде 
квадратичной параболы.

4.2.4. Действительные характеристики вентиляционных

Рассмотренные в общей теории вентиляционные характери
стики внешних сетей относятся к герметичным трубопроводам. 
Это же условие принято и при определении понятия эквива
лентного отверстия рудника.

Подземные выработки любого горного предприятия, пред
ставляющие собой вентиляционный трубопровод, обязательно 
имеют неплотности, через которые происходит утечка руднич
ного воздуха.

Утечками называются потоки воздуха, поступающие из све
жей струи в исходящую или на поверхность, минуя места его 
непосредственного потребления. Утечки воздуха в руднике под
разделяют на поверхностные (внешние) и подземные (внутрен
ние). Распределенные утечки происходят по значительной 
длине движения воздушных струй.

Причиной поверхностных утечек являются потоки воздуха, 
проходящие через резервные вентиляторы главного проветри
вания, но не поступающие в рудник. Местами поверхностных 
утечек могут быть каналы главных вентиляторов и герметизи
рующие устройства в устьях вентиляционных стволов. Эти 
утечки могут составлять от 5 до 50 % подачи вентилятора.

Подземными утечками являются прососы воздуха через гер
метизирующие подземные вентиляционные сооружения (пере
мычки, двери, шлюзы, кроссинги) и выработанные простран
ства. Прососы составляют от 20 до 60 % поступающего в руд
ник количества воздуха.

сетей
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Большое разнообразие видов неплотностей и связанных 
с этим утечек не позволяют определять их аналитически. Дей
ствительную характеристику рудничной вентиляционной сети 
можно построить только опытным путем.

Поэтому можно написать полуэмпирическую формулу для 
конкретной вентиляционной сети [1]:

где а  и b — эмпирические коэффициенты, определяемые опыт
ным путем.

Отдельно характеристика по утечкам определяется из урав
нения

Характеристика сети по утечкам не зависит от естественной 
тяги и представляется в виде кривых I', II', III' (см. рис. 4.8). 
При всасывающей вентиляции происходят подсосы AQnoflc- 

Для построения действительных характеристик вентиляци
онных сетей Г—II'—ПГ необходимо каждую из герметичных 
характеристик I—II—III сложить с одной и той же характери
стикой данного трубопровода по утечкам AQn<mc.

В процессе эксплуатации рудничных вентиляционных уста
новок необходимо периодически производить опытное определе
ние действительной характеристики рудничной вентиляционной 
сети.

4.3.1. Регулирование подачи центробежных вентиляторов

Основная цель регулирования вентиляторных установок — 
необходимость настройки их на требуемый режим работы, ко
торый зависит от протяженности рудничной вентиляционной 
сети и срока эксплуатации рудника.

На режим работы вентилятора можно воздействовать из
менением угловой скорости рабочего колеса п, его ширины. Ь2 
и диаметра D2, угла наклона лопатки р2, сопротивления цепи, 
а также заполнения активным потоком его выходного сечения.

В более сложных случаях, например, при повороте закрыл
ков лопаток рабочего колеса, происходит изменение двух па
раметров — р2 и D2.

Кроме того, возможны различные комбинации нескольких 
способов регулирования, например, совместное применение по
воротных закрылков и ОНА, где бесступенчатость и большая

Q =  2,63Лр д/Н р  -)- А(Зподс=  2,63Лр -у / Н р  -f- йН\
ь
р>

4 .3 . РЕГУЛИРОВАНИЕ ВЕНТИЛЯТОРНЫХ УСТАНОВОК
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глубина регулирования достигаются при чрезвычайно простом 
и надежном устройстве перестановки и фиксации закрылков. 
Широкое применение получило также сочетание ступенчатого 
изменения угловой скорости (путем замены двигателя) и ис
пользования ОНА и т, д. Практика показывает, что именно при 
комбинировании нескольких простых способов регулирования 
удается получить наиболее эффективные результаты, благодаря 
тому, что положительные их свойства складываются, а отрица
тельные частично компенсируются.

Рег улирование осевым направляющим аппаратом. Для регу
лирования шахтных центробежных вентиляторов главного про
ветривания широко применяют осевые направляющие аппараты 
с поворотными лопатками. Их применение экономически целе
сообразно при необходимости сравнительно неглубокого регу
лирования, а также в сочетании с регулированием изменением 
частоты вращения, например, при помощи электропривода с ма
шинно-вентильным каскадом.

ОНА состоит из плоских или профильных поворотных лопа
ток, установленных во входном патрубке вентилятора. При от
клонении лопаток ОНА от начального положения, при котором 
оии направлены по оси, воздушный поток закручивается и под
ходит к лопаткам рабочего колеса со скоростью закручивания 
v la. В этом случае в соответствии с уравнением Л. Эйлера из
меняется теоретическое давление вентилятора, которое повы
шается при закручивании потока против направления вращения 
рабочего колеса и понижается при закручивании потока по на
правлению вращения.

Одним из существенных преимуществ ОНА является то, что 
при его применении удается увеличить максимальный к. п. д. 
центробежных вентиляторов.

Теоретическая глубина регулирования по давлению центро
бежных вентиляторов при определенном угле установки лопа
ток ОНА увеличивается: при увеличении относительного диа
метра входа при увеличении относительной скорости 
закручивания на входе v\u, которая тем больше, чем больше 
коэффициент расхода Q; при уменьшении относительной скоро
сти закручивания на выходе из рабочего колеса t»2«, которая 
снижается при уменьшении угла выхода лопаток рабочего ко
леса рг и числа лопаток г.

С возрастанием теоретической глубины регулирования ра
стет экономичность регулирования центробежных вентиляторов.

Регулировани е подачи изменением ширины колеса  и коэф
фициента заполнения потоком е г о  межлопаточных каналов. 
Способы регулирования — изменением ширины колеса и коэф
фициента заполнения потоком его межлопаточных каналов цг— 
весьма близки один к другому, поскольку оба они в конечном 
счете связаны с изменением площади выходного сечения рабо
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чего колеса. Вместе с тем, между ними имеются существенные 
различия, одно из которых, например, состоит в том, что регу
лирование изменением ширины колеса есть самостоятельный 
вид регулирования, в то время как регулирование изменением 
величины ц2 — составная часть большинства других способов 
регулирования. В некоторых случаях этот способ может при
меняться самостоятельно.

Идеальным способом регулирования изменением ширины 
колеса был бы такой, когда колесо могло бы непрерывно 
уменьшать (или увеличивать) свою ширину. В принципе такую 
конструкцию можно изготовить, используя, например, телеско
пические лопатки, которые бы по мере необходимости сдвига
лись или раздвигались, изменяя при этом ширину колеса.

Практической реализацией идеального способа регулирова
ния изменением ширины колеса может быть набор рабочих 
колес разной ширины, заменяемых по мере необходимости.

С этой точки зрения более приемлемо предложение К. В. Че
бышевой— регулировать режим работы центробежного венти
лятора перемещением входного патрубка внутрь колеса. Такой 
способ по своим аэродинамическим особенностям близок к спо
собу регулирования укороченным диском, поскольку и здесь 
эффект регулирования сводится к образованию и расширению 
зоны отрыва потока от диска, к уменьшению живого сечения 
активной струи. Разница состоит лишь в том, что в случае пе
ремещающегося диска вихревая область размещается возле ко
ренного диска колеса, а при подвижном патрубке — у покрыв
ного диска. Поскольку коренной диск колеса односторонних 
вентиляторов, как правило, расположен вблизи стенки корпуса, 
размещение открытой вихревой зоны у покрывного диска менее 
предпочтительно. В этом случае возмущение течения воздуха 
в корпусе оказывается более сильным, так как оно происходит 
в средней части его сечения.

Регулирование подачи п<?воротными закрылками.  Одна из 
важнейших задач в области создания высокоэкономичных глу
бокорегулируемых центробежных вентиляторов с поворотными 
закрылками лопаток рабочего колеса — это определение влия
ния геометрических параметров закрылков на аэродинамиче
ские характеристики вентиляторов. Из аэродинамических ха
рактеристик вентилятора Ц32-12 (рис. 4.9), полученных при 
экспериментальном исследовании, видно, что при повороте за
крылков значительно изменяются давление и потребляемая 
мощность.

В области экономичной работы вентилятора (при т|^0,6) 
напор изменяется в 6 раз, потребляемая мощность в 9 раз. При 
небольших положительных углах 0 поворота закрылков давле
ние и мощность изменяются при постоянной подаче примерно 
н одинаковой степени и поэтому к. п. д. вентилятора не
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Рис. 4.9. Х арактеристика вентилятора Ц 32-12 при регулировании поворот
ными залры лками

к сйижению к. п. д. вентилятора. Небольшой поворот закрыл- 
в в сторону вращения колеса ликвидирует этот отрыв, что 
и водит к повышению к. п. д. вентилятора. Из регулировочных 
рактеристик видно, что при увеличении 0 от 60 до 70° давле- 

увеличивается незначительно, а при изменении 0 от 70 до 
давление почти не повышается, а потребляемая мощность 

1стет значительно. Поэтому 0>6ОЧ не рекомендуются [21].
При повороте закрылков против вращения рабочего колеса 

а угол 0) давление снижается более интенсивно, чем потреб- 
смая мощность, в результате чего к. п. д. вентилятора падает.
0 объясняется отрывом потока с передней стороны закрылка, 
ледствие чего последняя перестает оказывать влияние на дав
ние. Зато задняя сторона закрылка работает в турбинном ре- 
име и к. п. д. вентилятора снижается. Предельный угол пово- 
>та закрылка против направления вращения колеса состав
ит 30°.

Комбинированные сп о со бы  ре г улирования подачи. Один из 
шболее распространенных способов комбинированного регу- 
фования — двухкомпонентный, предусматривающий бессту- 
нчатое регулирование с помощью ОНА и одноразовую замену 
ектродвигателя.
В качестве другого двухкомпонентного способа комбиниро- 

iHHoro регулирования с помощью ОНА центробежных венти- 
ггоров в Донгипроуглемаше предложен способ замены одного 
абочего колеса другим, отличающимся лишь шириной.

Можно объединить два предыдущих способа и получить 
>ехкомпонентное комбинированное регулирование за счет ОНА 
одноразовой замены двигателя и колеса, отличающегося ши-
1НОЙ.

Выше уже отмечалось, что однократная замена двигателя 
пя небольших типоразмеров вентиляторов вследствие значи- 
льного скачка угловой скорости (co2/coi> 1,25) не обеспечи- 
1ет достаточного перекрытия рабочих областей, полученных
1 счет регулирования ОНА. В этом случае более целесооб- 
^зна замена не двигателя, а рабочего колеса на колесо боль- 
его диаметра и выполненного по той же аэродинамической 
(еме. Поскольку изменение диаметра колеса в т  раз влечет

собой изменение подачи вентилятора в т 3, а давление в т 2, 
1ласть экономичной работы, полученная при этом, занимает 
/щественно больший диапазон по подаче, чем в случае регу- 
ирования с помощью ОНА.

1.3.2. Регулирование подачи осевых вентиляторов
снижается. К- п. д. некоторых вентиляторов даже несколько!
повышается. Это можно объяснить тем, что в рабочих колеса* В зависимости от режимов работы осевого вентилятора, спо- 
с малым углом выхода лопатки возможен отрыв потока от е * > б а  регулирования и других условий применяется тот или 
выпуклой передней стороны, что приводит к увеличению п о т е р ь 'н о й  способ регулирования, а также их комбинации.
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Рег улирование поворотом лопаток рабоч е го  колеса.  Харак
ристики вентиляторов при различных углах ©& установки . явления и подачи, более эффективно осевым аппаратом, ре- 
паток можно рассматривать практически как регулировочн; улирование вниз ( А ( ? в н а < 0 ) ,  напротив, более эффективно
У вентиляторов эти характеристики получены при отсутстЕ 
зазора между лопатками и втулкой и при равномерном 
хорде и одинаковом между лопатками и корпусом. Если 
конструкция с поворотными лопатками, то между втулкой 
лопатками при максимальном угле установки должен быть

зоне регулирования угле установки лопаток. С увеличением 
этого угла зазор будет увеличиваться, становясь все более 
равномерным, и достигнет своего максимального зазора : 
максимальном угле установки.

Если режимы и время работы при регулировании достато 
хорошо известны, то, приняв один из них за расчетный для пф( 
бора вентилятора, характеристики всех режимов наносят 
размерную характеристику выбранного типа вентилятора.

В том случае, когда регулируемыми вентиляторами разл!- 
ных типоразмеров (иногда при различных частотах вращени

Регулирование вверх ( A Q b h a > 0 ) ,  приводящее к увеличению

схемах, где в исходном положении аппарат закручивает по- 
ок против направления вращения рабочего колеса.

Регулирование аппаратом может быть эффективным только 
ри достаточно больших углах установки лопаток рабочего ко
леса (@й> 30°). При малых углах установки сдвиг кривых дав-

нимальный (нулевой) зазор. При уменьшении этого угла заг пения весьма мал и эффект регулирования по подаче резко 
будет увеличиваться и становиться все более неравномерным нижается.
хорде. При минимальном угле он достигает максимума. За; Вопросы выбора наиболее подходящей схемы регулируемого 
между корпусом и лопатками, напротив (по условиям безоп щпарата вентилятора решаются таким же образом, как и 
ности), должен быть минимальным при наименьшем в диа] , случае регулирования колесом.

В ряде случаев целесообразней смешанное лопаточное регу- 
Чрование — аппаратом на ходу в зоне между двумя углами ус
тановки лопаток колеса и колесом при остановленном вентиля- 
оре.

Рег улирование изменением частоты вращения,  рассмотрен- 
ое выше при изложении пересчета характеристик на другую 

шстоту вращения, описывается уравнениями для определения 
тодачи Q, давления рс и мощности N.

В большинстве случаев характеристики сетей, на которые 
>аботает вентилятор, представляют собой параболу, описывае-

i

необходимо покрыть поле режимов (например, поле режим ДуЮ зависимостью Pc=^cQ2> поэтому при изменении частоты 
проветривания рудников) на типовых регулировочных харак зращения -
ристиках вентилятора данной схемы следует выделить рабоч  ̂>азмерной характеристике и 
область, ограниченную по условиям устойчивости и других "Шеняются (см. рис. 1.18). 
циальных требований. *  Часто применяется ступенчатое

При регулировании поворот лопаток рабочего колеса i 
изводится обычно в пределах 15—45°.

Регулирование поворотом лопаток направляющего аппар 
Вентиляторы, выполненные по схемам с входным ВНА, мо 
разделить на две группы: у одних рабочее колесо рассчи- 
специально под поток, закрученный аппаратом; у других- 
осевой вход потока. В первом случае профили лопаток а 
рата имеют определенную, отличную от нуля, вогнутость и - 
установки, больший или меньший 90°. Во втором случае 
фили лопаток симметричны, установленные под углом 90°. 
парат с такими лопатками (будем называть его осевым) уст! 
навливается только для регулирования (см. рис. 1.19).

В обоих случаях лопатки аппарата могут быть выполнен 
или полностью поворотными, или с поворотными закрылка 
при неподвижных носовых частях, которые используются к  ̂
опоры.

При регулировании аппаратом сдвиг характеристик по 
даче меньше, чем при регулировании поворотом лопаток я! 
леса.

вентилятора положение рабочей точки на его без- 
следовательно, его к. п. д. не из-

регулирование изменением 
густоты вращения с помощью двухскоростных двигателей, 

авное регулирование двигателем используется довольно 
7,ко.
Так как регулирование частоты вращения электродвигателя 
лчно возможно только вниз (в сторону уменьшения) от но- 

"Яальной, то как правило, регулируемый вентилятор прихо- 
<г*ся подбирать на точку с максимальным давлением.
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Работающий.

Главный 1 
канал

В соответствии с ПБ главные вентиляторные у станов 
должны быть оборудованы реверсивными устройствами, иозт 
ляющими не более чем за Ю мин изменять направление вс 
душной струи на обратное, причем подача воздуха в рудн 
при реверсировании должна составлять не менее 60 % НС 
мальной.

В вентиляторных установках главного проветриван 
с центробежным и осевым вентиляторами воздушная струя £ 
версируется при помощи обводных каналов и различных реве 
сивных устройств, к которым относятся ляды, флажков 
двери и шиберы.

При нормальной работе вентиляторной установки все ля; 
находятся в горизонтальном положении, кроме падающей л я !
Ч ( п и р  Д 1 Г П  R к я н я л р  печегжного нентилятопа котооая откл ис- 4 1 0 ;  С х ем а  расположения реверсивных и переключающих устройство (рис. 4 . J.U) в канале резервного вентилятора, oi р |удничной вентиляторной установки  с осевыми вентиляторами
чает его от главного канала.

В случае реверсирования воздушной струи атмосферн
ляда 2 поднимается и открывает доступ воздуха из атмосфе]
в главный канал, а перекрывающая ляда 1 опускается, разе £
щая каналы—-главный и работающего вентилятора; ляда пл  „ „ , * *^  и од! кение — лопатки СА должны быть повернуты так, чтобы СА

4.3.3. Реверсирование потока воздушной струи

диффузора поднимается и открывает обводной канал 
временно перекрывает диффузор.

Переход на работу с одного вентилятора на другой ocyii 
ствляется при помощи падающих ляд, взаимно связанных i 
налом через барабан лебедки ЛРУ-1.

При этом производятся остановка работающего вентилят^ 
и пуск резервного; в результате создаваемой в каналах раз' 
сти давлений падающие ляды автоматически переставляют 

Осевые вентиляторы реверсируют поток также за счет 
менения направления вращения на обратное при постоянн 
углах установки лопаток рабочего колеса или за счет изменен 
этих углов при том же направлении вращения.

При изменении направления вращения вентилятор п

Направление . ,
правлению поворота потока в решетке лопаток и обтекан 
происходит со стороны острой кромки профилей. При этом зн 
чительно изменяется течение, увеличиваются потери давлен! 
а характеристика резко отличается от характеристики при н< 
мальной работе. При работе на ту же сеть подача значитель 
уменьшается

В одноступенчатых вентиляторах более сложных схем^Л 
стоящих из колеса и спрямляющего аппарата (К+СА) и. 
имеющих также входной направляющий аппарат (ВНА + К 
+ СА), при реверсировании только изменением направлен 
вращения можно получить лишь около 30 40 % подачи. 1-1
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ышение эффективности реверсирования таких вентиляторов 
озможно за счет установки лопаток аппаратов в новое поло-

ал выполнять роль входного направляющего аппарата (ВНА), 
юдкручивающего поток против направления вращения, а ло- 
атки ВНА — так, чтобы при реверсировании выполнять роль, 
апротив, спрямляющего аппарата (СА).

4.4. ИСПЫТАНИЕ ВЕНТИЛЯТОРОВ

.4.1. Влажность воздуха

Сухой воздух представляет собой смесь кислорода, азота и 
азов — аргона, неона, гелия, криптона и ксенона. Воздух со

вращается в турбину, работающую в вентиляторном режиь некоторое количество углекислого .газа. Атмо-
Наппавление изгиба профилей перестает соответствовать Р ьи 03ДУХ всегда содержит влагу, которая может нахо- направление илии* t иться в в03духе в трех видах: в виде перегретого пара, когда

температура выше температуры насыщенного пара при дан
ом парциальном давлении; в виде насыщенного пара. Третий
ид бывает в том случае, когда воздух, насыщенный парами 
оды, охлаждается и вследствие этого влага конденсируется 

мельчайшие капельки (воздух пересыщен влагой). Чаще 
стрсчаются первые два вида влаги.

При рассмотрении влажности воздуха и других газов разли- 
ают два понятия: абсолютную влажность у„, т. е. содержание 
Яссы количества паров в единице объема газа, и относитель- 
ую <р, пли отношение абсолютной влажности воздуха vn к аб- 
)ЛЮтной влажности насыщенного газа при равной темпера-
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туре. Значения yh приводятся в таблицах паров воды обычно 
в Н/м3. Относительная влажность дается в процентах. Для пара 
столь низкого давления, каким является парциальное давление 
паров воды в воздухе, справедливо (с достаточной точностью) 
уравнение pv  = RT; можно относительную влажность выразить 
отношением действительного давления пара в воздухе к давле
нию, которое бы имел насыщенный пар при той же темпера
туре,

ф =  Уп/ Yh =  Рп/Рн-

Воздух и водяной пар, находящиеся в воздухе, подчиня
ются закону Дальтона, т. е. ведут себя в закрытом объеме так, 
как если бы в нем был только один газ или один пар и резуль
тирующее давление являлось бы суммой давлений сухого воз
духа рв и пара р„: р = рв + рп.

Если изменяется абсолютная влажность воздуха, то одно
временно изменяется общая масса влажного воздуха, но коли
чество сухого воздуха в смеси остается неизменным. Поэтому 
при рассмотрении различных свойств воздуха удобно исходить 
из 1 кг сухого воздуха в смеси.

Удельный объем влажного воздуха v = RT/p.
Удельная энтальпия (кДж/кг) влажного воздуха равна 

сумме энтальпии — сухого воздуха в смеси влаги,
i — срВТ -f-х{г-\-СрПТ),

где с рв и с рп — удельная теплоемкость соответственно сухого 
воздуха и водяного пара при постоянном давлении, 
кДж/(кг-К); г — скрытая удельная теплота парообразования, 
кДж/кг; х — влагосодержание, г/кг; Т — температура воз
духа, К.

Если в уравнениях для влажного воздуха значения, относя
щиеся к сухому воздуху, заменить соответствующими значе
ниями для сухого газа, то получим уравнения, справедливые 
для влажного газа.

Если воздух, или иной газ, не насыщенный влагой, охла
дить, то его относительная влажность возрастает. Если охлаж
дение продолжится до момента получения насыщенного пара, 
то при дальнейшем охлаждении водяной пар начнет конденси
роваться. Температура, при которой пар становится насыщен
ным, а на холодных стенках выпадает влага, называется точ
кой росы.

4.4.2. Измерительные приборы

Для измерения давления, создаваемого вентиляторами, при
меняют депрессиометры и микроманометры.

Депрессиометр состоит из двухколенной трубки диаметром 
5—10 мм, в которую налита подкрашенная вода, шкалы и
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Рис. 4 .11. Микроманометр ЦАГИ типа ММН

шланга. При невключенном депрессиометре нулевое деление 
шкалы находится против уровня воды в трубках. С помощью 
шланга одно колено депрессиометра соединяется с вентилятор
ным каналом, другое остается открытым, уровень воды в каж
дом колене при этом будет различным. За величину напора 
принимается разница уровней жидкости в коленах депрессио
метра.

В микроманометре ЦАГИ типа ММН (рис. 4.11), обеспечи
вающем большую точность замера давления, резервуар 10 за
полнен этиловым спиртом. Для включения прибора имеется 
кран 2, с которым соединяется измерительная трубка 8 с по
мощью шланга 7 и штуцера 4. Винтом 5, воздействуя на по
плавок, устанавливают уровень спирта, соответствующий нуле
вому давлению шкалы. Для изменения пределов измерения 
трубка 8 может быть установлена под различными углами, для 
этого на стойке 6 предусмотрено четыре отверстия, а на ко
жухе 9 трубки — защелка.

При замерах штуцер 1 ( + ) присоединяют трубкой к пункту 
с большим давлением, штуцер 3 (—) к пункту с меньшим дав
лением. При смещении уровня в трубке 8 на длину 1а измеряе
мое давление p v  = Lpcn sin а, где рсп—плотность спирта; а  — 
угол установки трубки относительно горизонта»

Схема замеров статического Hs, динамического На и пол
ного Я  напоров показана на рис. 4.12.

Статическое давление p sv  — давление, которое оказывает 
на стенки трубопровода воздух, протекающий параллельно 
этой стенке:

p sV  7 : Я 5^т&гРо^»

где p ' s v — измеренная вертикальная разность высот рабочей 
жидкости в манометре: Я / =  (/Из м — / н а ч а т а  — при измерении
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Рис. 4.12. Схема замеров статиче
ского, динамического и полного д ав 
лений

*—\\/У ~ С—\\ 
\ H -H q.Н-Нц+Нз

микроманометром с наклонной шкалой; Rr = l-f-0,98— тариро- 
вочный коэффициент измерителя давления (пневматической 
трубки или штуцеров); &т=1-г-0,98 — тарировочный коэффи
циент микроманометра; р0 — плотность рабочей жидкости в ми
кроманометре, для дистиллированной воды р0 = 1; 6=1н-0,98— 
коэффициент, учитывающий сжимаемость воздуха.

Статическое давление можно измерять также штуцерами 
с малыми отверстиями, расположенными по периметру трубы.

Динамическое давление, измеренное микроманометром

где /изм — измеренная разность уровней рабочей жидкости в на
клонной трубке, мм.

При нормальных атмосферных условиях (давление 
101,5 кПа, температура 293 К, влажность 50%) Ро= 
= 12,07 Па/м3 и, следовательно, р0= 1,2 кг/м3.

Полное давление p v  равно сумме p sv  и pdv- 
Давление замеряют при помощи пневмометрической трубки 

(рис. 4.13), состоящей из наконечника 3, державки 4, штуцеров
6 ( + ) и 5 (—). Отверстие 1 служит для замера полного дав
ления, прорезь 2 — статического. Трубка вводится в воздуш
ный поток так, чтобы отверстие 1 было направлено навстречу 
потоку. Если депрессиометр или микроманометр соединить со 
штуцером 6, то замеряется полное давление, если же соединить 
со штуцером 5,— статическое, а если соединить одновременно 
со штуцерами 5 и 6,— динамическое давление.

Средняя скорость воздушного потока в трубопроводе

где йп<1 — коэффициент поля, учитывающий неравномерность 
распределения скоростей по сечению трубы и представляющий
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Рис. 4.13. Пневмометрическая трубка

собой отношение средней скорости к скорости в центре потока; 
р — плотность воздуха в трубопроводе при испытании, для его 
определения необходимо измерить барометрическое давление, 
влажность и температуру воздуха в трубопроводе; &т=1/| — 
таривовочный коэффициент пневмометрической трубки, опреде
ляемый опытным путем, обычно близок к единице; 6 ^ 1  — коэф
фициент, учитывающий сжимаемость воздуха в измерителе; 
Pdv — скоростное (динамическое) давление, измеренное в цен
тре сечения трубы.

Для замера скорости потока применяют анемометры: крыль- 
чатые при скоростях потока 0,5—10 м/с; чашечные при скоро
стях 1—20 м/с; дифференциальные крыльчатые, в которых под- 
дувной механизм направляет струйку поддува с определенной 
скоростью на лопасти анемометра, чем компенсируется тормо
жение прибора от трения; весьма чувствительные крыльчатые 
анемометры на струйных осях при скоростях 0,1—5 м/с. Непо
средственное измерение скорости производится электроанемо
метрами, измеряющими ток, протекающий по проволоке, тем
пература и сопротивление которой зависят от скорости обдува
ния ее потоком, и реактивными анемометрами, в которых угол 
отклонения флюгера-указателя пропорционален скорости воз
душного потока.

Для определения расхода непосредственно замеряют пло
щадь поперечного сечения воздухоподводящего канала или пло
щадь выходного сечения диффузора и скорости воздушного по
тока в этих сечениях.

Подача вентилятора Qc — FKaiKv cp, 
где FKa„ — площадь поперечного сечения канала в плоскости 
замера скорости движения воздуха, м2; vGp — средняя скорость 
движения воздуха в данном сечении, м/с.

Постоянный контроль подачи и давления вентиляторов осу
ществляется дифференциальными манометрами (дифмано- 
метры). Наибольшее применение получили кольцевые, поплав-
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ковые и мембранные дифманометры, используются также коло
кольные, сильфонные, тензометрические и др. Эти приборы яв
ляются первичными — они непосредственно воспринимают им
пульс от измеряемой величины. Первичный прибор может иметь 
шкалу или не иметь, а также может быть самопишущим. Для 
дистанционного контроля подачи и давления вентиляторов при
меняют вторичные приборы, электрически связанные с пер
вичными.

4.4.3. Промышленные испытания вентиляторов

Любой вентилятор главного проветривания до серийного 
производства подвергается промышленным испытаниям, кото
рые производятся на опытно-промышленных образцах непо
средственно на вентиляторных установках шахт и рудников.

В объем промышленных испытаний в обязательном порядке 
входят снятие действительных аэродинамических характеристик 
вентиляторной установки и длительная проверка надежности, 
работоспособности и ремонтопригодности при опытной эксплуа
тации на шахтную сеть.

Помимо этого вентиляторы каждого типоразмера в процессе 
промышленного производства должны подвергаться контроль
ным испытаниям с целью проверки влияния технологических и 
конструктивных изменений, вносимых при длительном изготов
лении.

Поскольку в результате аэродинамических испытаний, вхо
дящих в объем промышленных, должны быть получены харак
теристики вентилятора, которые становятся типовыми на весь 
период выпуска данной машины, к точности получаемых данных 
предъявляются достаточно высокие требования. Так, допусти
мая погрешность по давлению составляет ±0,5 %, по коэффи
циенту полезного действия ±1 %.

Такие аэродинамические испытания проводятся с помощью 
специальной установки (рис. 4.14), состоящей из герметичной 
перемычки 5, отсекающей вентиляционные каналы от шахт
ного ствола, и устанавливаемого на перекрытии канала изме
рительного коллектора 3, через который и поступает воздух. 
Диаметр цилиндрической части коллектора подбирается так, 
чтобы скорость воздушного потока в нем не превышала 50 м/с, 
для этого всасывание при необходимости производится через 
два коллектора, установленных один от другого на расстоянии, 
не меньшем 1,5 диаметра коллектора. Коллекторы снабжаются 
лопаточными дросселями 1, позволяющими изменять сопротив
ление рабочей части аэродинамических характеристик венти
лятора. По разрежению в коллекторе определяется подача вен
тилятора, для этого к штуцерам, расположенным в цилиндри-
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хпапраом
душного
Направление воз
душного потока

Рис. 4.14. Схема установки для проведения аэродинамических испытаний

ческой части за входом в коллектор, с помощью усредняющих 
колец 7 и трубок подсоединяется микроманометр 4.

При этом количество воздуха, проходящего через коллектор,

где а  — коэффициент расходомера; е — поправочный множи
тель на расширение изменяемой среды; F i — площадь сужен
ного сечения расходомера, м2; р с — перепад давления в расхо
домере, Па; рв — плотность воздуха при входе в воздухомер, 
кг/м3; ра — плотность атмосферного воздуха, кг/м3.

Плотность воздуха р (кг/м3) в любом сечении испытатель
ного стенда (ГОСТ 10921—74)

где рп, рп, Тп, Rn — параметры воздуха при нормальных атмо
сферных условиях; ра — измеренное атмосферное давление, 
кПа; Тх — измеренная температура воздуха в сечении х — х, К; 
Ртх — измеренное избыточное статическое давление (разреже
ние) в сечении х — х, кПа; Ra — газовая постоянная атмосфер
ного воздуха, Дж/(кг*К).

Для определения статического давления в канале устанав
ливается крестообразный усредняющий насадок 6, состоящий из 
двух труб диаметром 1/2", по длине которых имеются направ
ленные навстречу потоку равномерно расположенные с шагом 
150—200 мм отверстия. К штуцеру насадка подсоединяется че
рез трубки микроманометра 2 и статическое давление венти
лятора определяется как p sv  = ps3AkM, где pS3 — замеренное
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разрежение по усредненному насадку, Па; Д — поправка на 
атмосферные условия, позволяющие привести характеристики 
к нормальным атмосферным условиям (рп= 101,5 кПа, Тп = 
= 293 К); &м— коэффициент микроманометра.

Мощность, потребляемая из сети, замеряется прибором 
К-505, подсоединяемым к цепи питания статора через пони
жающие трансформаторы, в связи с чем при подсчете мощно
сти учитываются коэффициенты трансформации. Схема подсо
единения представлена на крышке прибора. При включении 
прибора необходимо обращать внимание на правильность фа- 
зировки; для обеспечения необходимой точности получаемых 
данных трансформаторы выбираются так, чтобы все показания 
считались по второй половине шкалы.

Статический коэффициент полезного действия вентилятор
ной установки

Т)уст = ------- --------------- ,
1У 1000Л/Ст1д Л

где Nc — мощность, потребляемая из сети; т)д — к. п. д. двига
теля при данной нагрузке.

Для проведения периодических проверочных испытаний эта 
методика практически неприемлема, поэтому при аэродинами
ческих испытаниях вентилятора, которые необходимо прово
дить не более чем за один-два дня, следует рекомендовать уп
рощенную методику, позволяющую, однако, получать требую
щую в этом случае точность результатов.

Вентиляторная установка отсоединяется от шахтной сети 
лядой канала, уплотнение которой необходимо предварительно 
тщательно отрегулировать, чтобы свести подсосы к минимуму; 
отсоединяется также приводной канат от ляды всасывающей 
будки, так как в большинстве вентиляторных установок ляды 
канала и всасывающей будки работают от одной лебедки.

Воздух при этом засасывается через резервный вентилятор, 
сопротивление измеряется поворотом лопаток ОНА или уст
ройств для уменьшения мощности резервного вентилятора.

Для определения подачи установки наиболее простой и на
дежный способ — это способ, основанный на измерении пере
пада статических давлений в двух сечениях вентиляционного 
канала, одно из которых имеет меньшую площадь^ например во 
входном патрубке за направляющим аппаратом. Замерные 
станции представляют собой крестовину из двух труб, герме
тично уплотненных с торцов и имеющих равномерно располо
женные отверстия диаметром 3—4 мм по всей длине. К одному 
из отверстий каждой трубы подсоединяется штуцер, от которого 
и выполняется отвод с помощью резиновой трубки к микрома
нометру или обычному U-образному манометру.
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Трубка, идущая от замерной станции, установленной в се
чении с меньшей площадью, подсоединяется к « + », с большей 
площадью — к «—», так как в сечении с меньшей площадью 
статическое давление соответственно меньше. Отверстия в труб
ках ориентируются на поток.

Разность статических напоров вентилятора при этом

щ  L
где psi, ps2 — статическое давление потока соответственно в се
чениях 1—1 и 2—2\ psl—p s2 — разность статических давлений, 
замеряемая микроманометром; Fi и F2 — площади сечений со
ответственно в сечениях 1—1 и 2—2\ £i = 0,1 -+0,2 — коэффициент 
сопротивления на участке между сечениями 1—1 и 2—2,

г  — Арх-а
PQI/2F* '

По данным замеров имеющихся площадей сечений подача 
вентилятора рассчитывается по уравнению

Q 1 ( P s l Ps2)

статическое давление вентилятора определяется по формуле

pQo
P s v  — P s l ' 2Ff

мощность двигателя измеряется и находится по приведенной 
выше методике.

4.5. КОНДИЦИОНИРОВАНИЕ РУДНИЧНОГО ВОЗДУХА

Самочувствие и работоспособность людей в рудничных усло
виях в большей степени определяются совместным воздейст
вием на их организм условий окружающей среды (температура, 
влажность и скорость движения воздуха). Улучшение тепло
вого режима глубоких рудников позволяет повысить произво
дительность труда рабочего на 24—40 % [8].

Воздух при движении по горным выработкам нагревается 
« результате: теплообмена с окружающим рудным массивом; 
выделения тепла от охлаждения и окисления горной породы; 
выделения тепла работающими механизмами.

Температура и влажность воздуха в глубоких рудниках зна
чительно отличаются от температуры и влажности атмосфер-
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Hofo воздуха. Характер и интенсивность теплообмена между 
рудничным воздухом и окружающим выработку горным масси
вом зависят: от глубины и продолжительности ее существова
ния; геотермического градиента; количества и параметров про
ходящего воздуха; длины пути вентиляционной струи от около- 
ствольного двора.

В зимние месяцы при работающих калориферах колебания 
температуры воздуха в стволе незначительны, суточные коле
бания температуры в очистных и подготовительных блоках ми
нимальны.

Тепловые режимы рудников в зоне вечной мерзлоты харак
теризуются: низкой температурой воздуха и породы, высокой 
степенью их изменения во времени и по длине выработок, рас
пространением сезонных колебаний температуры воздуха по 
всей вентиляционной системе.

Для рудников характерен интенсивный теплообмен между 
рудничным воздухом и рудным массивом при небольших скоро
стях движения вентиляционной струи в участковых и очистных 
выработках. Тепловые процессы на подземных приисках, разра
батывающих россыпи, протекают значительно медленнее, чем 
в рудниках.

В горных выработках, где не обеспечиваются нормальные 
тепловые условия (Тв> 2 93 К), необходимо применять искус
ственное охлаждение (кондиционирование) рудничного воз
духа.

4.5.1. Краткие сведения о кондиционировании воздуха

При больших глубинах разработок (свыше 600—700 м) нор
мальные условия в очистных и подготовительных выработках 
рудников возможно обеспечить только за счет специальных 
установок для кондиционирования воздуха [14].

При кондиционировании воздуха подземные рабочие при 
опускании с поверхности в рудник или при передвижении по 
горным выработкам не должны подвергаться воздействию рез
ких изменений температуры. Установлены следующие темпера
турные колебания воздуха при его кондиционировании: 294— 
299 К при скорости вентиляционной струи 1,5—2,5 м/с; 293—■ 
298 К при скорости 1—2 м/с [8].

Для каждого конкретного рудника выбирается индивиду
альная система охлаждения воздуха, определяемая условиями 
разработки полезного ископаемого, схемой вентиляционной си
стемы и технико-экономическим сравнением.

В практике кондиционирования воздуха глубоких рудников 
известно несколько схем холодильных установок, которые раз
личаются схемами охлаждения воздуха, местом расположения 
холодильного оборудования, способом отвода тепла хладаген-
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Рис. 4.15. Схемы холодильной установки с размещением станции холодиль
ных машин ХТМФ-2-1-4000 на поверхности

тов и типом холодильного оборудования. По месту располо
жения холодильного оборудования различают три основные 
схемы холодильных установок: холодильная станция и воздухо
охладители на поверхности; холодильная станция на поверхно
сти, воздухоохладители на поверхности; холодильная станция 
на поверхности, воздухоохладители под землей; где охлажда
ется весь проходящий воздух или только его часть; холодиль
ная станция и воздухоохладители под землей с отводом тепла 
конденсации хладагента на поверхности или на глубоком гори
зонте.

На рис. 4.15 приведена принципиальная схема холодильной 
установки с размещением станции холодильных машин 
ХТМФ-2-1-4000 на поверхности.

В холодильную установку входят станция холодильных ма
шин 7 и воздухоохладители 5; насосные станции 3 для пере
качивания технологической воды и хладоносителя; градирня 4\ 
промежуточные теплообменники 1 при расположении холодиль
ной станции на поверхности рудника; емкости для хладоноси
теля; диспетчерский пульт управления и другое оборудование.

Если холодильные машины располагаются на поверхности, 
а воздухоохладители в руднике, то хладоноситель следует по
давать с поверхности на глубокий горизонт рудника по замк
нутому трубопроводному контуру 2, 6 через теплообменник 1. 
При расположении холодильных машин на поверхности холо
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дильные установки имеют два контура: высокого давления, по 
которому циркулирует хладоноситель — рассол, и низкого дав
ления, по которому перемещается хладоноситель — вода. Кон
туры связаны между собой жидкостным теплообменником, в ко
тором осуществляется передача холода хладоносителя, цирку
лирующего по контуру низкого давления. Высоконапорный 
хладоноситель, отдав свой холод, возвращается на поверхность. 
Система циркуляции высоконапорного хладоносителя преду
сматривает насосную станцию и коммуникации, связывающие 
испарители холодильных машин с жидкостным теплообменни
ком высокого давления [14].

Низконапорный хладоноситель также циркулирует по замк
нутому контуру через емкость, расположенную в камере тепло
обменника. Для подачи низконапорного хладоносителя (вода) 
устанавливаются три насоса.

При расположении холодильных установок под землей про
межуточный жидкостный теплообменник не обязателен, и хла
доноситель циркулирует между испарителями холодильных ма
шин и воздухоохладителями [8].

Тепловые атмосферные условия в горных выработках регу
лируются предотвращением нагревания шахтного воздуха и 
охлаждением рудничного воздуха без использования холодиль
ных машин и с их использованием.

Предотвращение нагревания рудничного воздуха возможно 
осуществить за счет: обеспечения необходимого расхода и ско
рости движения воздуха на участке по тепловому фактору: теп- 
ло- и гидроизоляции стен выработок; ликвидации окислитель
ных процессов рудного массива.

Кондиционирование рудничного воздуха без применения хо
лодильных машин можно достичь за счет: подмешивания в вен
тиляционную струю испаряющегося жидкого и сжатого воз
духа; применения воздухоподающих выработок достаточной 
протяженности.

Охлаждение рудничного воздуха с использованием холо
дильных машин — самый эффективный способ.

Наиболее распространенные типы холодильных установок — 
компрессорные и абсорбционные.

Компрессорные холодильные установки бывают воздушными 
и паровыми, работающими на низкокипящих жидкостях (ам
миак, фреон, углекислота и др.). Принцип действия воздушной 
холодильной установки основан на адиабатическом расширении 
воздуха и снижении при этом температуры до значений ниже 
температуры окружающей среды. Предварительно воздух сжи
мается в компрессоре и охлаждается проточной водой до тем
пературы окружающей среды.

В схеме холодильной установки с промежуточным хладоно- 
сителем жидкий хладагент поступает в испаритель после дрос- 
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Рис. 4.16. С хема абсорбционной холодильной 
установки

селирования и испаряется в нем под действием тепла, поступаю
щего от рассола или от воды, протекающей через испаритель. 
Охлажденный рассол прокачивается насосом через воздухоох
ладитель, а оттуда возвращается в испаритель для повторного 
охлаждения.

В абсорбционных холодильных установках (рис. 4.16) про
цесс получения холода протекает за счет тепла отопительных 
котельных или других источников. Хладагентом служит водный 
раствор бромистого лития, который в генераторе 5 подогрева
ется водяным паром, проходящим по змеевику 6, в результате 
чего образуются пары бромистого лития, поступающего в кон
денсатор 4. Здесь пары конденсируются и далее через дрос
сельный клапан 3 с пониженным давлением и температурой по
ступают в испаритель 1 со змеевиком 2. Бромистый литий при 
низкой температуре испаряется за счет тепла, поступающего 
в испаритель хладоносителя. При этом последний охлаждается 
и через воздухоохладитель понижает температуру вентиляци
онной струи. Далее пары направляются в абсорбер 10, где по
глощаются слабым раствором бромистого лития, поступаю
щего из генератора 5 через клапан 7 и змеевик теплообмен
ника 8. В процессе поглощения раствором выделяется тепло, 
которое отводится охлаждающей водой, проходящей через зме
евик 9. Концентрированный раствор, полученный в абсорбере, 
подается насосом 11 через теплообменник в генератор 5. В теп
лообменнике концентрированный раствор подогревается, а за
тем перекачивается из генератора в абсорбер. Затем рабочий 
цикл повторяется в прежней последовательности [14].

В качестве рабочих жидкостей подземных холодильных 
установок практически используются лишь фреоны:

фреон-12 (дифтордихлорметан)— газ без цвета и запаха, не 
горит, взрывобезопасен; температура кипения при 101,5 кПа — 
302,4 К. При контакте фреона-12 с открытым пламенем обра-
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зуется фосген. Максимальное допустимое содержание фосгена 
в воздухе 28 %. Безводный фреон инертен по отношению к ме
таллам, интенсивно растворяет смазочные масла, обладает вы
сокой способностью протекать через неплотности;

фреон-22 (дифторхлорметан), по своим свойствам подобен 
фреону-12, однако обладает большей объемной холодопроизво- 
дительностью, меньшим отношением давлений испарения и кон
денсации, что снижает расход энергии на работу компрес
сора [8].

При достаточно длительном времени эксплуатации данного 
горизонта предпочтение следует отдавать схемам с подземным 
расположением воздухоохладителей, обеспечивающих наиболее 
эффективное охлаждение воздуха при минимальных потерях 
холода. Теплоту конденсаций целесообразней отводить шахт
ной водой или на поверхности.

4.5.2. Стационарные холодильные машины

Для охлаждения рудничного воздуха применяют стационар
ные холодильные установки, которые снабжаются компресси
онными и абсорбционными холодильными машинами.

Компрессионные машины подразделяют на холодильные ма
шины МФ-220-1РШ, АБХМ-2500 с поршневыми компрессорами 
и ШХТМ-1300, ХТМФ-2-1-4000 с турбокомпрессорами.

Стационарные поршневые компрессионные машины были 
созданы и изготовляются московским заводом «Компрессор».

Холодильные машины МФ-220-1РШ (МФ-700) работают 
по схеме паровой компрессорной одноступенчатой холодильной 
машины, которая имеет меньшую холодопроизводительность, 
чем машина с турбокомпрессором, и предназначена для работы 
в местных холодильных установках.

Для охлаждения рудничного воздуха рекомендуются тепло
использующие абсорбционные бромистолитиевые холодильные 
машины АБХМ-2500. Охлаждение этими машинами основано на 
поглощении тепла хладагента^ при его кипении, а рабочий 
цикл осуществляется за счет тепловой энергии, а не механиче
ской, как в компрессионных холодильных машинах.

Абсорбционная машина имеет испаритель и конденсатор. 
Процессы отсасывания паров хладагента из испарителя, повы
шения их давления и подачи в конденсатор осуществляются си
стемой, состоящей из абсорбера, насоса, генератора (кипятиль
ника) и регулирующего вентиля. В системе абсорбционной 
холодильной машины циркулируют хладагент (вода) и абсор
бент— поглотитель (бромистый литий).

Технологическая вода, используемая для охлаждения руд
ничного воздуха, охлаждается в змеевике испарителя машины 
АБХМ-2500 от 285 до 280 К за счет кипения воды — хладагента 
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в испарителе при низком остаточном давлении 500—1300 Па, 
соответствующем температуре кипения 277 К-

Вакуум в испарителе поддерживается за счет поглощения 
паров хладагентов концентрированным раствором бромистого 
лития, находящимся в межтрубном пространстве абсорбера. 
Тепло абсорбции, выделяющееся при этом, отводится охлаж
дающей водой, циркулирующей по трубам абсорбера. Из абсор
бера слабый раствор бромистого лития подается насосом в меж- 
трубное пространство генератора. В трубки генератора посту
пает греющая среда и раствор бромистого лития кипит, а из 
него выделяется чистый водяной пар. Выпаривание ведется под 
давлением 4000—9300 Па для снижения температуры греющей 
среды. Водяные пары конденсируются в трубках конденсатора 
охлаждаемой водой и конденсат поступает в испаритель. Вы
паренный крепкий раствор бромистого лития из генератора 
подается насосом в абсорбер. В машине АБХМ-2500 использу
ется абсорбер оросительного типа с рециркуляцией раствора 
для обеспечения большой плотности орошения. В абсорбере 
крепкий раствор, поступающий от генератора, смешивается 
с частью слабого раствора. Раствор промежуточной концентра
ции подается на переохлаждение в водорастворный теплооб
менник, а затем снова поступает в оросительное устройство аб
сорбера [6].

Фреоновый турбокомпрессор ХТМФ-2-1-4000 (рис. 4.17) — 
машина общепромышленного назначения, монтируемая на по
верхности шахт. Турбокомпрессор состоит из центробежного 
двухступенчатого неохлаждаемого компрессора 4, приводимого 
п движение через мультипликатор 5 (i = 2,56; jV= 1500 кВт) 
синхронным электродвигателем 6 типа СТМ-1500-2 (N=1500 кВт, 
// = 3000 мин-1); двух параллельно соединенных конденсато
ров 2  я 3  типа КТР-600, поплавкового бака 1 и испарителя 7 
типа ИТР-1800.

Пары хладоносителя фреона из испарителя засасываются 
турбокомпрессором 4, где они последовательно первыми и вто
рыми ступенями сжимаются до давления конденсации. Сжатый 
пар направляется в конденсаторы 2 я 3, в  которых конденси
руется за счет подогрева воды, циркулирующей по их трубам. 
Сконденсировавшийся хладагент сливается в поплавковый 
бак 1, где дросселируется. Для повышения эффективности ра
боты используется двухступенчатое дросселирование. Жидкий 
хладагент дросселируется в регулирующем вентиле высокого 
давления до давления, создаваемого первой ступенью компрес
сора. Образовавшиеся при дросселировании пары отделяются 
от капелек жидкости и отсасываются второй ступенью ком
прессора, а жидкий хладагент дросселируется во втором регу
лирующем вентиле низкого давления до давления кипения 
(и иоиарителе) и направляется в испаритель [8].
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Хладагент кипит в Испарителе до температуры, соответст
вующей давлению, поддерживаемому в испарителе турбоком
прессором, охлаждая рассол или воду.

Поплавковые регулирующие вентили высокого давления ре
гулируют уровень фреона-12 «До себя», в результате чего обес
печивается полный слив жидкого фреона из конденсатора.

Для разгрузки холодильной машины при пуске конденса
торы и испаритель соединены трубопроводом с дистанционно 
управляемым запорным вентилем, который открывается при 
пуске машины.

Турбокомпрессор ШХТМ-1300 — специальная установка, все 
узлы которой изготовлены во взрывобезопасном исполнении, 
используется для работы в подземных условиях.

4.5.3. Передвижные кондиционеры

Передвижные холодильные машины — кондиционеры ис
пользуются для охлаждения воздуха в горных подготовитель
ных и очистных выработках. Эти машины могут также приме
няться с воздухоохладителями стационарных холодильных уста
новок.

На шахтах и рудниках эксплуатируются передвижные кон
диционеры КПШ-3, КПШ-40, КПШ-40П, КПШ-90П, КПШ-90 
и РВК-1.

Кондиционеры типа КПШ изготовляются во взрывобезопас
ном рудничном исполнении и допускаются к использованию 
на рудниках, опасных по газу или пыли.

Для кондиционирования воздуха в тупиковых выработках 
рудных шахт можно применять легкий передвижной детан- 
дерный воздушный кондиционер РВК-1.

Кондиционеры типа КПШ представляют собой паровые ком
прессорные холодильные машины, работающие на фреоне-12 
по замкнутому циклу (рис. 4.18). Пары фреона-12 из испари
теля воздухоохладителя засасываются компрессором и сжима
ются в нем от давления испарения до давления конденсации. 
Сжатие паров сопровождается их нагревом до температуры 
343—373 К.

Горячий пар хладагента нагнетается компрессором в кон
денсатор, где в результате конденсации выделяется тепло ох
лаждающей воды, циркулирующей по трубам.

Жидкий фреон накапливается в нижней ресиверной части 
конденсатора, затем поступает в фильтроосушительный аппа
рат, где фреон освобождается от влаги, поглощаемой вещест
вом — силикагелем.

Затем жидкий фреон поступает через теплообменник и до
полнительно охлаждается парами фреона (движущимися 
пстречно), засасываемыми из испарителя компрессором. Далее
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Рис. 4.18. Принципиальная схема кондиционера КПШ-3:
1 — терморегулирующие веитили; 2 — воздухоохладитель; 3 — конденсатор; 4 — пробка 
д л я  спуска во здуха ; 5 — клапаи  аварийного выброса фреоиа; 6 — угловой вентиль для 
заправки системы фреоном. Условные обозначения: ■---------------трубопровод газообраз
ного фреоиа высокого давления; —— ----------- трубопровод газообразного фреона низ
кого д а в л е н и я ; ---------- ------- трубопровод ж идкого фреона высокого давления;
------------------------ — трубопровод фреона (вспомогательный); — — ------ * ------- трубопровод
м асл а ; 7 — пробки дл я  спуска воды ; 8 — фильтр-осушитель; 9 — теплообменник; 10 — 
пробки дл я  заливки и спуска м асла; 11 — компрессор; 12 — взрывобезопасное реле 
давления

жидкий фреон поступает в терморегулирующий вентиль, в кото
ром давление его сжимается и он начинает кипеть при низких 
температурах. Парожидкостная смесь низкого давления посту
пает из терморегулирующего вентиля в испаритель воздухоох
ладителя, где фреон испаряется, отбирая тепло от проходящего 
через воздухоохладитель воздуха, который прогоняется венти
лятором. Выделившиеся при кипении пары фреона из воздухо
охладителя через теплообменный аппарат, где они дополни
тельно и нагреваются, охлаждая жидкий фреон, засасываются 
компрессором, и цикл повторяется [8].

Следовательно, фреон движется по замкнутой системе, отби
рая тепло от рудничного воздуха в воздухоохладителе и отда
вая его воде, охлаждающей конденсатор.



4.6. ЭКСПЛУАТАЦИЯ И ПРОЕКТИРОВАНИЕ 
ВЕНТИЛЯТОРНЫХ УСТАНОВОК

4.6.1. Эксплуатация вентиляторных установок

Основные работы по монтажу вентиляторных установок за 
ключаются в разбивке осей для вентиляторов и двигателей и 
в устройстве фундаментов под эти машины, а также в уста
новке и сборке этих машин и аппаратуры.

На фундаменте устанавливают фундаментную плиту или 
раму, а для двигателей — салазки. Затем закрепляют машину и 
выверяют горизонтальность основания машины в продольном 
и поперечном направлениях и соосность валов машины и дви
гателя при непосредственном их соединении.

По окончании монтажа ротор вентилятора прокручивают 
вручную и, если рабочее колесо не задевает кожух, валы вен
тилятора и двигателя соединяют муфтой, после этого произво
дят несколько пусков продолжительностью 1—2 мин. Если при 
этом не замечается каких-либо отклонений, то производят по
следовательно пробные пуски продолжительностью 10 мин, 1, 3 
и 24 ч. В период пробных пусков вентилятор работает с неболь
шой нагрузкой при малых углах установки лопаток на рабочем 
колесе или направляющем аппарате. Во время работы контро
лируется температура подшипников, которая должна быть не 
выше 333 и 368 К для подшипников соответственно скольжения 
и качения.

После пробных пусков вентилятор включается в работу. По 
истечении 72 ч работы производят полную ревизию вентиля
тора, затем сдают его в эксплуатацию.

Вентиляторная рудничная установка ежедневно осматрива
ется электрослесарями и 1 раз в неделю главным механиком 
или его помощниками. 1 раз в месяц главный механик осматри
вает и проверяет реверсивные устройства. Не менее 2 раз в год 
производится контрольное реверсирование вентиляционной 
струи с записью результатов в «Книге осмотра вентиляторных 
установок и проверки реверсирования»

Вентиляционный канал осматривают не реже 1 раза в месяц 
и по мере необходимости производят его чистку.

Планово-предупредительный ремонт вентиляторной уста
новки должен быть организован тщательно и продуманно.

Ревизия и наладка вентиляторной установки должны быть 
проведены 1 раз в год — наладка с техническими испытани
ями— 1 раз в 2 года. Такие работы выполняют наладочные 
бригады специализированных управлений или рудоремонтных 
заводов. В отчетах о выполненной работе приводятся резуль
таты ревизии всего электромеханического комплекса вентиля

329



торной установки; перечень дефектов, устраненных наладочной 
бригадой и подлежащих устранению при капитальном ремонте; 
рекомендации по улучшению работы вентиляторов.

Резервы подачи вентилятора содержатся в увеличении угла 
установки лопаток относительно втулки в осевых вентилято
рах и в увеличении угла установки лопаток направляющего 
аппарата в центробежных вентиляторах, в увеличении частоты 
вращения колеса центробежного и осевого вентиляторов и 
в уменьшении сопротивления выработок. Возможность исполь
зования резервов определяется механической прочностью ко
леса, вала и его подшипников, мощностью двигателя, раскреп
лением выработок и уборкой из них завалов породы, сокраще
нием длины вентиляционных струй и т. д.

4.6.2. Расположение вентиляторов в здании относительно 
ствола шахты

Согласно требованиям ПБ в угольных шахтах должны уста
навливаться две вентиляторные установки одного типа и раз
мера, из которых поочередно один рабочий, другой — резервный. 
Только на негазовых шахтах и рудниках допускается один аг
регат с резервным двигателем.

Вентиляторная установка состоит из вентилятора с диффу
зором и глушителем шума, двигателя с пусковой и контроль
но-измерительной аппаратурой и аппаратуры автоматического 
или дистанционного управления двигателем и его защиты.

В шахтную вентиляторную установку входят также переклю
чающие и реверсивные устройства с подводящим и обводным 
каналами.

Здание состоит из трех частей (рис. 4.19): вентиляторного 
отделения 3 с подъемным краном; отделения электрических 
двигателей 2, где расположен двигатель вентилятора 12, вся 
аппаратура и лебедки 13 для ляд 14 я 6, а также маслостанция 
для циркуляционной смазки подшипников; отделения /, через 
которое проходит атмосферный воздух к вентилятору 9 при ре
версировании. Двигатель с вентилятором соединен трансмис
сионным валом 10.

Конический кольцевой диффузор 8, выходной канал 7 и глу
шитель шума 4 расположены вне здания вентиляторной уста
новки. Глушитель шума пластинчатого типа, состоит из 
пористых шлакоблоков, сложенных в ряд параллельно располо
женным вертикальным перегородкам по пути потока на рас
стоянии 250—300 мм. Площадь живого сечения потока в глуши
теле принимается не менее площади выходного сечения ка
нала.

Здание вентиляторной установки сооружается из огнестой
ких материалов,
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75 1Ч 73 12 11

Рис. 4.19. Ш ахтиая вентиляторная установка в разрезе с расположением ос
новного оборудования

Все каналы, в том числе подводящий 15 с коленом 11, два 
разветвления и обводной 5, размещаются под зданием вентиля
торной установки и крепятся бетоном, железобетоном или сбор
ными железобетонными плитами. В каналах предусматрива
ются специальные люки и колодцы для доступа обслуживаю
щего персонала.

Для переключения с одного вентилятора на другой, а также 
при реверсировании вентиляционной струи воздуха применяют 
самоуплотняющие ляды, уплотнение которых осуществляется 
благодаря разности давлений по обе ее стороны. Ляды пере
ключаются из одного пункта через систему тяг и тросов с по
мощью лебедки, приводимой в движение вручную или от элект
родвигателя.

4.6.3. Электрооборудование вентиляторных установок

К электрооборудованию вентиляторных установок относятся 
ириводные электродвигатели, аппаратура — управления, за
щиты, контроля, сигнализации и блокировки.

При полученной по расчету мощности двигателя менее 
200 кВт для привода вентилятора принимают асинхронные 
электродвигатели; при мощности свыше 200 кВт — синхронные 
электродвигатели. По сравнению с асинхронными синхронные 
электродвигатели имеют следующие преимущества: более вы
сокий к. п. д.; неизменную частоту вращения при любых на
грузках; пропорциональность вращающего момента напряже
нию в первой степени (у асинхронных электродвигателей
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момент пропорционален квадрату напряжения); возможность 
компенсации реактивной мощности предприятия при работе 
с перевозбуждением и опережающем cos ср. Поэтому синхронные 
электродвигатели стали основным типом привода для центро
бежных и осевых вентиляторных установок главного проветри
вания. Распространение получили синхронные электродвигатели 
типов СД, СДВ, СДН, СДС, СДЗ.

Для приводов вентиляторов ВЦ-32, ВПД-32М, ВОД-ЗО при
меняют электродвигатели типа СДВ (С — синхронный, Д — 
двигатель, В — для привода вентиляторов). Электродвигатели 
предназначены для работы от сети переменного тока напряже
нием 6 кВ и частотой 50 Гц. Возбуждение электродвигателей 
осуществляется от электромашинных возбудителей серии П или 
от тиристорных возбудительных устройств; пуск электродвига
телей прямой от полного напряжения сети с включенным в цепь 
обмотки возбуждения пусковым резистором. Охлаждение двига
телей воздушное, с самовентиляцией, исполнение открытое; об
ласть применения — закрытые помещения с нормальной окру
жающей средой.

Электродвигатели выполняют с горизонтально расположен
ным валом на двух стояковых подшипниках скольжения, с фун
даментной плитой. Вал имеет один свободный конец, предна
значенный для присоединения к вентилятору с помощью 
муфты.

Электродвигатели выпускают нескольких модификаций, от
личающихся: пусковыми характеристиками, направлением вра
щения, способом возбуждения, приводом возбудителей, распо
ложением выводных концов обмотки статора.

Конструкция синхронных двигателей типов СД, СДН, СДС 
в основном аналогична конструкции двигателей типа СДВ. Для 
охлаждения в двигатель иногда встраивают ковшовые, осевые 
или центробежные вентиляторы. У основной массы двигателей 
возбудители серии П имеют непосредственное соединение с ва
лом двигателя или через клиноременную передачу. Для воз
буждения двигателей некоторых типов используют отдельно 
стоящие возбудительные агрегаты.

Для привода вентиляторов применяют такие асинхронные 
электродвигатели как двигатели типов АО, АК, АЗ, АП и ВРМ.

Схемы дистанционного управления синхронными двигате
лями предусмотрены для прямого пуска от полного напряжения 
сети и пуска с включенным автотрансформатором или реакто
ром от пониженного за счет их установки напряжения сети.



4.6.4. Калориферные установки

Воздух, поступающий в шахту, необходимо зимой подогре
вать, для предотвращения образования льда от капежа в стволе, 
обмерзания крепи и оборудования ствола и для предохранения 
рабочих от простуды при подъеме и спуске их по стволу.

Для подогрева воздуха применяют калориферы, обогревае
мые обычно паром. Используют два типа калориферных уста
новок: с перемешиванием горячего и холодного воздуха в стволе 
и с перемешиванием горячего и холодного воздуха до поступ
ления в ствол.

При первом типе калориферной установки воздух, нагретый 
калорифером до 333—343 К, калориферным вентилятором на
гнетается по проложенному в земле каналу в ствол шахты, 
где смешивается с воздухом, поступающим из атмосферы, при
чем температура смеси воздуха должна быть 275 К-

Калориферная установка соединяется со стволом шахты ка
налом с уклоном 0,01. В местах выхода канала в ствол уклон 
канала увеличивается до 5—10° во избежание выбивания струи 
горячего воздуха на поверхность. Каналы примыкают к стволу 
в радиальном или тангенциальном направлении. При тангенци
альном направлении достигается лучшее перемешивание подо
гретого воздуха с холодным.

Однако первый тип калориферной установки не обеспечи
вает равномерного распределения нагретого воздуха в стволе 
и в примыкающих к стволу помещениях технологического комп
лекса и полной автоматизации установки.

Второй тип калориферной установки не имеет перечислен
ных выше недостатков.

При нагнетательной системе проветривания шахты приме
няется безвентиляторная калориферная установка (рис. 4.20). 
Подача нагретого воздуха регулируется здесь с помощью ляд 
с электроприводом.

Калориферы изготовляются четырех моделей: СМ — самая 
малая; М — малая; С — средняя, Б — большая.

Если известны расход G0бЩ=УВз (кг/с) подаваемого в руд
ник воздуха и температура 7"нар наружного воздуха и задаться 
температурой Гпод подогреваемого воздуха, то расход воздуха 
(/под (кг/с), который необходимо подогреть, чтобы получить 
п стволе смесь воздуха требуемой температуры Гсм, МОЖНО ВЫ" 
числить по формуле [23]

п  п  Теи- Таар
ПОД —  и о б ш  —  --- ----------  •

* под * иар

Расход QK. т (кДж/ч) теплоты при подогреве 

Qk. т =  3600Go6mC„ ( Т см — Т кар),
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где ср= 1,005 — теплоемкость воздуха при постоянном давле
нии, кДж/К.

Объем V0 (м3/ч) воздуха, подаваемого калориферным вен
тилятором при температуре 273 К, давлении 101,5 кПа и плот
ности воздуха р0= 1,2 кг/м3,

т j  3(Ю06'ПОД
Уо—------------ •

Ро

Тот же объем при Тсм,

1 о

Требуемый расход пара для калориферной установки с уче
том 10 % потерь в паропроводе,

г> 1 .  I Q k .  т(jn __ ——------- —- >
Т  пар Т ср

где Гпар — температура пара, К; ГСР — средняя температура воз
духа в калориферах (полусумма температур наружного и подо
гретого воздуха), К.

Расход воздуха GK (кг), проходящего через соединенные па
раллельно «к калориферов,

у-, 3600(7под ик — •
п к
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Количество теплоты, передаваемой калориферами за 1 ч,
__и U 'п ар Т 'нар) Лт. к? к

К.  Ч ----  к з  ------------- ---------- ----------—-----------------  >

I -L  т  • к  к
2,о\ак

где ka — 0,9 — коэффициент, учитывающий потери теплоты; 
£т.к=84ч-126 — коэффициент теплопередачи; FK— поверхность 
нагрева калорифера, м2.

Если калориферы установлены в несколько рядов, то тем
пература воздуха при выходе из первого ряда калориферов

Т  ВЫХ —  Т  нарН-
Q k . ч

НаР ' 0,24GK

4.6.5. Проектирование главных вентиляторных установок

При проектировании вентиляторной установки задаются: по
требной подачей вентилятора Q, максимальным Яшах и мини
мальным tfmin сопротивлением вентиляционной сети за время 
эксплуатации шахты, категорией шахты по газу. При проекти
ровании необходимо [23]: подобрать тип вентилятора с опре
деленным диаметром рабочего колеса, который обеспечил бы 
заданные подачу и напор за весь срок работы и потребил бы 
минимальное количество энергии (наиболее выгодный венти
лятор); согласно ПБ установить резервирование вентиляторов 
или двигателей к ним; определить рациональный способ регули
рования; выбрать мощность и тип двигателя, проверить их по 
пусковым условиям, установить схему коммутации, подобрать 
пусковую аппаратуру, рассчитать и выбрать кабель, определить 
расход энергии по годам за время работы установки; рассчи
тать калориферную установку; выбрать схему установки венти
ляторов, двигателей, пусковой и контрольно-измерительной 
аппаратуры и установить схему соединения вентиляционного ка
нала со стволом, увязать ее со схемой реверсирования венти
ляции; определить технико-экономические показатели работы 
вентиляторной установки, капитальные и эксплуатационные за
траты и удельные затраты на 1 т добываемой руды на венти
ляцию.

Согласно ПБ главная вентиляторная установка должна рас
полагаться на поверхности рудников и работать на всасыва
ние; она состоит из двух одинаковых самостоятельных вентиля
торных агрегатов, один из которых резервный. Для негазовых 
рудников допускается установка одного вентилятора с резерв
ным двигателем.

Выбор вентилятора для конкретных условий может быть 
произведен по индивидуальным (размерным) или отвлеченным 
(безразмерным) характеристикам вентилятора,
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При выборе вентилятора необходимо [23]: ориентироваться 
на осевые вентиляторы ВОД и центробежные ВЦ и ВЦД но
вого типажа (ГОСТ 11004—84), так как изготовление ранее 
выпускавшихся вентиляторов должно быть постепенно прекра
щено; применять осевые вентиляторы при давлениях до 2500— 
3000 Па; при больших давлениях, а также при совместной ра
боте вентиляторов на общую вентиляционную сеть применять 
центробежные.

На рис. 4.21 в координатных осях Q — р показано поле вен
тиляционных режимов рудников, покрываемое областями наи
более выгодного применения вентиляторов ВОД с различными

700
500

5  6  7  в  9  ГО га  зо  w  st? 6/? 7оаод@юо гоо в, мз/с

Рис. 4.21. Поле вентиляционных режимов, покрываемое областями наиболее 
выгодного применения осевых вентиляторов ВОД
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Рис. 4.22. Поле вентиляционных режимов, покрываемое областями наибо
лее выгодного применения центробежных вентиляторов типов ВЦ и ВЦД
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диаметрами рабочих колес, а на рис. 4.22 — то же, вентилято
ров типов ВЦ и ВЦД.

Для выбора наиболее выгодного вентилятора по размерным 
характеристикам необходимо построить характеристику руднич
ной вентиляционной сети. Для этого задаются различными зна
чениями производительности Q от 0 до 1,5 Q, необходимой Qmin 
и находят по уравнению соответствующие значения сопротивле
ния сети hp при минимальном Ат\п эквивалентных отверстиях 
рудника:

К - 1— - Q2;
принимаем

А т\п =  1,21 — --------- : Л тах = 1 ,2 1  — 7=L=“*
V Лтах V Amin

По найденным значениям строятся характеристики сети при 
Лт 1п и Лт ах в таком же масштабе, в каком построены характе
ристики вентиляторов. По точкам пересечения характеристик 
вентиляторов и сети находят рабочие параметры работы вен
тиляторов с различными диаметрами рабочих колес и при раз
личном угле установки лопаток направляющего аппарата.

После этого надо выбрать вентилятор, который обеспечи
вает максимальный к. п. д. и минимальные эксплуатационные 
затраты.

При выборе вентилятора по индивидуальным характеристи
кам решаются и вопросы регулирования, так как характери
стики вентиляторов строятся для различных углов установки 
лопаток.

Выбор вентиляторов с помощью как типовых, так и инди
видуальных характеристик завершается определением требуе
мой мощности электродвигателя по фактическим рабочим дан
ным подачи, давления и статическому к. п. д. вентилятора.

N jz Qpa6̂ pa6
1 0 0 0 г 1 р а б Г 1 д Г 1 с

где Qpa6i Араб и т]раб — рабочая соответственно подача (м3/с), 
давление (кПа) и к. п. д.;
Лд и Лс — к. п. д. соответственно электродвигателя и сети; k = 
= 1,05ч-1,25 — коэффициент запаса мощности.

Рабочие значения Qpa6, Араб и т]раб находят графически из 
сопоставления индивидуальной характеристики вентиляционной 
сети с действительной при Amin.

Приведенные годовые затраты С (руб/год) на эксплуатацию 
вентиляторной установки

С — ЕяКр -f- С3 -f- А в -f- Ср -f- Со -Ь Сщ,
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где Еп — нормативный коэффициент эффективности капиталь
ных вложений; /Св — капитальные затраты на сооружение вен
тиляторной установки; Сэ — годовая стоимость электроэнергии; 
Ав — годовые амортизационные отчисления по вентилятору, дви
гателю и аппаратуре; Ср — годовые затраты на ремонт, ревизию 
и наладки; С0 — годовые затраты на обслуживание; Си — го
довые затраты на материалы.

Годовые расходы Сэ (руб/год) на электроэнергию

q  __ 8760&1 / Qihiti . Q iih uh i  , . Qnhntn i
1000г)дг1с V 4it »iut ’ ’ x\nt )

Ч- b%N ном,

где 8760 — число часов работы вентилятора в году; Ь\ — стои
мость 1 кВт-ч электроэнергии, учтенная по счетчику, 
руб/(кВт*ч); Ьг — стоимость 1 кВ -А  установленной мощности 
двигателя, руб/(кВ*A); t=ti  + tu + , ■ ■ ■, + tn — полный срок 
эксплуатации вентиляторной установки; Qu hi, rji, ti — соответ
ственно подача (м3/с), среднее давление (кПа), соответствую
щий ему к. п. д. и число лет первого периода эксплуатации 
и т. д.; N «ом — номинальная мощность высоковольтного элек
тродвигателя, кВ • А.

Расход электроэнергии за весь срок эксплуатации вентиля
тора при переменном эквивалентном отверстии определяется 
суммой средних расходов по периодам эксплуатации. В каждый 
период с учетом условно равномерного изменения давления 
в функции времени берут среднее арифметическое давление. 
По этому давлению и подаче из индивидуальной характери
стики вентилятора находят средний к. п. д. за данный период. 
Полученные средние значения давления, к. п. д. вводят в фор
мулу расхода энергии.

4.6.6. Выбор вентиляторов местного проветривания

Тупиковые выработки с помощью вентиляторных установок 
местного проветривания могут проветриваться с помощью на
гнетательного, всасывающего и комбинированного способов, 
каждый из которых имеет свои преимущества и недостатки. На 
рудных газовых шахтах Правилами безопасности запрещается 
использование всасывающего и комбинированного способов, по
этому нагнетательный способ проветривания получил наиболь
шее распространение.

В этом случае вентилятор местного проветривания 1 
(рис. 4.23) располагается в выработке, проветриваемой за счет 
общешахтной депрессии, трубопровод 2 — по сечению проветри
ваемой выработки,
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Развиваемое вентилятором давление р  расходуется на пре
одоление сопротивления трубопровода и проветриваемой выра
ботки. Потери давления при движении воздуха по специальному 
трубопроводу (выработке) p = RQ2, где Q — подача вентиля
тора, м3/с; R — сопротивление трубопровода (выработки), 
Па • с2/м6 [21],

D 6 , 5а/А = ---- :----  >

где а  — коэффициент аэродинамического сопротивления, 
П а-с2/м2; I, dTV — соответственно длина и диаметр трубопровода 
(выработки), м.

Коэффициент аэродинамического сопротивления трубопро
вода удобно определять с помощью следующей формулы:

_______ а______
( 3 , 7 + l g d ? p) ’

где коэффициент а принимается равным:

Д ля жестких труб с прямолинейной навеской ...................0,038
То ж е, с изломами на стыках ........................................................0,050
Д ля гибких труб с прямолинейной навеской ....................... 0,030
То же, с волнистой навеской ........................................................0,045

» , 'со складками .......................................................................... 0,120

Вследствие неизбежных утечек воздуха для обеспечения 
гарантированного расхода воздуха Q0 у забоя необходимо уве
личивать подачу (Q>Qo) и давление (p>RQ02) вентилятора,
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что может быть учтено с помощью коэффициентов резервиро
вания расхода [21]

pQ===-5_ = e1'48VrftPV^F (4.5)
Qo

и давление
"2, - 1

"‘ = - Ет - т г - • <4-6>на$ 21"р«

где k — коэффициент, характеризующий размеры эквивалент
ного отверстия неплотностей трубопровода на единицу длины. 

В зависимости от качества сборки k составляет:

При лабораторной сборке трубопровода . . . 10_ Ч -0,5-10~ 4 
При сборке в рудничных условиях:

очень хорошей .............................................................. 0 ,5 -10-4 — 10~4
хорошей ...................................................................... ......10-4 —2-10-4
посредственной...................................................................2 - 10~4—5-10~4
плохой .......................................................................... ......Более 5 - 10~4

Приведенные выше значения коэффициента к относятся 
к трубам, проработавшим на нагнетение не более четверти 
срока годности. Для труб, проработавших более половины этого 
срока, коэффициент k должен быть увеличен в 1,5—2 раза.

При определении расхода воздуха Q0, требующегося для 
проветривания тупиковых выработок, исходят из необходимо
сти снижения концентрации газов и пыли, образующихся в про
цессе их прохождения, до предельно допустимой Правилами 
безопасности нормы. Расход воздуха рассчитывают обычно по 
факторам, основные из которых: количество ядовитых газов, 
образующихся при взрыве; количество газов, поступающих из 
окружающих пород; число одновременно занятых на участке 
людей; пылевой режим. Из полученных результатов выбирают 
наибольшее значение, предварительно проверив его по мини
мально и максимально допустимым скоростям движения воз
духа в выработке.

Поскольку области промышленного использования вентиля
торов местного проветривания достаточно перекрывают друг 
друга и возможна совместная работа нескольких вентиляторов 
в одной установке, необходимые вентиляционные параметры 
могут быть обеспечены различными вариантами установок, из 
которых следует выбрать наиболее рациональный, обеспечи
вающий минимальные затраты на проветривание в течение 
всего срока функционирования данной установки.

Как известно, стоимость проветривания выработки за весь 
срок ее проходки

С  =  Стр Ц- С  в Ц- Сэ Ц- С 0 Ц- С г Ц- С м,
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где Стр, Св,‘ Сэ, С0, Сг, См — затраты соответственно на трубо
провод, вентиляторы, энергию, силовое оборудование (пус
катели, кабели и пр.), глушители шума и монтаж уста
новки.

Для определения стоимости энергии длина выработки / раз
бивается на k(k^lO)  равных участков \Ali = l/k и для каждого 
участка подсчитывается потребляемая мощность

где U — расстояние от вентилятора до конца рассматриваемого 
участка Ah, м; rjBi, т)д< — к. п. д. соответственно вентилятора и 
двигателя.

В результате этих подсчетов определяем стоимость энер
гии за весь срок проведения выработки

где Ь\ — стоимость 1 кВт-ч энергии, руб.; ег — коэффициент, 
учитывающий потери в глушителе; для одной секции ег = 
= (1,01-г-1,02), для пг секций ег= 1 + (0,01 ■*-0,02)пг; 62 — плата 
за 1 кв-А  установленной мощности, руб.; Л/д — установленная 
мощность двигателя, кВт; Ncp — среднее значение потребляе
мой мощности за весь срок проведения выработки, кВт; упр — 
скорость проведения выработки, м/мес.

Рассмотрим вариант проведения подготовительной выра
ботки длиной 2200  м и сечением 10 м2, проветриваемой венти
ляторами СВМ-6М с применением нагнетательного трубопро
вода диаметром dTP= 0,5 м до длины /=800 м; d Tр=0,7 м до 
длины 1700 м; dTp=0,8 м до длины 2200 м; скорость проведе
ния ипр=Ю0 м/мес. В качестве базы для сравнения принима
ется вентилятор ВЦ-7. Расход воздуха, подаваемого в забой, 
Qо = 3 м3/с.

Результаты расчетов по определению потребных вентиля
ционных режимов, выполненных по формулам (4.5) и (4.6), 
при последовательно-параллельной работе вентиляторов 
СВМ-6М и ВЦ-7 приведены соответственно на рис. 4.24 и 4.25 
здесь также сделано сопоставление этих режимов с областями 
промышленного использования вентиляторов СВМ-6М и ВЦ-7, 
откуда видно, что для выполнения поставленной задачи требу
ется один вентилятор ВЦ-7. В случае применения вентилято
ров СВМ-6М для обеспечения режимов 1—4 (номера режимов 
соответствуют длине трубопровода в гектометрах) требуется 
один вентилятор, для режимов 5, 9—12— два, для режимов 
6, 12, 13 — три, для режимов 7, 14, 18, 19 — четыре, для режи-

0,0636 aliP(*iP* , 
d5Tb{TUi
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Рис. 4.24. График вентиляционных режимов при последовательно-параллель- 
ной работе вентиляторов СВМ-6М на различные трубопроводы

мов 18, 15— пять и, наконец, для режимов 16, 17, 20, 21, 22 — 
шесть вентиляторов. С режима 5 по 15 вентиляторы СВМ-6М 
соединяются последовательно, а с режима 18 по 22— парал- 
лельно-последовательно (см. рис. 4.24), где первая цифра 
в скобках означает число последовательно включенных машин, 
вторая — число параллельных соединений.

Поскольку вентилятор ВЦ-7 имеет глубокое регулирование, 
все режимы (см. рис. 4.25) попадают в область его промыш
ленного использования, за исключением режимов 1—4, вместо 
которых вентилятор обеспечивает режимы 1'—4', получаемые 
пересечением характеристик сети, проходящих через точки 1—4 
ближайшей регулировочной характеристики вентилятора (при 
угле установки закрылков 03 = —30^). Режимы 5'—8' находятся 
в рабочей зоне.
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Рис. 4.25. График вентиляционных режимов при последовательно-параллель
ной работе вентиляторов ВЦ-7 на различные трубопроводы 
Вопросы для самопроверки

1. Дайте классификацию вентиляторных установок.
2. Перечислите основные преимущества и недостатки шахтных осевых 

и центробежных вентиляторов.
3. Чем обусловлена необходимость регулирования вентиляторов глав

ного проветривания?
4. Как влияет естественная тяга на работу шахтной вентиляторной 

установки?
5. Назовите функции, выполняемые спиральным корпусом и диффузором 

вентилятора.
6. Перечислите основные элементы основного вентилятора. Дайте им 

характеристику.
7. Что понимается под вентиляторной установкой?
8. Опишите схему падающей ляды.
9. Как выбирается мощность двигателя вентилятора главного проветри

вания?
10. Охарактеризуйте средства, используемые для определения подачи 

вентиляторов.
11. Какие требования предъявляются к размещению вентиляторов мест

ного проветривания?
12. Перечислите основные элементы методики выбора вентиляторной 

установки главного проветривания.
13. Запишите формулу для определения расхода энергии вентиляторной 

установки.
14. Объясните сущность регулирования лопастной машины дросселиро

ванием нагнетательного трубопровода.
15. Опишите основные закономерности регулирования лопастной машины 

направляющим аппаратом.
16. Как изменяется напорная характеристика лопастной машины прн из

менении угла установки лопаток рабочего колеса?
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5. РУДНИЧНЫЕ ПОДЪЕМНЫЕ УСТАНОВКИ

5.1. МЕХАНИЧЕСКАЯ ЧАСТЬ ПОДЪЕМНЫХ УСТАНОВОК

5.1.1. Устройство рудничных подъемных установок

Подъемные установки шахт служат для подъема на поверх
ность полезного ископаемого, а также для спуска и подъема 
по стволам шахт людей и грузов.

Около половины всех полезных ископаемых в нашей стране 
выдается на поверхность при помощи подъемных установок, ко
торые потребляют до 50 % подводимой к шахтам электроэнер
гии. Основные требования, предъявляемые к подъемным уста
новкам,— бесперебойность, безопасность и экономичность ра
боты.

Первоклассные подъемные машины выпускают заводы: Но
во-Краматорский машиностроительный завод им. В. И. Ленина 
(НКМЗ), Донецкий машиностроительный завод им. Ленин
ского комсомола Украины (ДМЗ).

Развитие горной промышленности ставит перед учеными и 
инженерно-техническими работниками новую задачу — созда
ние более совершенных видов комплектного оборудования подъ
ема на базе широкой типизации и последних достижений науки.

Основные части подъемной установки: подъемная машина, 
привод к ней, подъемные сосуды, канаты, соединяющие подъ
емные сосуды с органом навивки подъемной машины, копер 
со шкивами.

Подъемные установки с двухэтажными неопрокидными кле
тями и со скипами показаны на рис. 5.1. Груженые вагонетки 
(рис. 5.1, а) вкатываются в клеть 6 на нижнем I и промежу
точном II горизонтах шахты (соответственно нижняя и проме
жуточная приемные площадки) и одновременно выгружаются 
из другой клети 5 в надшахтном здании III (верхняя прием
ная площадка). Вслед за этим верхняя клеть загружается по
рожними вагонетками, нижняя — разгружается от них.

Движение клетей производится подъемной машиной 1 с по
мощью подъемных канатов 2, переброшенных через копровые 
шкивы 3 на копре 4. При вращении двигателем органов на
вивки один канат навивается, другой свивается с них, в резуль
тате чего происходят одновременный подъем одной клети и 
спуск другой.

При скиповой установке (рис. 5.1,6) груженая вагонетка 6 
разгружается с помощью опрокидывателя 7 в бункер 5, откуда
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Рис. 5.1. Схемы подъемных установок: 
а — клетевой; 6  — скиповой

через дозатор 4 загружается скип 3. Одновременно с загрузкой 
скипа 3 разгружается другой скип 2 в бункер 1 на поверхности. 
Далее полезное ископаемое конвейером доставляется к обога
тительным устройствам или к месту погрузки его в железнодо
рожные вагоны.

При установке с опрокидными клетями загрузка их полез
ным ископаемым аналогична загрузке обыкновенных клетей, 
разгрузка — разгрузке скипов.

Иногда вместо двухклетевой и двухскиповой установок при
меняется одноклетевая или односкиповая установка с подъем
ным сосудом на одной ветви каната и противовесом на другой.

Подъемная машина располагается в специальном здании и 
состоит из органов навивки подъемных канатов, редуктора, 
подъемного двигателя, аппаратуры управления и защиты.

Подъемные установки можно классифицировать по следую
щим признакам:

по наклону ствола шахты — на наклонные и вертикальные;
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ho типу органов навивки канатов: с постоянным радиусом 
навивки — с одним и с двумя цилиндрическими барабанами, со 
шкивом трения; с переменным радиусом навивки (для уравно
вешивания подъемной системы) — с коническими барабанами, 
с цилиндро-коническими барабанами, с бицилиндро-кониче- 
скими барабанами, с биконо-цилиндрическими барабанами, 
с бобинами;

по типу привода: от электродвигателя — асинхронного, по
стоянного тока (система генератор—двигатель Г—Д и т. п.) до 
тиристорного;

по типу подъемных сосудов — на бадьевые, клетевые, скипо
вые, с комбинированными подъемными сосудами;

по степени уравновешенности подъемной системы — на не
уравновешенную (система с цилиндрическими барабанами без 
подвесного каната); статически уравновешенную (система 
с равновесным подвесным канатом при наличии цилиндриче
ских барабанов или система с коническими барабанами);

динамически уравновешенную (система с тяжелым подвес
ным канатом, т. е. с канатом, линейная масса которого больше 
линейной массы головного каната при постоянном радиусе на
вивки, или система с коническими барабанами с большим углом 
конусности);

по назначению — главный и вспомогательный, грузовой и 
людской.

Главная часть подъемной машины — органы навивки. Орга
ном навивки называют ту часть подъемной машины (барабаны, 
шкивы трения, бобины), при помощи которой канат вместе 
с подъемными сосудами приводится в движение; при этом на 
барабаны он навивается, а на шкиве трения удерживается си
лой трения.

5.1.2. Подъемные сосуды

По способу транспортирования полезного ископаемого подъ
емные сосуды подразделяют на клети, бадьи и скипы. В кле
тях полезное ископаемое поднимается без пересыпания, в тех 
же вагонетках, в которых поступает от забоя к стволу шахты, 
в бадьях и скипах — без вагонеток, с пересыпанием его в около- 
ствольном дворе.

Подъемные сосуды должны обеспечивать безопасность пере
мещения грузов и людей, иметь большую грузоподъемность при 
небольшой собственной массе, автоматически осуществлять за
грузку и разгрузку; быть простыми по конструкции и надеж
ными в работе. Их изготовляют из низколегированных сталей, 
из дюралюминия и пластмасс.

Клети. Более универсальными подъемными сосудами явля
ются клети, в них одинаково удобно транспортировать различ-
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Рис. 5.2. Одноэтажная неопрокидная 
клеть

ные грузы и людей. На шахт
ных подъемах для вертикаль
ных стволов применяют неоп
рокидные и опрокидные клети.
Наиболее распространены не
опрокидные клети, которые 
могут быть одно- или двух
этажными с одной вагонет
кой в каждом этаже.

Неопрокидная клеть (рис.
5.2) представляет собой кар
кас с вертикальными стой
ками 1 и двумя горизонталь
ными рамами 8 (в двухэтаж
ных клетях три горизонталь
ные рамы). Каркас подвесным 
устройством 2 прикреплен 
к канату с помощью коуша 5.

Угольники 3, приваренные 
к балке 4, являются направ
ляющими для коуша 5. При 
обрыве основной подвески, об
разуемой стойками 2 и бал
кой 4, клеть удерживается на 
предохранительной подвеске, 
включающей в себя коуш 5, 
тяги 2 и шток подвески 6.
Нижняя рама одноэтажной
клети и нижняя и средняя рамы двухэтажной клети имеют 
сплошной пол из листовой или рифленой стали. На полу каж 
дого этажа смонтированы рельсы и стопорные устройства, удер
живающие вагонетки за колеса. ПБ допускается иметь в полу 
надежно закрепляемые съемные части или откидные ляды 
в местах, предназначенных для осмотра стопорных устройств.

Направляющие 7, которые охватывают металлические или 
деревянные проводники, установленные в стволе шахты, пре
дохраняют клеть от поперечных колебаний при движении. На
правляющие могут быть скользящего типа (в виде литых скоб 
или лап) и роликового, у которых к проводнику с каждой сто
роны прикасаются специальные ролики. Роликовые направляю
щие получают все большее распространение, так как при них 
сопротивление движению подъемных сосудов уменьшается.

Длинные (боковые) стороны клети на полную высоту об
шивают тонкими сплошными или перфорированными листами,
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отверстия в листах против проводников недопустимы. Внутри 
клети вдоль длинных сторон размещают поручни. С коротких 
(торцовых) сторон располагают двери с наружным засовом, 
которые должны открываться только внутрь клети. Высота 
верхней кромки двери над уровнем пола должна быть не менее 
1,2 м, нижней — не более 150 мм. Верхняя рама клети имеет 
сплошную крышу из трех металлических листов, крайние ли
сты закреплены на шарнирах и могут откидываться вверх при 
транспортировании длинномерных материалов или частей обо
рудования.

ПБ требуют, чтобы расстояние в верхнем этаже клети от 
пола для наиболее выступающей под крышей клети части было 
не менее 1,9 м без учета основного стержня с пружиной, кото
рой необходимо ограждать предохранительным стаканом. Вы
сота остальных этажей клети должна быть не менее 1,8 м. Чи
сло людей, находящихся на каждом этаже клети, определяют 
из расчета пяти человек на 1 м2 полезной площади пола клети. 
Зазоры между вагонетками и наиболее выступающими частями 
клети должны быть не менее 50 мм.

Сравнительную оценку подъемных сосудов производят, ис
ходя из простоты конструкции и универсальности сосуда, ве
личины мертвой массы, простоты оборудования околостволь- 
ного двора и надшахтного здания, потребного вагонного парка, 
уравновешенности мертвых масс сосудов, сложности и про
должительности маневров, степени дробления полезного ис
копаемого, безопасности перемещения людей, динамических 
усилий при разгрузке и возможности увеличения полезного 
груза.

Неопрокидные клети имеют следующие преимущества: про
стую конструкцию и возможность поднятия различных грузов; 
простое оборудование околоствольного двора; полную уравно
вешенность мертвых масс в течение всего периода подъема; 
наименьшее дробление полезного ископаемого; наибольшую бе
зопасность перемещения людей; наименьшие динамические на
грузки на копер при разгрузке.

Недостатки неопрокидных клетей: большая мертвая масса 
(1,6—2,5 массы полезного груза); сложность оборудования по
верхности для разгрузки и загрузки вагонеток; большой по
требный вагонный парк; сложность и продолжительность ма
невров (в начале подъема необходимо снять порожнюю клеть 
с посадочных устройств и только после этого начинать подъем); 
сложность автоматизации процессов загрузки и разгрузки; ог
раниченная возможность увеличения полезного груза, так как 
грузоподъемность вагонеток определяется условиями подзем
ного транспортирования. Поэтому подъемные установки с не
опрокидными клетями используют главным образом как вспо
могательные. Для главных установок их применяют только при
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Рис. 5.3. Схема опрокидной клети

малых производственных мощно
стях рудников (до 300 тыс. 
в год) и малых глубинах.

Опрокидные клети имеют 
следующее преимущество: уни
версальность сосуда; простое 
оборудование околоствольного 
двора и надшахтного здания: 
меньший вагонный парк, чем при 
неопрокидных клетях, так как 
на поверхности вагонетки не ис
пользуются; меньшую сложность 
и продолжительность маневров; 
автоматическую разгрузку кле
тей.

Опрокидная клеть (рис. 5.3) 
состоит из основной рамы 1 и 
поворотной платформы 3, соеди
ненных между собой шарниром 
2. Основная рама присоединяется 
к подъемному канату так же,
как и у неопрокидной клети. На полу поворотной платформы 
настланы рельсы для вагонеток и установлены стопоры. На 
боковых стенках платформы на уровне верхней кромки ваго
нетки приварены уголки, удерживающие вагонетку при опроки
дывании платформы. Замена порожних вагонеток гружеными 
в околоствольном дворе производится так же, как и при не
опрокидных клетях. Разгрузка осуществляется подобно раз
грузке скипов с опрокидывающимся кузовом: при проходе гру
женой клети к разгрузочному бункеру отклоняющие ролики 4 
поворотной платформы входят в разгрузочные кривые, вслед
ствие чего при продолжающемся подъеме основной рамы плат
форма поворачивается на шарнире 2 на 135° и руда из ваго
нетки высыпается в бункер. По окончании разгрузки клеть 
опускается, отклоняющие ролики переводят платформу в нор
мальное положение, затем цикл повторяется. Таким образом, 
при опрокидных клетях исключается замена вагонеток, что яв
ляется их основным преимуществом.

Недостатки опрокидных клетей: сложность конструкции; 
большая мертвая масса, превышающая мертвую массу неопро
кидной клети той же грузоподъемности почти в 2 раза; неурав
новешенность мертвых масс в начале и в конце подъема; боль
шее дробление полезного ископаемого, чем при неопрокидных 
клетях; недостаточная защищенность людей; большие динами-
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Рис. 5.4. Прицепное устройство подъ
емных сосудов — рычажно-клиновой 
коуш

ческие нагрузки, возникающие при опрокидывании клети, ко
торые уменьшают срок службы клети в 4 раза по сравнению 
с неопрокидными клетями и увеличивают размеры копра; огра
ниченная возможность увеличения массы полезного груза. Эти 
недостатки очень существенны, поэтому при проектировании 
новых рудников опрокидные клети для вспомогательных подъе
мов не предусматриваются.

Подъемные канаты к клетям и скипам присоединяются под
весными устройствами, которые могут отсоединяться от грузо- 
несущей конструкции подъемных сосудов.

По ПБ запас прочности подвесного устройства подъемных 
сосудов, в которых транспортируются люди, должен быть 
13-кратным по отношению к максимальной статической на
грузке, а для сосудов исключительно грузовых подъемов — 
10-кратным.

Подвесное устройство состоит из прицепного устройства, 
к которому присоединяется подъемный канат, и элементов под
вески, соединяющей прицепное устройство с грузоподъемной 
конструкцией подъемного сосуда.

К прицепным устройствам относятся безжимковые рычаж
но-клиновые коуши и клиновые безжимковые коуши с односто
ронним зажатием каната, а также грушевидные жимковые 
коуши.

В рычажно-клиновом коуше КРГ (рис. 5.4) сосуд своей мас
сой воздействует на рычаги 4, которые с помощью вертикаль
ных 2 и горизонтальных 3 клиньев передают усилие на обрат
ные клинья 1, удерживающие подъемный канат. Корпус 6 при
крыт снизу опорной втулкой 5, не допускающей ослабление за
жима при напуске каната. Втулка позволяет ослабить зажим 
при перепанцировке каната. Ниже втулки на расстоянии 40 мм 
устанавливают контрольный зажим, который при случайном 
проскальзывании каната в коуше упрется во втулку.

В описанном коуше сильный пережим каната в жестких
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клиньях вызывает у входа каната в коуш большие напряжения 
изгиба и контактные напряжения, в связи с чем снижаются ра
ботоспособность и долговечность канатов.

Этого недостатка нет в безжимковом клиновом коуше К.К.Б 
с односторонним зажимом каната. В корпусе коуша К.К.Б име
ется подвижной клин и щеки корпуса соединены между собой 
болтами. На клине предусмотрена футерованная вставка. Канат 
охватывает ручей клина, проходит через опорный вкладыш и 
крепится к скобе. На канате имеется контрольный зажим, со 
стороны входа каната установлен гаситель поперечных колеба
ний— цилиндрическая втулка, закрепленная на коуше, с на
бором резиновых колец различной жесткости. Винтовое натяж
ное устройство необходимо для фиксации клина в зажатом по
ложении. С подъемным сосудом коуш соединяется пальцем.

Согласно ПБ клети, служащие для спуска и подъема лю
дей, за исключением клетей многоканатных установок, снаб
жают парашютами, которые должны обеспечивать автомати
ческую остановку клети при обрыве каната и безопасный для 
людей режим торможения. Замедление порожних клетей при 
их улавливании должно быть не более 50 м/с2, а при остановке 
клетей с максимальным числом людей — не менее 6 м/с2.

Парашют состоит из ловителей и приводного механизма. 
Источником энергии для действия парашюта служит масса 
клети и сила пружины.

Парашюты своими ловителями могут действовать либо на • 
специальные тормозные канаты, либо на проводники: ПТК 
с мгновенным захватом ловителями двух тормозных канатов 
при обрыве подъемного каната; ПТКП для установок с проти
вовесом; ПКЛ с мгновенным захватом эксцентриково-клинового 
ловителя за один тормозной канат; ПДП, улавливающие клеть 
за деревянные проводники.

В парашютах ПТК при обрыве подъемного каната пружина
7 (рис. 5.5) отжимает вниз шток 6 и с помощью траверсы 1 и 
серег 2 поворачивает рычаги 3 вокруг оси 4. В связи с этим 
клинья 5 посредством рычага 3 поднимаются вверх и захваты
вают тормозные канаты 8, на которых повисает клеть.

Парашюты ПДП состоят из пружинного механизма, рычаж
ной передачи и четырех ловителей (по два на каждый про
водник). При обрыве каната ловители своими гребнями внед
ряются в деревянные проводники.

Клети на приемных площадках устанавливаются на кулаки 
или остаются висящими на канате.

Посадочные кулаки состоят из двух пар откидных кулаков, 
установленных по торцовым сторонам клети, тяги привода и 
противовесов. При движении клети кулаки откинуты в' такое 
положение, чтобы не мешать ее движению. Для посадки на 
кулаки клеть поднимается несколько выше кулаков, после этого
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Рис. 5.5. Парашют ПТК

рабочим — рукоятчиком (или автоматически) они подводятся 
под клеть и она опускается на них. Для спуска клети с кулаков 
вниз ее сначала приподнимают и кулаки под действием проти
вовесов устанавливаются в первоначальное положение, после 
этого клеть свободно проходит мимо них.

Посадочные кулаки обеспечивают строго фиксированное 
положение клети относительно приемной площадки, которое 
не изменяется в процессе разгрузки-загрузки. Однако имеются 
следующие недостатки: усложнение процесса посадки и снятия 
клети вследствие необходимости ее приподъема; возможность 
сильных ударов и несчастных случаев при посадке клети на 
кулаки с большой скоростью; возникновение динамических на
грузок при подъеме клети из-за отсутствия натяжения у стоя
щей на кулаках клети, вследствие чего канат провисает и об
разуется изгиб его у места закрепления; при снятии и посадке 
клети двигатель перегружается, так как должен преодолевать 
всю неуравновешенную массу одной ветви каната с концевой 
нагрузкой.

ПТЭ допускается применение посадочных кулаков только 
на верхней и нижней приемных площадках; на промежуточных 
горизонтах они допускаются лишь в отдельных случаях с раз
решения главного инженера комбината при наличии сигнали
зации или блокирующих устройств, увязывающих работу подъ
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емной установки с положением кулаков и качающихся площа
док. При подъеме и спуске людей посадочные кулаки должны 
быть убраны, если нет приспособлений, автоматически ограни
чивающих скорость подхода клети к околоствольному двору 
в пределах 1,5 м/с.

Вследствие ослабления натяжения каната сидящей на ку
лаках клети посадочные кулаки не могут применяться при 
подъемных машинах с ведущими шкивами трения.

Качающиеся площадки состоят из двух опорных металли
ческих рам с каждого торца клети, на каждой из которых на 
валах установлены качающиеся мосты, выполненные из рель
сов, соединенных швеллерами и металлическим листом. Мосты 
связаны между собой тягами, обеспечивающими их одновре
менный подъем или опускание. На валах также закреплены 
противовесы и рукоятка ручного управления.

При движении клетей по стволу качающиеся мосты нахо
дятся в крайнем верхнем положении под действием противове
сов и не мешают проходу клетей. После остановки клети у при
емной площадки любого горизонта рукоятчик открывает сто
поры, удерживающие груженую вагонетку перед стволом, и 
вагонетка, двигаясь по самокатному уклону, вкатывается на ка 
чающуюся площадку, которая при этом опускается. Одновре
менно тягами опускается противоположная площадка, по ко
торой из клети выталкивается вагонетка, находящаяся в клети. 
После обмена вагонеток обе качающиеся площадки возвраща
ются в исходное положение противовесами. Площадки могут 
опускаться вручную с помощью рычага.

Бадьи. На проходческих подъемных установках для транс
портирования породы и материалов, подъема и спуска людей 
применяют бадьи. Бадья представляет собой сварной или кле
паный бочкообразный сосуд из листовой стали толщиной 6—
8 мм и толщиной дна 8—10 мм. К сосуду в верхней части на 
цапфах присоединена дужка. Бадья дужкой навешивается на 
крюк подвесного устройства. На поверхности бадья разгружа
ется с помощью специального кольца, закрепленного на ее 
днище, за которое цепляется крюк разгрузочного устройства и 
опрокидывает бадью.

Проходческие бадьи могут быть двух типов: БП — бадья 
проходческая неопрокидная; БСП — бадья проходческая само- 
опрокидывающаяся для механизированной проходки стволов.

Наиболее часто применяют неопрокидные бадьи БП.
При подъеме и спуске людей в бадьях по ПБ требуется: 

чтобы бадьи двигались по направляющим или в отделениях, 
обшитых досками на всем протяжении (допускается движение 
без направляющих или в необшитом отделении на расстоянии 
не более 20 м от забоя); над бадьями устанавливать предохра
нительные зонты; применять некрутящиеся канаты. Запреща-
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Рис. 5.6. Скип с неподвижным кузовом и донной 
разгрузкой

ется подниматься или опускаться стоя 
или сидя на краю бадьи и в груженой 
бадье. Число одновременно находящихся 
в бадье людей определяют из расчета 
четыре человека на 1 м2 днища.

Скипы. Основной тип подъемных со
судов главных подъемов — это скипы, 
которые по способу разгрузки разделяют 
на опрокидывающиеся и с донной раз
грузкой. Скипы с донной разгрузкой бы
вают с отклоняющимся или неподвиж
ным кузовом.

Скипы всех типов загружаются через 
верх специальными загрузочными уст
ройствами.

Наибольшее распространение на 
угольных шахтах Советского Союза по
лучили скипы с неподвижным кузовом, 
оборудованные секторным или рычаж
ным затвором.

Опрокидывающиеся скипы применяют 
для подъема руды и породы или подъ
ема угля с большим содержанием мел
ких классов при высокой влажности, раз
грузка которых через нижний затвор 
затруднительна, а также на шахтах и 

рудниках Севера, где возможно смерзание полезного ископае
мого или породы.

Конструктивно скип с неподвижным кузовом и донной раз
грузкой (рис. 5.6) представляет собой коробчатый кузов 1, 
жестко соединенный с рамой 4, которая подвешена на канате 
с помощью коуша 2. Для исключения поперечных колебаний 
скипа при движении на раме установлены роликовые направ
ляющие опоры 3, которые соприкасаются с проводниками. Дно 
кузова наклонено в сторону выгрузки под углом 45°. В нижней 
части передней стенки имеется отверстие для разгрузки, кото
рое закрывается секторным затвором 9. На боковых стенках 
затвора установлены разгрузочные ролики 6. При подходе 
скипа к разгрузке ролики входят в разгрузочные кривые и по
ворачивают секторный затвор вокруг оси 5 вверх, при этом вы
движной лоток 8 выдвигается вперед, скользя по опорному ро
лику 7, вследствие чего образуется течка, направляющая руду 
из скипа в приемный бункер.
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Рис. 5.7. Опрокидной скип

Опрокидной скип разгружается поворотом кузова 3 относи
тельно рамы на 135—145° (рис. 5.7, а).  Кузов скипа с помощью 
шарнира 4 связан с рамой 2. Кузов у бункера 6 (рис. 5.7, б)  
опрокидывается с помощью роликов 1, перемещающимся по 
разгрузочным кривым 5.

Так как кузов скипа имеет на раме только одну ось опоры, 
служащую осью опрокидывания, для исключения переворачи
вания кузова в стволе ось опрокидывания несколько смещается 
от вертикальной оси кузова в сторону опрокидывания при раз
грузке, а на раме скипа имеется упор.

Опрокидной скип отличается простотой, но имеет недо
статки: большие динамические усилия при разгрузке на раз
грузочные кривые; нарушение уравновешивания мертвых (соб
ственных) масс скипов при разгрузке из-за того, что кузов 
и это время находится на разгрузочных кривых; значительный 
путь разгрузки (до 5—6 м), что вызывает длительный цикл 
опрокидывания и увеличение высоты копра.
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Рис. 5.8. Загрузочное устройство для 
скипов

Правилами безопасности 
в угольных и сланцевых шах
тах (ПБ) запрещается спуск 
и подъем людей в скипах, за 
исключением случаев осмотра 
и ремонта ствола и аварийных 
случаев. Ремонт и осмотр 
ствола разрешается произво
дить с крыши незагруженного 
скипа, при этом люди должны 
прикрепляться к канату пре
дохранительными поясами и 
должны быть защищены от 
случайно падающих предметов 
постоянно закрепленными за
щитными зонтами.

Преимущества скипов: 
удобство загрузки и разгрузки, 
позволяющее полностью авто
матизировать эти процессы, 
большая производительность 
оборудованных скипами подъ

емных установок; небольшая масса по отношению к поднимае
мому грузу; проще и дешевле поверхностный комплекс, так как 
отсутствует обмен вагонеток; сравнительно небольшая чувстви
тельность скиповых установок к неравномерности работы под
земного транспорта.

Недостатки скипов — невозможность подъема и спуска 
в них людей и оборудования; необходимость оборудования за 
грузочного устройства; большое дробление руды при загрузке 
и разгрузке; затруднения в выдаче руды различных марок или 
породы.

Скипами оборудуют главные подъемные установки рудни
ков средней и большой производительности.

В скиповых подъемных установках вагонетки разгружа
ются в опрокидывателе околоствольного двора в приемный бун
кер, откуда руда самотеком по специальным течкам поступает 
в скип. К загрузочным устройствам предъявляют два наиболее 
важных требования: точная дозировка порций, подаваемых 
в скип, и обеспечение необходимой герметизации при загрузке 
скипа и при закрытом загрузочном устройстве.

Загрузочные устройства могут обеспечивать дозировку: 
массовую, объемную и вагонетками.

Загрузочные устройства бывают трех типов: для загрузки
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на нижнем горизонте; для загрузки на промежуточном гори
зонте; для загрузки скипов навесу.

На рис. 5.8 показано загрузочное устройство для нижнего 
горизонта (в момент полного открывания затвора). В нижней 
части каждого загрузочного рукава 3 установлен секторный 
затвор 2, соединенный рычагами 4 и канатами 6 с кареткой 9, 
которая может перемещаться по направляющим 8. При подходе 
к месту загрузки скип садится на каретку 9 и опускает ее 
вниз, при этом секторный затвор открывается и выдвижной 
рештак 1 направляет руду в скип. По окончании загрузки и 
подъема скипа система возвращается в исходное положение 
противовесом 5. Для снижения динамических нагрузок в за
грузочном устройстве при посадке на каретку скипа в привод
ную систему введены пружинные амортизаторы 7.

Загрузочное устройство для промежуточного горизонта 
имеет аналогичную конструкцию, кроме каретки 9, которая не 
позволяет пропускать скип ниже ее. В этих устройствах ее 
заменяют качающейся стрелкой, которая при загрузке скипов 
с данного горизонта устанавливается в положение, близкое 
к горизонтальному, и работает в этом случае как каретка, 
а при необходимости пропускать скипы ниже — закрепляется 
в вертикальном положении, не выступая за периметр ствола.

Устройства для загрузки скипов навесу имеют довольно 
сложные электромеханические приводы затворов, которые ра
ботают от импульсов датчиков, сообщающих о подходе скипа 
к месту загрузки. Преимущества их: устранение динамических 
нагрузок при посадке скипа на каретку или стрелу загрузоч
ного устройства и исключение проскальзывания канатов при 
подъемных машинах с ведущими шкивами трения.

Для разгрузки скипов (и опрокидных клетей) на поверхно
сти шахты оборудуют разгрузочные устройства, состоящие из 
двух разгрузочных рукавов с герметизирующими затворами, 
приемного бункера и разгрузочных кривых, смонтированных на 
копре. При подходе скипа (или опрокидной клети) к разгру
зочным кривым отклоняющий ролик входит в них и происхо
дит открывание секторного затвора скипа (или опрокидывание 
платформы клети). К этому времени герметизирующий затвор 
разгрузочного рукава автоматически открывается и руда из 
скипа (клети) по свободному рукаву поступает в бункер. По 
окончании разгрузки скип (клеть) начинает опускаться и от
клоняющий ролик, двигаясь по разгрузочным кривым, возвра
щает секторный затвор скипа (опрокидную платформу) в ис
ходное положение. Одновременно закрывается герметизирую
щий затвор разгрузочного рукава.



Подъемные канаты согласно ГОСТам изготовляют из про
волоки высокосортной стали*марки В (высший сорт) для люд
ских и грузо-людских установок и марок I и II для грузовых 
установок. Временное сопротивление разрыву проволоки бв = 
= 12004-2400 Па, диаметр проволоки от 0,2 до 4 мм. Для вер
тикальных подъемных установок применяют канаты из про
волок с 6в= 1600^-1900 Па.

Применяется проволока без всякого покрытия или с по
крытием слоем цинка. Оцинкованные проволоки имеют боль
ший срок службы, так как слой цинка уменьшает трение 
между проволоками.

По форме поперечного сечения подъемные канаты бывают 
круглыми и плоскими.

При изготовлении каната определенное число проволок сви
вается вокруг центральной проволоки (в некоторых конструк
циях вокруг сердечника из органического материала или из 
мягкой стали) так, что каж дая  из них принимает вид винтовой 
линии. Такой свитый пучок называется прядью. Если прядь 
принимается как самостоятельный канат, то она называется 
канатом простой свивки. Если несколько прядей свиты между 
собой вокруг пенькового сердечника, пропитанного веществом, 
предохраняющим канат от ржавления, то получается канат 
двойной свивки, который применяется в подъемных установ
ках. Канат двойной свивки, входящий как составная часть в к а 
нат более сложной конструкции, называется стренгой.

Пряди могут быть свиты из проволок одинакового или раз
личного диаметра, причем сочетание проволок различного диа
метра создает лучшее заполнение поперечного сечения каната. 
Кроме того, в этом случае проволоки смежных слоев касаются 
по всей длине винтовой линии, что способствует увеличению 
срока службы каната. Такие канаты называются Л К (с ли
нейным касанием проволок). В канатах ТЛК-0 — с точечно
линейным касанием (рис. 5.9, а ) — внутренние слои проволок 
в пряди касаются по линии, а наружный слой имеет точечный 
контакт со смежным слоем проволок. В зависимости от ком
бинаций проволок различного диаметра помимо канатов ТЛК 
различают следующие конструкции канатов: Л К -0  — каждый 
слой пряди состоит из проволок одинакового диаметра (рис.
5.9, б); ЛК-Р — каждый слой пряди состоит из проволок двух 
разных диаметров; ЛК-РО — слои пряди состоят поочередно 
из проволок разного и одинакового диаметров; ЛК-3 — все слои 
лряди имеют проволоки одинакового диаметра, а пустоты ме
ж ду  слоями заполнены проволокой меньшего диаметра.

По способу свивки ГОСТ предусматривает конструкции ка 
натов ЛК и ТЛК в двух исполнениях: раскручивающиеся Р и 
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Рис. 5.9. Круглопрядные кан аты  типа:
а — ТЛК-О; б — ЛК-0

нераскручивающиеся Н. В нераскручивающихся канатах пря
дям предварительно придают форму, которую они имеют 
в свитом канате.

Прядь может быть круглой, треугольной и овальной форм. 
Канаты, свитые из круглых прядей, называются круглопряд- 
ными (см. рис. 5.9), а из треугольных и овальных — фасонно- 
прядными, соответственно трехгранно- и овальнопрядными.

Если свивка проволок в пряди и прядей в канат ведется 
в одном и том же направлении, то такие канаты называются 
односторонней свивки, если в противоположных направле
ниях—манатами крестовой свивки.

Канат односторонней свивки обладает преимуществами: бо
лее гибок, проволоки менее подвержены деформации при оги
бании канатом шкива и органа навивки; упрощается надзор за 
проволоками благодаря их выходу на наружную сторону к а 
ната на большую длину, больший коэффициент сцепления к а 
ната с футеровкой шкива при ведущем шкиве трения.

Недостаток каната односторонней свивки — подверженность 
раскручиванию. Эти канаты применяют, когда подъемные со
суды движутся по проводникам, т. е. когда устраняется воз
можность раскручиванию. Канаты крестовой свивки менее 
гибки и менее подвержены раскручиванию.

Различают правую и левую свивку прядей. При правой 
свивке каната, если смотреть на его отвес, винтовая линия идет 
слева вверх направо, у каната левой свивки — справа налево. 
Канаты правой свивки рекомендуется применять, когда они 
навиваются на барабан слева направо, если смотреть с пло
щадки машиниста, в противном случае лучше применять к а 
наты левой свивки. При ведущем шкиве трения рекомендуется 
при каждой навеске каната применять поочередно канаты пра
вой и левой свивки, при этом изнашивание проводников будет 
более равномерным.
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Плоские канаты изготовляют сшивкой в одну ленту не
скольких параллельно уложенных четырехрядных стренг, при
чем стренги укладывают так, чтобы чередовались правая и ле
вая свивка.

Некрутящиеся канаты, имея два слоя противоположно сви
тых прядей, свободны от этих недостатков. В некрутящихся 
канатах крутящие моменты прядей внутреннего и наружного 
повива взаимно уравновешиваются.

Иногда на некрутящемся канате образуются «фонари» — 
отслаивание прядей наружного слоя от прядей внутреннего слоя 
и выпучивание наружных прядей. Этот недостаток устраня
ется при определенном соотношении шагов свивки смежных 
слоев проволок или прядей. Такие канаты, называемые само- 
затягивающимися, применяют для проходческих подъемов и 
в многоканатных установках.

Закрытый канат, в котором используется площадь его по
перечного сечения, свивается последовательно концентриче
скими слоями. Внутренняя часть каната состоит из круглых 
проволок, затем идет комбинированный слой из Х-образных и 
круглых проволок и, наконец, внешний слой из Z-образных 
проволок, образующих гладкую поверхность каната.

Напряжение, испытываемое канатом при работе, обуслов
ливается действием статических усилий (концевой груз); со
противлением в стволе шахты; изгибом каната; динамическими 
усилиями; предварительными напряжениями от свивки каната 
и т. д.

При расчете каната все перечисленные факторы могут быть 
учтены посредством увеличения действительной статической на
грузки или запаса прочности.

В зависимости от того, будет ли сечение каната постоянным 
или переменным, а шахта вертикальной или наклонной, воз
можно несколько вариантов расчета канатов.

Расчет канатов постоянного сечения для  вертикальных 
шахт. Согласно ПБ, канаты следует рассчитывать на макси
мальную статическую нагрузку. Д ля случая, когда подвесной 
канат отсутствует или линейная масса подвесного и головного 
канатов одинакова, статическая нагрузка будет максимальной, 
если подъемный сосуд находится в наинизшем положе
нии.

Д ля подъемных установок с тяжелым подвесным канатом 
нагрузка на канат будет максимальной, когда подъемный со
суд находится в наивысшем положении (у эстакады или у при
емного бункера).

Полная концевая масса Qn определяется для
скипового и бадьевого подъема по формуле
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Рис. 5.10. Схемы к расчету канатов а

I

где Q — полезно поднимаемая масса груза, кг; QM— масса 
бадьи или клети, кг; 

клетевого подъема
Q n =  Q  - f -  Q m -Ь

где п — число вагонеток; qM — масса вагонетки, кг.
Полная нагрузка на подъемный канат с учетом его соб

ственной массы определится в зависимости от способа урав
новешивания и типа каната.

Расчет подъемного каната для  установок без подвесного или 
с подвесным канатом, линейная масса которого не более ли 
нейной массы головного каната. Максимальная нагрузка Qmax 
на канат в точке f  соприкосновения каната со шкивом (рис.
5.10, а)

Qm ax —  Q n ~Ь PkHoi (5-1)

где рк — масса 1 м головного каната; Н0 — максимальная длина 
отвеса.

Д ля клетевых подъемных установок Н0 определится по 
формуле

Но — Нш -f- Нк>

где Нш — глубина шахты, м; Я„ — высота копра, м.
Для скиповых

Но =  Яш +  Нк ~Ь Н(,-\- hz,

где Яб — высота подземного бункера; hc — высота скипа.
Принимая запас прочности каната m и Qmax, из формулы 

(5.1) имеем

8  (Qn +  РкН0) — —-— > (5.2)пг
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где 6в — временное сопротивление каната разрыву, принимае
мое от 120000 до 180000 Н/см2, или 1200— 1800 Н/мм2; S  — 
«живое» сечение каната (т. е. только металлической части), 
см2; g — ускорение свободного падения, м/с2.

В этом уравнении два неизвестных — рк и S, но
pK=100Spp, (5.3)

где S  — сечение каната; р — плотность стали, кг/см3; |3 — коэф
фициент, учитывающий свивку каната и наличие сердечника; 
100 — длина 1 м каната, см.

Из уравнения (5.3) имеем
Рк _  Рк

ЮОрР 100ро
(5.4)

где ро — назовем фиктивной плотностью каната, р0—р|3.
Для стандартных канатов р0= =0,00894-0,0093 кг/см3.
Подставив значение S  в уравнение (5.2) и решив его от

носительно рк, получим

РК= ------^ Q\  > (5-5)Ов гг Lq -- П0--------------- Но
100pom g

где L0 — длина каната.
Поскольку для стандартных канатов ЮОу0~0,9, то формула 

примет вид:
„ Qn Qn /с /?\рк = ------------------- = ----- ---------------. (5.6)

Ов гг 0 В „------------ П0 ------------- По
0,9 mg 8 ,83 т

Численное значение т  обычно принимают несколько боль
шим, чем предписывается ПБ, а именно: для канатов, служ а
щих исключительно для подъема людей, т  = 9-М0, только для 
грузовых подъемов т  =  74-8.

Определив рк по формуле (5.6), выбирают канат по ка
талогу и затем проверяют на действительный запас прочности 
по формуле

т  = ---------^ -------- , (5.7)
(Qn + PKH0)g

где Qz — суммарное сопротивление проволок разрыву.
Полученное значение для т  должно находиться в указан

ных пределах.
Расчет каната для  подъемных установок с тяжелым под

весным канатом. В этом случае масса хвостового каната рх 
больше массы подъемного каната рк. Нагрузка в сечении [  бу
дет наибольшей при положении груженого подъемного сосуда 
у приемной площадки.
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Обозначив отношение рх/рк через X и проделав те же пре
образования, получим

Рк = ------ ^ ---------- . (5.8)
ХНо

ЮОуо mg
Определив р к, выбирают канат по каталогу. Выбрав голов

ной канат, определяют вес 1 м подвесного каната по формуле
Рх = ^Рк, (5.9)

X выбирается в зависимости от степени уравновешивания.
Подвесной канат выбирают также по каталогу. Действи

тельный запас прочности головного каната с учетом массы 
хвостового каната проверяют по формуле (5.7), где вместо рк 
подставляют значение рх.

Расчет канатов для  наклонных шахт (рис. 5.10, б). Обозна
чим через L 0y — полную наклонную длину каната, м; ц,1 — коэф
фициент сопротивления при движении подъемного сосуда; 
ц, = 0,01-^0,015 в зависимости от типа подшипников; ц,2 = 0,1-^ 
4-0,2 — коэффициент трения при перемещении каната по роли
кам и в некоторых случаях частично по почве.

Нагрузка в сечении f  будет максимальной, если груженый 
подъемный сосуд находится в самой нижней точке.

Разложим массу Оп на две составляющие; Qns i n a — по на
правлению движения и QnHiCosa — перпендикулярно к нему.

То же следует проделать и с массой каната.
Суммируя все приведенные выше усилия и приравнивая их 

к прочному сопротивлению каната, получаем
с ^

Qn (sin a  +  [д,! cos a )  g  -f -  pKLoy (sin a  +  c o s  a) g  =  — — . (5.10)
m

Формула (5.10) отличается от формулы (5.2) наличием ко
эффициентов сопротивления при Qn и Loy. Поступая аналогично 
тому, как это делалось при выводе линейной массы каната для 
вертикальных шахт, получаем

р к  = _______________Qn (sin a  +  Hi cos «)______________  ^

------ —-----------L 0v (sin a  +  cos a )
lOOYomg

Определив рк, следует выбрать канат по ГОСТу и затем 
проверить на действительный запас прочности по формуле

т  = ------------------------------ ^ ------------------------------ . (5.12)
Qn (sin  a  +  j i i  cos a )  g  pKLoy (s in  a  +  ц 2 cos a )  g

Расчет канатов для глубоких шахт. Для глубоких шахт 
стремятся по возможности уменьшить массу каната и его диа
метр. Для этой цели применяют канаты: ступенчатые; закры
той конструкции и с пониженным запасом прочности.
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Направляющие (копровые) шкивы, устанавливаемые на 
подшкивной площадке копра, предназначены для направления 
подъемных канатов в стволе шахты.

Стандартные копровые шкивы изготовляют без футеровки 
двух типов: с литым ободом со спицами круглого сечения и со 
штампованным ободом со спицами из швеллеров.

Шкивы диаметром 2; 2,5  и 3 м выполняют с литым ободом, 
а диаметром 4; 5 и 6 м — со штампованными из высокопроч
ных легированных сталей. При изготовлении литых шкивов 
стальные круглые спицы заливают в обод и ступицу.

Штампованный обод соединяется со спицами из швелле
ров заклепками, спицы с литой ступицей — призонными бол
тами.

В нестандартных направляющих шкивах для уменьшения 
износа каната желоб обода шкива заполняют деревянной, ре
зиновой или другой футеровкой, которую по мере износа з а 
меняют.

Расположение направляющих шкивов на копре принимают 
в зависимости от типа установленной подъемной машины. При 
подъемной машине с одним барабаном или со шкивом трения 
направляющие шкивы располагают на копре один под другим 
в одной вертикальной плоскости, при подъемной машине 
с двумя барабанами — рядом, на одной горизонтальной гео
метрической оси.

Оси копровых шкивов обычно устанавливают в подшипни
ках скольжения. В последнее время применяют такж е опоры 
с подшипниками качения.

Копры подъемных установок предназначены для установки 
на них копровых шкивов, многоканатных подъемных машин 
при многоканатном подъеме, крепления проводников и разгру
зочных кривых для скипов и опрокидных клетей, посадочных 
устройств клетей.

Копры воспринимают нагрузку от натяжения подъемных ка 
натов, собственной массы, давления ветра, а также от массы 
многоканатных подъемных машин. Копры бывают металличе
скими, железобетонными и комбинированными. Наибольшее 
распространение получили металлические копры, которые по 
сравнению с железобетонными значительно легче. Заводское 
изготовление металлических копров позволяет повысить каче
ство собранной конструкции при небольших затратах времени 
на монтаж: они могут быть усилены, изменены по высоте и 
допускают неравномерную осадку копра. Металлические копры 
можно переносить с одной шахты на другую.

Железобетонные копры по сравнению с металлическими бо
лее устойчивы, не требуют дополнительных средств на содер-

5.1.4. Направляющие шкивы, копры
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Один копер может обслуживать одну или несколько подъ
емных установок.

По конструкции копры разделяют на А-образные, четырех
стоечные или подкосные, шатровые, цилиндрические и башен
ные.

Башенные копры для многоканатных подъемных установок 
изготовляют из железобетона, остальные копры — из металла, 
за исключением цилиндрических, которые могут быть полно
стью металлическими или комбинированными — с железобетон
ным станком и металлической укосиной.

А-образные копры (рис. 5.11) представляют собой простран
ственную ферму, у которой основные несущие стойки с фасад
ной стороны имеют А-образную ферму 3. Копер воспринимает 
все нагрузки от копрового шкива 2, подъемной установки, соб
ственной массы и давления ветра. Основная конструкция не 
опирается на ствол, и для закрепления проводников и разгру
зочных направляющих имеется специальный станок 1, установ
ленный независимо от основной фермы с опорой на устье 
шейки ствола.

Недостаток копров этого типа — большое число горизон
тальных связей, усложняющих компоновку погрузки-разгрузки 
вагонеток в клеть на верхней приемной площадке.

Четырехстоечные копры состоят из расположенного на 
устье шейки ствола основного вертикального станка, воспри
нимающего нагрузки от подъемных сосудов с канатами, соб
ственной массы и давления ветра, и укосины, воспринимаю
щей нагрузку от натяжения канатов. При применении четырех
стоечных копров для двух подъемных установок в одном стволе 
с расположением машин под углом 90° их оборудуют двумя со
ответственно расположенными укосинами. Копровые шкивы ус
танавливают на площадке.

Шатровые копры применяют при двух подъемах в одном 
стволе с расположением подъемных машин под углом 180°. 
Шатровый копер состоит из симметричных наклонных простран
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ственных ферм, несущих подшкивные площадки и воспринима
ющих все нагрузки, и независимого вертикального станка, опи
рающегося на устье ствола, к которому крепятся проводники 
и разгрузочные направляющие.

Цилиндрические копры состоят из выполненного из отдель
ных металлических секций или железобетона цилиндрического 
станка, несущего подшкивные площадки и воспринимающего 
нагрузки от подъемных сосудов и канатов, собственной массы 
и давления ветра. В конструкцию копра входит металлическая 
укосина, воспринимающая нагрузку от натяжения канатов.

Рассмотренные копры предназначены для подъемных уста
новок, оборудованных одноканатными подъемными машинами, 
и допускают двоякое расположение направляющих шкивов: 
либо на одной оси (при двухбарабанных машинах), либо в од
ной вертикальной плоскости (при однобарабанных машинах 
с одноканатным шкивом трения).

На подъемах, оборудованных многоканатными машинами, 
применяют железобетонные башенные копры, в верхней части 
которых устанавливают подъемные машины.

Металлические и железобетонные копры 1 раз в 1 год тща
тельно осматривают и составляют акт, 1 раз в 3 года по ПТЭ 
производят окраску металлических копров.

5.1.5. Органы навивки подъемных машин

Органы навивки подъемных машин подразделяют на два 
основных типа — с постоянным и переменным радиусом на
вивки. Подъемные машины с постоянным радиусом навивки 
различают по способу передвижения подъемных канатов: либо 
за счет наматывания и сматывания витков каната (могут быть 
двух- и однобарабанные машины, разновидностью которых яв 
ляются машины с разрезным барабаном), либо за счет сил 
трения, возникающих между канатом и ведущим шкивом. М а
шины, с ведущими шкивами трения могут быть одно- (ранние 
модификации) или многоканатными (более совершенные со
временные модификации).

Конструктивно барабаны состоят из литых ступиц (чугун
ных для машин с диаметром барабана до 3 м и стальных — 
при больших диаметрах), к которым приварены или присоеди
нены болтами спицы из швеллеров, обечайки из листовой стали 
толщиной 10—22 мм с усиливающими внутренними кольцами 
жесткости, и тормозных ободьев. К обечайке болтами с потай
ной головкой крепится футеровка из пресс-массы или деревян
ных брусьев (граб, ясень, вяз) шириной 150—200 мм и тол
щиной 70—100 мм. На футеровке для равномерной укладки 
витков каната и обеспечения необходимого зазора между ними 
нарезаются винтовые канавки.
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Согласно ПБ для вертикальных и наклонных (свыше 60°) 
грузо-людских и людских подъемов навивка каната на барабан 
должна быть в один слой. На грузовых вертикальных подъе
мах с установленными на поверхности машинами допускается 
двухслойная навивка, на всех остальных эксплуатационных 
подъемах, а также при прохождении вертикальных и наклон
ных выработок — трехслойная навивка.

Концы канатов к барабанам крепят специальным устрой
ством с фиксацией не менее чем в трех точках внутри бара
бана. Щель, через которую канат проходит внутрь барабана, 
должна иметь закругленные края для исключения деформации 
каната. Запрещается крепление каната к валу подъемной ма
шины.

Для ослабления натяжения каната в месте его прикрепле
ния к барабану на наружной поверхности барабана должно 
быть расположено не менее трех витков трения при деревян
ной или пресс-массовой футеровке и не менее пяти витков тре
ния на барабанах, нефутерованных фрикционными материа
лами.

Кроме того, на барабане должна размещаться дополни
тельная длина каната (около 30 м), необходимая для периоди
ческих испытаний, при которых отрубается кусок каната у при
цепного устройства.

В двухбарабанных машинах оба барабана расположены на 
одном валу, причем один из них закреплен наглухо, другой 
соединен с валом с помощью специальных механизмов переста
новки зубчатого, червячного и фрикционного типов с рычаж
ным или безрычажным приводом.

Механизм перестановки позволяет регулировать взаимное 
расположение обоих подъемных сосудов изменением длины вет
вей канатов при удлинении (вытяжке) канатов после навески, 
при работе с разных горизонтов, при перестановке опрокид
ных клетей с разгрузочных участков на нулевую площадку 
и т. д.

На рис. 5.12 показаны двухбарабанные подъемные машины 
2Ц-5Х2,3 и 2Ц-6Х2,4 Ново-Краматорского машиностроитель
ного завода им. В. И. Ленина (НКМЗ). В шифре этих машин 
обозначено: 2 Ц — два цилиндрических барабана, 5 и 6 — диа
метр (м), 2,3 и 2,4 — ширина барабана (м).

В двухбарабанных машинах НКМЗ заклиненный правый 
барабан болтами соединяется с двумя ступицами, одна из ко
торых запрессована на валу, другая — разъемная для удобства 
монтажа и ремонта. Переставной левый барабан крепится 
к двум ступицам, установленным на валу на роликоподшипни
ках, и соединяется с валом зубчатым механизмом перестановки. 
Барабан не футерован.

Машина с одним барабаном по сравнению с двухбарабан-
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Рис. 5.12. Двухбарабанная подъемная машина 2Ц-5Х2.3



ной имеет меньшие ширину и массу. Двухбарабанная машина 
состоит из барабанов 1, редуктора 2, двигателей 3, пульта уп
равления 4 и тормозной системы 5, 6. Однобарабанная машина 
конструктивно не отличается от жестко закрепленного бара
бана в установке с двумя барабанами. Для удобства регули
рования каната одинарный барабан может выполняться ре
зервным.

Цилиндрические барабаны целесообразно применять при 
глубине шахт до 600—650 м.

Органы навивки постоянного радиуса имеют также подъем
ные машины с ведущими шкивами трения, которые обеспечи
вают перемещение каната за счет сил трения, возникающих ме
жду канатом и футеровкой шкива, чем они принципиально от
личаются от барабанных подъемных машин, обеспечивающих 
перемещение каната за счет навивки его на поверхность ба
рабана.

Подъемные машины с ведущими шкивами трения бывают 
одно- и многоканатными.

Более современны многоканатные подъемные машины с ве
дущими шкивами трения, у которых подъемный сосуд подве
шен на нескольких канатах — от двух до восьми, а канаты пе
ремещаются также за счет сил трения. Применение нескольких 
канатов позволяет использовать канаты меньших диаметров 
(благодаря распределению нагрузки между ними), что обус
ловливает меньшие габариты и массу подъемной машины. Мно
гоканатные подъемные машины, как  правило, устанавливают 
непосредственно на копре. Многоканатная подъемная установка 
(рис. 5.13) состоит из следующих основных элементов: веду
щего шкива трения 1, подъемных канатов 2, подъемных сосу
дов 3  и хвостовых канатов 4.

Из различных типов органов навивки переменного радиуса 
в настоящее время на рудниках средней глубины и глубоких 
применяют бицилиндроконические барабаны.

Подъемные машины с одним бицилиндроконическим бара
баном обозначаются БЦК-9/5х2,5 и БЦК-8/5х2,7, где Б Ц К — 
подъемная машина с бицилиндроконическим разрезным бара
баном; 9 и 8 (первая цифра)— диаметр большого барабана, 
м; 5 (вторая цифра)— диаметр малого цилиндра барабана, м; 
2,5 и 2,7 (третья и четвертая цифры) — ширина большого ци
линдра барабана, м.

Машина БЦК-9/5х2,5 может изготовляться с редукторным 
или безредукторным приводом, машина БЦК-8/5х2,7 — только 
с безредукторным приводом.

Коренная часть машины БЦК (рис. 5.14) представляет со
бой опирающийся на два подшипника скольжения 1 трубча
тый вал 9, на котором закреплены заклиненная 5 и перестав
ная 6  части барабана. На цилиндрических поверхностях бара-
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Рис. 5.13. Многоканатная схема подъ
ема со шкивом трения

бана нарезана винтовая канавка, на конусах для удержания 
каната приварены спиральные желобки 4. Заклиненная часть 
барабана крепится на валу сваркой, переставная — на вращаю
щихся опорах 7 и соединяется с валом при помощи зубчатого 
механизма перестановки 8. Тормозные ободы 3  закреплены по 
краям малых цилиндров. Внутри каждого из малых цилиндров 
установлены бобины 2, на которых расположен запас каната 
для испытаний.

К аждая бобина при регулировании каната вращается через 
червячный редуктор от электродвигателя или вручную махо
вичком. Нижний канат закреплен на заклиненной части бара
бана, верхний — на переставной.

При выборе типа барабана следует иметь в виду число об
служиваемых установкой горизонтов и расположение шкивов 
на подшкивной площадке копра. При расположении копровых 
шкивов в одной вертикальной плоскости при двух барабанах 
затруднительно иметь допустимые углы отклонения каната на 
барабане.

Согласно ПБ для установок на поверхности отношение диа
метра барабана Dб или копрового шкива DK. ш к диаметру к а 
ната dK должно быть не менее 80, для подземных и проходче
ских установок не менее 60.

На грузо-людских и людских установках вертикальных 
шахт навивка каната на барабан должна быть однослойной, 
для только грузовых установок на поверхности она может быть 
двухслойной и в подземных установках — трехслойной. Область
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Рис. 5.14. Коренная часть подъемной машины БЦК

и условия применения многослойной навивки устанавливаются 
ПБ.

При двух цилиндрических барабанах каждый из них об
служивает только одну ветвь каната, следовательно, на к аж 
дом барабане должны разместиться: 1) канат длиной, равной 
высоте подъема Н (расстояние от верхней приемной площадки 
до нижней по последнему горизонту); 2) канат для испытания 
длиной /г3 = 304-35 м; в случае расположения этого каната на 
внутренних бобинах длина его при определении ширины ба
рабана не учитывается; 3) три витка трения пв. т для ослабле
ния натяжения каната в месте его закрепления к барабану.

Чтобы избежать трения между витками каната, между 
ними оставляется зазор е = 2~ 3  мм.

Ширина (мм) барабана:
при однослойной навивке одной ветви подъемного каната 

В = ( - ^ 2 _  +  Пв.т) ( 4  +  б); (5.13)

при многослойной навивке

\  T Iq T IU  р ,  в  / (5 - 1 4 )
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где пс — число слоев навивки каната на барабан; я DP, B — рас
четная средняя длина витка,

jtZ)pf в jt [.Об —[~ (и̂  (5.15)
Число витков трения при многослойной навивке пв. т = 7.

Один цилиндрический барабан обслуживает обе ветви подъ
емного каната, причем при свивке одной ветви с барабана на 
него навивается другая ветвь каната.

Ширина одного барабана, обслуживающего обе ветви ка 
ната,

В =  (  и  +  2Нз +  2пв. т +  пв. з) (dK +  е), (5.16)
V б /

где ив. з=два витка — зазор между свисающейся и навиваю
щейся ветвями каната.

По найденному значению В и заводским данным принима
ется окончательно ширина барабана.

5.1.6. Тормозные устройства

(^Тормозные устройства шахтных подъемных машин — основ
ные средства защиты и управления, от совершенства которых 
зависят надежность и безопасность эксплуатации подъемных 
установокЛ

Тормозное устройство состоит из рабочего (маневрового) и 
предохранительного (аварийного) тормозов, имеющих незави
симое друг от друга включение.

Рабочее торможение применяется для выполнения заданной 
диаграммы скорости в случае отрицательных усилий на окруж
ности барабана при замедлении или спуске груза, а такж е для 
удержания от вращения органов навивки во время пауз.

—Рабочее торможение (подтормаживание) осуществляется 
машинистом либо автоматически при использовании механиче
ского тормоза в качестве одного из исполнительных элементов 
системы автоматического регулирования.

Предохранительное торможение служит для быстрой и на
дежной остановки машины при нарушении нормального режима 
ее работы.

v Предохранительный тормоз может включаться как маши
нистом, так и автоматически от действия защитных аппара
тов, с одновременным отключением подъемного двигателя от 
сети.

Исполнительные органы тормоза непосредственно воздей
ствуют на тормозные ободья, принимая силовые импульсы от 
тормозного привода.

(  4 Исполнительные органы тормозов шахтных подъемных ма
шин применяются двух видов: с радиальным приложением уси
лия к тормозному ободу (радиальные исполнительные органы)
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и с осевым (дисковые исполнительные органы). Оба вида ис
полнительных органов могут быть: с угловым перемещением 
колодок (качающиеся); с параллельным (поступательным) пе
ремещением колодок; с угловым перемещением тормозных ба
лок с шарнирно-подвешенными колодками.")

Малые однобарабанные подъемные машины и машины со 
шкивами трения имеют исполнительный орган тормоза с на
ружным расположением тормозных балок.

Крупные подъемные машины имеют исполнительный орган 
тормоза с поступательным перемещением колодок. В этом ис
полнительном органе тормозные балки шарнирно подвешены 
к вертикальным стойкам и имеют специальную регулируемую 
стойку, чем и обеспечивается поступательное перемещение ко
лодок.

Современные подъемные машины имеют^комбинированный 
исполнительный орган тормоза, у которого при угловом пере
мещении тормозных балок колодки имеют и поступательное 
перемещение/ Комбинированный исполнительный орган объеди
няет преимущества тормозов с угловым (простота и небольшое 
число шарниров) и поступательным (равномерный износ коло
док) перемещением колодок.

Тормозной привод предназначен для создания необходимых 
условий, передаваемых на исполнительный орган тормоза при 
рабочем и предохранительном торможениях.

Различают три типа тормозных приводов: гидрогрузовой, 
пневмогрузовой и пружинно-пневмогрузовой.

Большинство малых подъемных машин имеет один гидро
грузовой тормозной привод, действующий на сдвоенный испол
нительный орган тормоза. Затормаживание при рабочем и пре
дохранительном торможениях осуществляется за счет массы 
тормозного груза, а -растормаживание— гидравлического д ав 
ления, действующего под поршень, к которому подвешен тор
мозной груз.

Большинство крупных подъемных машин имеет два пневмо- 
грузовых тормозных привода, из которых каждый приводит 
в действие свой исполнительный орган тормоза. Рабочее тор
можение осуществляется давлением сжатого воздуха, действу
ющего на поршень рабочего цилиндра, при предохранительном 
торможении той же силой (первая ступень торможения) и си
лой массы тормозного груза (вторая ступень торможения). При 
этом тормозной привод имеет такую конструкцию, что силы от 
давления сжатого воздуха и массы тормозного груза не скла
дываются.

Многоканатные подъемные машины, а такж е выпускаемые 
в последнее время малые и ряд других подъемных машин обо
рудуются двумя пружинно-пневмогрузовыми тормозными при
водами. Рабочее торможение в них осуществляется силой,
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передаваемой от сжатой пружины, а растормаживание — давле
нием сжатого воздуха, действующего под поршень рабочего 
цилиндра. Предохранительное торможение осуществляется в две 
ступени: первая — под действием пружин, вторая — массой 
тормозного груза.

5.1.7. Редукторы подъемных машин

В настоящее время изготовляется ряд редукторов, которые 
могут быть применены к различным типоразмерам подъемных 
машин в зависимости от необходимых значений крутящего мо
мента на тихоходном валу и передаточного числа.

Применение разъемных редукторов позволило улучшить 
эксплуатационные качества подъемных машин, облегчить мон
таж  подъемной машины и обеспечить его замену.

Двухступенчатые редукторы ЦД изготовляют с одним при
водным валом, одноступенчатые ЦО — с двумя. Тип редуктора 
обозначается индексами, которые характеризуют следующее. 
Например, ЦД-3-115-20; ЦД — цилиндрический, двухступенча
тый; 3 — модификация; 115 — межцентровое расстояние от оси 
тихоходного вала до оси моторного вала в сантиметрах; 20 — 
передаточное число редуктора.

Главный вал редуктора соединяется с коренным валом подъ
емной машины зубчатой муфтой. Приводной вал редуктора з а 
канчивается двумя консолями, правая предназначена для на
садки эластичной муфты, соединяющей редуктор с электродви
гателем, левая-—для привода тахогенератора.

Малые подъемные машины оборудуют двухступенчатыми 
редукторами и одноступенчатым редуктором Ц0-120-П,5, кото
рый имеет два приводных вала, один из которых служит для 
установки резервного электродвигателя. Каждый приводной 
вал рассчитан на передачу полного номинального момента вра
щения. Редуктор допускает также одновременную работу двумя 
электродвигателями одинаковой мощности. При этом момент 
вращения на тихоходном валу не должен превышать указан
ного в технической характеристике редуктора.

Крупные подъемные машины и машины с БЦК имеют в ос
новном одноступенчатые редукторы ЦО и один тип двухсту
пенчатого редуктора ЦД-4-2000, предназначенного для подъем
ных машин с диаметром барабана 4 м. Все одноступенчатые 
редукторы имеют по две вал-шестерни, рассчитанные на пере
дачу половины номинального момента вращения, к каждой из 
которых может быть присоединен двигатель.

Все редукторы последней модификации имеют подшипники 
качения и зубчатые передачи с зацеплением Новикова, что по
зволило повысить их работоспособность и уменьшить габариты 
и массу.
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5.2. РАСПОЛОЖЕНИЕ ПОДЪЕМНОЙ УСТАНОВКИ 
И ВЫБОР ОСНОВНЫХ ВЕЛИЧИН 
ПРИ ПРОЕКТИРОВАНИИ ПОДЪЕМА

5.2.1. Расположение подъемной установки относительно 
ствола шахты

Для подъемов с неопрокидными клетями высота копра 
(рис. 5.15)

где ha — высота эстакады, м; /гс — высота сосуда К  с прицеп
ным устройством, м; Ап — высота переподъема; при скоростях 
г^ з  м/с Ап^ 4  м; при скоростях более 3 м/с — Ап^ 6  м; Аш— 
расстояние по вертикали между осями копровых шкивов /Сш 
(при расположении шкивов на одной горизонтальной оси 
Аш= 0).

Для скипового подъема

где Я н. б — высота наземного бункера; hv — высота превыше, 
ния над бункером; Аш = 0 или определяется по схеме.

Нк — h9 4" hc 4- hn -]—— Dm Ч- Аш>
4

(5.17)

Нк — Ни, б -Ь Ас -f- Ар -f- hn -|— — Dm -f- Аш,
4

(5.18)

Рис. 5.15. Клетевая подъемная уста
новка
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Минимальное расстояние между осью отвеса каната и осью 
барабана должно быть не менее

так как в противном случае нельзя будет разместить укосины 
копра.

Практически, если имеется только одна установка, то зна
чение b принимается в пределах 20—40 м.

Длиной струны называется расстояние от точки схода ка 
ната со шкива до точки соприкосновения его с барабаном. 
Максимальная длина струны каната без поддерживающих ро
ликов не должна превышать 65 м во избежание ее больших 
провесов и опасных колебаний, которые могут вызвать выска
кивание каната из реборд шкива. В горной практике при на
личии нескольких подъемных машин, расположенных друг над 
другом, принимают длину струны 75— 120 м, а во избежание 
колебаний на середине ее длины устанавливают поддерживаю
щие ролики на опорных мачтах.

При выбранном расстоянии b между осью барабана и от
весом каната и определившейся высоте копра Нк длину струны 
каната следует находить из прямоугольного треугольника 
(рис. 5.16)

где с — превышение оси подъемной машины над отметкой 
устья ствола; Dm — диаметр шкива.

Углы отклонения (углы девиации) а  каната зависят от 
длины струны каната, ширины барабана и расстояния е ме
ж ду внутренними ребордами барабанов. При превышении оп
ределенного угла отклонения канат разрабатывает реборду на
правляющего шкива и вызывает трение витка о виток каната на

b >  0,6#к -)- 3,5 +  Dt, (5.19)

(5.20)

Рис. 5.16. Схема расположения од
нобарабанной подъемной установки 
относительно ствола шахты
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барабане. Кроме того, чрезмерный угол отклонения \4ожет вы
звать скольжение каната по барабану, следствием чего явится 
навивка его с переменным шагом.

Согласно Правилам безопасности углы девиации не дол
жны превышать 1°30' (0,026 рад). При бицилиндроконических 
барабанах допускается увеличение угла а  до 2° (0,035 рад) со 
стороны малого цилиндра, если он имеет желобчатую поверх
ность.

Величина углов отклонения зависит от расположения подъ
емной установки и размещения подъемных сосудов в стволе 
шахты, а также от размеров барабанов.

При проектировании составляют схему расположения подъ
емной установки в проекции на плоскость струны и определяют 
углы отклонения канатов по значению их тангенсов.

Д ля установки с одним общим цилиндрическим барабаном 
углы девиации приблизительно равны друг другу

Если угол девиации превышает 1°30', следует увеличить Ь% 
или 1>б с тем, чтобы уменьшить В.

Д ля установки с двумя цилиндрическими барабанами углы 
девиации определяются (на рисунке не приведены размеры).

где s — расстояние между осями подъемных сосудов (или ме
жду осями канатов, расположенных на шкивах); а — расстоя
ние между барабанами; при внутреннем расположении тормоз
ных колодок а = 600 м, при наружном а = 50-М25 мм.

Угол ф между струной каната и ее проекцией на горизон
тальную плоскость принимается исходя из следующих сообра
жений. Конструкция рамы подъемных машин допускает мини
мальный угол наклона нижней струны к горизонту 30°, иначе 
нижний канат может задевать за раму. Чрезмерное увеличение 
угла ф повышает давление на основание копра и укосину и за 
трудняет устройство фундаментов укосины копра, которые мо
гут вклиниться в фундамент машины. Поэтому рекомендуется 
30°<ф<45°.

Таким образом, расстояние b между отвесами канатов и 
осью вала барабанов будет находиться в пределах

(5.22)

(5.21)

НК< Ь  <  1 ,5 # к (5.23)
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Приняв b согласно выражению (5.20), можно определить 
тангенс действительного угла наклона струны к горизонту:

=  (5-24)
Ь—

2

Если ф<30°, то следует уменьшить Ь\ или увеличить Я„, 
не выходя за пределы всех указываемых величин.

5.2.2. Выбор полезного груза

При проектировании подъемной установки нам известны: 
годовая добыча А и глубина шахты Нт . Д ля выбора величины 
полезного груза необходимо перейти от Л и Нш к часовой про
изводительности подъема Q4 и высоте подъема Н (см. 
рис. 5.15).

Определение Н можно произвести по рис. 5.15.
Часовая производительность главного подъема определя

ется по формуле*
Q4^ _ c J A r ± ^ L t (5.25)

где с — коэффициент резерва производительности и неравно
мерности работы подъемной установки (1 ,1— для рудной про
мышленности; 1,5 — для угольной промышленности; 2,0 — для 
вспомогательных подъемов); а п — годовая добыча породы, т, 
иногда принимают ориентировочно а п= (0,14-0,15) от Л; b — 
число рабочих дней в году; t — число часов работы в сутки.

Заданную производительность с данной глубины можно 
обеспечить большим диапазоном вместимостей подъемных со
судов. Уменьшение грузоподъемности приводит к уменьшению 
диаметра подъемного каната и размеров подъемной машины, 
т. е. к уменьшению стоимости механической части подъемной 
установки. С другой стороны, уменьшение грузоподъемности 
подъемных сосудов приводит к увеличению числа подъемов, 
что вызывает увеличение расхода электроэнергии и уменьше
ние к. п. д. подъемной установки в связи с тем, что увели
чивается время неустановившегося движения подъемного дви
гателя (разгон и замедление), при котором последний рабо
тает не с наивысшим к. п. д.

Наиболее выгодная вместимость подъемных сосудов дол
жна соответствовать минимальным годовым расходам по ка-

* Киселев В. И. Горная механика. М ., Н едра, 1961.
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питальным затратам и эксплуатации подъема для заданных 
условий.

С сум — Ск ~j~ С3 —У Ст  |п,

где С сум — суммарный годовой расход по всем статьям, зави
сящий от грузоподъемности сосуда; Ск — капитальные годовые 
расходы (амортизация) на подъемное оборудование и техни
ческие сооружения; Сэ — текущие годовые расходы на эксплуа
тацию подъемной установки.

В работах профессоров Г. М. Еланчика, В. И. Киселева и 
других авторов при определении наиболее выгодной грузо
подъемности сосудов главными факторами считаются мини
мальная мощность двигателя и минимальный расход электро
энергии.

Проф. Г. М. Еланчик рекомендует рассчитывать наиболее 
выгодную грузоподъемность Q (т) скипов для угольной про
мышленности по формуле

Q =  Q„ 4 V # m+10 (5 26)
3600

Проф. В. И. Киселевым получена аналогичная формула 
для грузоподъемности Q (кг) рудных скипов

Q =  5,7Q4 ^ гЯнГ> (5.27)

где Q4 — часовая производительность подъема, т.
Как видим, Q — функция высоты подъема и часовой до

бычи. При наличии нескольких горизонтов надо определить Q 
для каждого горизонта и затем принять среднее значение или 
заменить скипы с переходом на нижележащие горизонты.

Формула (5.27) выведена таким образом. Для определен
ных Q4 и Я  строят при переменном Q кривые мощности, к. п. д. 
и массы каната, по которым находят наивыгоднейший полез
ный груз. Изменяя далее Q, и Я  и строя аналогичные кривые, 
можно найти для каждого случая наивыгоднейший полезный 
груз. Затем, составив таблицу наивыгоднейших грузов и ма
тематически обработав материал, получают формулу.

Определив по формуле (5.27) значение полезного груза, сле
дует выбрать по стандарту ближайший меньший полезный груз 
скипа, а для скипов вместимостью свыше 16 т округлить по 
крайней мере до целого числа тонн. Формула применима как 
для рудных, так и для угольных скипов.

Д ля клетевого подъема этот вопрос следует решать срав
нением нескольких вариантов.

Для вспомогательных подъемов подъемная установка рас
считывается с учетом подъема и спуска всей смены в течение
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30—40 мин, а также подъема и спуска громоздкого оборудо
вания, леса и т. п.

После определения полезного груза клетки вспомогатель
ного подъема необходимо проверить, справится ли этот подъем 
со всеми операциями.

Площадь пола клети, приходящаяся на каждого спускае
мого рабочего, согласно ПБ, должна быть не менее 0,2 м2.

5.2.3. Выбор продолжительности движения 
подъемных сосудов и максимальной скорости

Определив так или иначе Q, найдем расчетное число подъ
емов в 1 ч по формуле

яР = QJQ. (5.28)

Полное время на один подъем (с включением паузы) опре
делится так:

Тг =  3600/пр (5.29)

где Т\ — время, с.
Продолжительность движения подъемных сосудов 
при двухсосудном подъеме в 1 с

Г =  0, (5.30)

при однососудном подъеме в 1 с

где 0 — пауза, с.
Время, затрачиваемое на одновременную загрузку и раз

грузку сосудов (пауза), зависит от способов автоматизации и 
механизации этих процессов, типа и вместимости подъемных 
сосудов.

По ПБ на 1 м2 пола клети размещается пять человек. Число 
людей, одновременно поднимаемых в клети, m = 5 S ,  где 5  — 
площадь пола клети, м2.

Число подъемов или спусков людей по наибольшей числен
ности АГЛ человек в смену пл =  Ыл1т .

Продолжительность (с) одного цикла спуска-подъема 
смены

Тл < 2400/пл. (5.31)

Для каждой вспомогательной операции принимается пауза: 
30 мин — на загрузку и выгрузку длинного леса, 40 мин — 
рельсов, 1 мин — платформы с лесом, 2 мин — взрывчатых ве
ществ.
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Время на выполнение всех операций в сутки не должно 
превышать 12 ч, иначе соответственно уменьшится продолжи
тельность одного цикла спуска-подъема смены (формула 5.31), 
т. е. проектируется спуск-подъем смены менее чем за 40 мин. 

Средняя скорость (м/с) подъема
vc =  H/T. (5.32)

Ориентировочная максимальная скорость подъема
vmax =  avc, (5.33)

где а  — множитель скорости; величина а  может быть рассчи
тана после выяснения всей кинематики подъема.

Для клетевых подъемов значение а принимают не более 
1,5; обычно а=1,2-т-1,5; для скиповых подъемов а= 1 ,1 -И ,3 . 
При значениях а ,  превышающих приведенные выше пределы, 
работа подъемной установки, как  правило, неэкономичная.

Принятая к расчету максимальная скорость при подъеме 
людей не должна превышать значения, предписанного ПБ, со
гласно которым:

Высота подъема, м .....................................  20 30 40 50 75
Наибольшая скорость, м/с . . . . * . •  3,5 4,3 5 5,6 6,9

Продолжение
Высота подъема, м .....................................  100 200 300 400 400

и более
Наибольшая скорость, м / с .......................  8 10,5 11,5 12 12

При подъеме и спуске людей по наклонным выработкам 
наибольшая скорость движения не должна превышать: 3,5 м/с 
при длине выработки до 300 м и 5 м/с при длине выработки 
свыше 300 м.

При подъеме и спуске грузов в клетях (обыкновенных и оп
рокидных) и скипах по вертикальным шахтам наибольшая ско
рость подъема должна быть не более значения, рассчитывае
мого по формуле

v =  0,8^/H , (5.34)

где v — наибольшая скорость, м/с; Я — высота подъема, м.
При подъеме и спуске людей в бадьях по направляющим 

наибольшая скорость не должна превышать 7з наибольшей 
скорости подъема людей в клетях для соответствующих высот 
подъема. При отсутствии направляющих наибольшая скорость 
подъема не должна быть более 1 м/с.

При подъеме и спуске грузов в бадьях по направляющим 
наибольшая скорость должна быть не более 2/3 норм, установ
ленных для клетей. При отсутствии же направляющих двюке-
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ние грузовых бадей должно производиться с наибольшей ско
ростью не выше 2 м/с.

Ускорение и замедление подъемных сосудов при подъеме 
и спуске людей по вертикальным выработкам не должно пре
вышать 0,75 м/с2 и по наклонным выработкам 0,5 м/с2.

После выбора подъемной машины максимальная скорость 
должна быть согласована с диаметром органов навивки D, ча
стотой вращения двигателя в минуту « дв и стандартным пере
даточным числом i, так как, очевидно,

^шах— Я/)Ядв/60£. (5.35)

Отношение лдв/г выбирается таким, чтобы Утах — Утах р-

5.3. к и н е м а т и к а  и д и н а м и к а  п о д ъ е м н о й

УСТАНОВКИ С ПОСТОЯННЫМ РАДИУСОМ НАВИВКИ

5.3.1. Общее динамическое уравнение подъемной установки

Кинематика и динамика подъемной установки излагаются 
согласно методике проф. В. И. Киселева.

Подъемная установка производит попеременный подъем 
скипа (или клети) на дневную поверхность. Во время паузы 
система находится в покое. При переходе от состояния покоя 
к состоянию движения скорость меняется от нуля до макси
мума, затем движение происходит с постоянной скоростью, д а 
лее, при подходе к месту разгрузки, производят замедление и, 
наконец, остановку машины. Основное динамическое уравне
ние получил проф. В. И. Киселев, применяя принцип Н. Да- 
ламбера, согласно которому, прилагая силы инерции к дей
ствующим силам, можно всю систему рассматривать как  на
ходящуюся в равновесии. Заменяя силы моментами, будем 
иметь

М —УИСТ—УИС— =  0, (5.36)

где М ■— вращающий момент, приложенный к валу барабана 
со стороны двигателя; Мст-— статический момент; Мс — момент 
сил сопротивления (так называемые шахтные сопротивления); 
Mi — динамический момент.

При этом

M i = Z m r ^ - ,  (5.37)
dt

где v = a r  — линейная скорость движения; т  — приведенная 
масса той или иной части подъемной установки, находящейся 
в движении и приведенной к радиусу навивки; г — соответ
ствующий радиус навивки; со — угловая скорость барабана.
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о бщ ем  с л уч а е  обе  величины со и г переменные, Поэтому

dv da>r d со . dr ,с ocn-----= -------= г -------- 1- со-----. (5.38)
dt dt dt dt

Обозначим
da) I dt =  i|), drldt =  Un

d)Ur =  и = a c, (5.39)
dt

где i|)— угловое ускорение барабана; Ur — скорость точки со
прикосновения каната с барабаном по направлению радиуса; 
а с — ускорение при навивке на переменный радиус.

Подставляя значение dv/dt из формулы (5.38) в формулу 
(5.37), получаем

М i =  2m/-2 +  2 т г а с, (5.40)
но

1тг2- ■ J,  (5.41)
где / — обобщенный момент инерции.

Согласно выражениям (5.36), (5.40) и (5.41)

M =  M et +  M ~c+Jy +  2mr(i> —  . (5.42)
dt

Это уравнение называется общим динамическим уравнением. 
Оно справедливо для постоянного и переменного радиусов на
вивки.

5.3.2. Динамическое уравнение подъемной установки 
с постоянным радиусом навивки

При наличии цилиндрических барабанов (или шкива тре
ния) радиус навивки остается постоянным, т. е. r=const = R. 
Полагаем, что это расстояние равно номинальному радиусу ба
рабана. Тогда уравнение (5.42) в этом частном случае (ас =  0 
при г = const) будет иметь вид:

М =  М „  -f М с +  = FcrR +  Xc# +  2m R 2ty, (5.43)
где %с-— усилие, вызванное наличием сопротивлений при дви
жении подъемных сосудов.

Сократив на R и заметив, что линейное ускорение a = Rty, 
получим зависимость между действующими силами и силами 
инерции:

^  = -Fct +  Хс +  2ma. (5.44)

На рис. 5.15 приведена схема клетевой подъемной уста
новки с хвостовым канатом для момента, когда груженая 
клеть поднимается, а порожняя опускается.
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Статическое усилие
Fct =  F„— F0. (5.45)

Допустим, что отрезок каната Я к (см. рис. 5.15) приблизи
тельно уравновешивается струной Ls, тогда 

для поднимающейся ветви

Fa =  \Q +  Q» +  p 4 f l —х) Р * х\ 8 ’> (5.46)
для опускающейся ветви

F0 = [Q w +  PkX + p *(H —х)\ g. (5.47)

После подстановки и преобразования получим
FCt =  IQ •— (Рх — Рк){Н'— 2х)] g . (5.48)

Обозначая разность линейных масс канатов через Д, т. е. 
Рх — Рк=Л, получаем

/?ст =  [Q— A (H— 2x)]g.* (5.49)

Определим теперь шахтные сопротивления хс- Сюда вхо
дят: сопротивление воздуха при подъеме груженой и спуске 
порожней клетей; сопротивление трения направляющих лап 
о проводники; сопротивление от изгиба каната на шкивах и 
барабане; сопротивление в подшипниках шкива и трение его 
о воздух.

Все перечисленные сопротивления зависят от скорости дви
жения и других параметров подъемной установки и с трудом 
поддаются учету.

Имеется целый ряд работ, посвященных определению шахт
ных сопротивлений, однако точно их значения определяют 
лишь для большой скорости движения. При малых и средних 
скоростях %с определяется в процентах (или долях) от Q — 
величины полезного груза, т. е.

%c =  ft'Qg. (5.50)
По нормам рекомендуется принимать для двухклетевого 

подъема ft'=0,2 и для двухскипового ft'= 0,15.
Величина 2 т а  представляет собой сумму произведений от

дельных движущихся масс на их ускорение. Известны ускоре
ния, с которыми движутся подъемные сосуды, канат и точки 
на окружности барабана. Все остальные ускорения, например 
ротора, зубчатой передачи, всех точек барабана, не лежащих 
на его окружности, не известны. Чтобы не определять все эти 
ускорения, условно относят все движущиеся массы к точке, 
лежащей на окружности барабана, т. е. к радиусу навивки. 
Такую условную массу называют приведенной массой. Перенос 
всех масс необходимо производить так, чтобы живая сила си
стемы не изменилась, при этом член 2 т а  будет равен действи
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тельному динамическому усилию. Поэтому под 2 т  будем пони
мать приведенную массу всех движущихся частей системы, 
а под а — ускорение каната.

Подставляя в формулу (5.44) Fcт из формулы (5.49) и 
Хс из формулы (5.50), получаем

F =  [Q— А (Я — 2x) +  ft'Q] g~j- 2 т а ,  (5.51)

или, вынося Q за скобки и полагая l + k ' = k ,  где к — коэффи
циент шахтных сопротивлений, равный 1, 2 для двухклетевых 
и 1,15 для скиповых подъемов, получаем

F =  [kQ■—А (Я —2x)]g+  Ъ та. (5.52)

Это уравнение, выведенное впервые акад. М. М. Федоро
вым, называется основным динамическим уравнением подъем
ной установки. Оно пригодно для подъемов с неопрокидными 
подъемными сосудами при постоянном радиусе навивки. Для 
подъемов с опрокидными сосудами это уравнение должно быть 
несколько изменено.

5.3.3. Определение суммы приведенных масс 
и мощности двигателя

Сумма приведенных масс Ъ т  всех движущихся частей подъ
емной установки для двухконцевого подъема с цилиндриче
скими барабанами

2 т  = Q +  2QM 2Р к И- Р s. “Ь 2 т ш -\-Ztri6 -{- тр  ^з. п» (5.53)
где P K'= p KLn — масса головного каната, кг. Причем

Z/n== Я  -|-Лк Ls “Ь Ч- ЗяОв» (5.54)
где 4  — запасная длина каната (для целей испытания), м; 
Зя£>б — длина трех витков трения, м (/3 и Зя£>б для системы 
со шкивом трения равны нулю); Рх' — масса хвостового ка
ната, кг; т ш' — приведенная масса копрового шкива, кг; т& — 
приведенная масса барабана (или шкива трения); к г ; Z — число 
барабанов; т р' — приведенная масса ротора, кг; m's. п — при
веденная масса зубчатой передачи, кг.

Полезная масса груза Q, мертвая масса сосуда QM', масса 
головного каната РК' и хвостового Р% в сущности приведены 
к радиусу навивки, и поэтому их приведенная масса равна 
действительному. Приведенную массу копрового шкива прини
мают по данным завода-изготовителя или определяют по фор
муле акад. М. М. Федорова.

При определении приведенных масс пользуются заводскими 
данными. В характеристиках вращающихся частей установки 
(направляющие шкивы, органы навивки, зубчатая передача) 
указываются их маховые моменты GD2. В этом случае при-
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Веденные массы (кг) каждого из указанных элементов опре
деляют по формуле

GD* /с ССчт  =  — — . (5.55)
gD I

Масса (кг) ротора (якоря) привода, приведенная к окруж
ности навивки барабана,

т'р =  - Dp t2. (5.56)
gDl

Мощность двигателя приходится определять ориентировочно 
в двух случаях: при нахождении махового момента и при ори
ентировочных расчетах, например, при сравнении нескольких 
вариантов подъема.

В первом случае можно пользоваться формулой

N==— kQHpg ^ ( 5 5 ? )

lOOOTris. п/о

где k — коэффициент шахтных сопротивлений; Q — масса по
лезного груза, кг; Я — высота подъема, м; р — характеристика 
динамического режима, обычно 1,4—1,6 для клетевых и 1,2— 
1,4 — для скиповых подъемов; большие значения р соответ
ствуют большим значениям, но всегда р > а ; g — ускорение 
свободного падения тел; Т — продолжительность одного подъ
ема, с; г)з. п — к. п. д. зубчатой передачи (обычно 0,92 для оди
нарной и 0,85 — для двойной передачи); /о — поправочный ко
эффициент (можно принять fо = 1) -

Передаточное число редуктора i определяют по таблицам. 
Затем подбирают соответствующую частоту вращения двига
теля

ям =  Шб, (5.58)
где

/2б =  60от ах/я£>б, (5.59)

Иногда вначале определяют частоту вращения барабана Яб, 
по которой находят г. Если г^12 , то передача принимается 
одинарной, если г^15 , то двойной.

5.3.4. Кинематика и динамика клетевого подъема

Существуют два метода расчета кинематики и динамики 
подъема: 1) задаваясь скоростями и ускорениями, т. е. кине
матикой подъема, определяют все элементы динамики; 2) за 
даваясь законом изменения усилий (или моментов), опреде
ляют элементы кинематики.
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Изложим сперва вопросы кинематики в соответствии с пер
вым методом.

При решении вопросов кинематики нам известны: Я — вы
сота подъема, т. е. путь, который проходит подъемный сосуд 
от начала до конца его движения, и Т — продолжительность 
движения подъемного сосуда (чистое время одного подъема).

По этим двум велийинам мы должны определить все эле
менты кинематики: скорости, ускорения и время отдельных пе
риодов. Каждый из этих элементов может меняться по различ
ным законам, в соответствии с чем мы будем иметь ту или 
иную диаграмму подъема. Имеются три типа диаграммы подъ
ема: 1) простая (трехпериодная трапецеидальная диаграмма; 
2) двухпериодная треугольная диаграмма (как частный случай 
первой диаграммы); 3) трехпериодная диаграмма с измене
нием скорости по параболе в первый период.

Остановимся отдельно на каждой из них.
1. Простая трехпериодная трапецеидальная диаграмма. Этой 

диаграммой пользуются в случае, если применяется асинхрон
ный двигатель. Эта диаграмма имеет три периода. Первый 
период—равноускоренное движение, в течение которого клети 
движутся с постоянным ускорением а\ и переменной скоро
стью v, меняющейся по линейному закону от 0 до ут ах', время 
первого периода t\. Второй период — период равномерного дви
жения. Время второго периода равно t%. Третий период — 
период равнозамедленного движения, в течение которого клети 
движутся с замедлением (или отрицательным ускорением) а3. 
Время третьего периода равно U. Для расчета элементов ки
нематики подъема при такой диаграмме необходимо допол
нительно к известным нам величинам (Я  и Т) задаться еще 
двумя. В зависимости от того, какими величинами мы зада
димся, будем иметь соответствующий случай расчета.

Задаемся vma% и еще одной из величин, например а\ (вто
рой случай, наиболее частый, применяется, для уже смонтиро
ванной подъемной машины, а также при выборе ее по стан
дарту с определенной уШах).

Для спуска и подъема людей, согласно ПБ, ускорение а 
не должно превышать 0,75 м/с2. Так как  произведение и на t 
равно пути, то площадь диаграммы должна равняться высоте 
подъема, т. е.

Я  = ^ г ^ Утах. (5.60)

Пользуясь формулой (5.60), находим



Рис. 5.17. Диаграммы скорости клетевого подъема:
а  —> трехпериодная трапецеидальная ди агр ам м а; б  — трехпериодиая с равномерно уб ы 
вающим ускорением в первый период (система Г—Д )

далее определяем t\ по атах и а и затем
ta =  T — ti —

и, наконец, находим а3. Затем строим диаграмму скоростей 
и ускорений (рис. 5.17,а ) .

Проходимые сосудами пути для обоих случаев определяем 
следующим образом.

Для первого периода изменение пути происходит по урав
нению

h — vtl2 =  at42, 

а весь путь за первый период
— ^max̂ i/2 =  a ji l2 .

Кривая пути в первый период — парабола. Текущий путь 
за второй период h = vt, а весь путь за второй период h2=  
= Vmaxh, в третий период h = v t — vt/2, а весь путь за третий 
период h  = vmaxtil2  =  a,it32l2.

2. Двухпериодная треугольная диаграмма подъема (см. 
рис. 5.17,а, пунктир). Эта диаграмма получается при малой 
глубине шахты и большой максимальной скорости или для 
верхних горизонтов шахты, имеющей несколько горизонтов. 
В этом случае второй период отсутствует, т. е. ^  = 0. поэтому 
по формуле (5.60) получим

U m ax =  2 HIT,
НО

t»c = HIT,
поэтому

ОС =  Umax/U cp  =  2 .
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Это и есть предельное значение а. Следовательно, в общем 
случае имеем 1< а< 2 .

Вычисление всех элементов кинематики и построение диаг
раммы производятся аналогично предыдущему.

3. Трехпериодная диаграмма с изменением скорости по па
раболе в первый период (рис. 5.17,6). Эта диаграмма приме
няется в случае, когда приводом подъемной машины служит 
двигатель постоянного тока. Второй и третий периоды этой 
диаграммы ничем не отличаются от простой трапецеидальной 
диаграммы. В первый период ускорение принимается перемен
ным — равномерно убывающим от а\ до 0 по закону прямой 
линии. Начальное значение ускорения, т. е. а и должно удов
летворять общим условиям для ускорений. Текущее ускорение 
можно найти по выражению a = a i  — ajf/fi, разбив на под- 
периоды til — t iIY.

Текущая скорость в первый период

v=iadt=i(a'-jTr)dt’
о о

откуда

v =  a J ~ ~ % - P .  (5.62)
Ml

Скорость в конце первого периода найдем, если положим 
в уравнении (5.62) t =  tu т. е.

^тах =  a-jt-i a j i l  (2t1) — й^^/2.
откуда

i\ ~ 2с’шах^1- (5.63)

Сравнивая найденное t\ с t\ для трапецеидальной диаг
раммы, мы видим, что продолжительность первого периода 
в 2 раза больше, чем для простой трапецеидальной диаграммы; 
это является некоторым недостатком данной диаграммы.

Для нахождения пути в первый период пользуемся урав
нением

* = j « e = J ( 0l<— а - с ) д .
о о

откуда
h =  й1*г Д1<3

2 6ti
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Путь за первый период получим, если вместо t подставим t\

h V l  V l  _  1 aJ2  _  Ч а х
6(i 3 За i

Для расчета всех элементов данной диаграммы имеется 
также несколько случаев в зависимости от того, какими до
полнительными величинами зададимся.

Задано Umax И
Сначала найдем условный путь Н' трехпериодной трапе-

1 Ртахцеидальной диаграммы Н' =  Н — 1-----------. Затем находим 2̂ =
3 fli

= 2H'/vmax — Т; далее, найдя t\ по формуле (5.63), определяем 
U = T — ti — 12 и строим диаграмму, как  и в предыдущих слу
чаях.

Динамика клетевого подъема. Динамика подъемной уста
новки сводится к нахождению усилий и мощностей, отнесенных 
к окружности вала барабана, и к построению диаграмм. Уси
лия на окружности барабана определяются по уравнению 
(5.52). В этом |уравнении, как известно, Д = рх — рк, поэтому 
в зависимости от значения рх возможны три случая: 1) рх= 
= 0 — система неуравновешена (хвостовой канат отсутствует); 
2) рх= рк — система статически уравновешена (система с рав
новесным канатом); 3) рх> р к — система с тяжелым хвостовым 
канатом.

Случай, когда Рх<Рк (при легком хвостовом канате) не ха 
рактерен, так как диаграммы похожи на диаграммы для пер
вого случая (только угол наклона линий другой).

Остановимся подробнее на каждом случае.
Так как кинематикой подъема мы должны задаться, то при

мем два вида диаграмм: трехпериодную трапецеидальную (для 
асинхронных двигателей) и трехпериодную с изменением ско
рости по параболе в первый период (для системы Г — Д ) .

1. Диаграммы усилий мощности при трапецеидальной диаг
рамме скорости (рис. 5.18, а ) .

С л у ч а й  I. Неуравновешенная система, т. е. рх= 0. Урав
нение (5.52) примет вид:

F =  [kQ +  pK(H—2x))g+ '2m a. (5.64)

По уравнению (5.64) можно определить усилие на окруж
ности барабана в любой момент и построить диаграмму уси
лий (рис. 5.18, линия /). Практически, однако, достаточно 
найти усилия, для начала и конца каждого периода. В начале 
первого периода, когда х= 0  и а — а и уравнение (5.64) примет 
вид:

Fi — g  (kQ 4- РкН) -f- Smai,
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Рис. 5.18. Диаграммы усилий и мощности клетевого подъема

В конце первого периода

тогда
^  i =  [kQ +  Рк (H— 2h1)]g +  2 т а v

Поскольку х меняется в первый период по параболе (х =

меняться по кривой, кривизна которой столь незначительна, 
что точки Fi и F\ можно соединять прямой.

В начале второго периода x~h\ и а=0,,поэтому

Поскольку силы инерции во втором периоде отсутствуют, F% 
значительно меньше Ру.

В конце второго периода x —hy +  hz, где h2= v mBXt2 й а= 0 . 
Следовательно, F2 = {k Q + p K[H—2(Ai + A2)l}g, причем f 2'<  

< F 2 и  изменение усилия во втором периоде происходит по прй- 
мой линии.

то в действительности F в первый период будет из

F2 =  [kQ +  pK(H ~ 2h l)] g.
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В начале третьего периода x —hi +  h2, а =  —а3, поэтому 
F3=  {kQ +  pK [H— 2{h1 +  h2)]}g<~Ilma3.

В зависимости от величины 2/иа усилие F3 может быть по
ложительным или чаще отрицательным;

В конце третьего периода (в конце подъема)

Ьде
h3= a sf3/2; а =  ^ -а 3.

Следовательно, F3'=[kQ  — pKH]g — Sm a3, причем F3'< F 3. 
Изменение усилия в третьем периоде происходит так же, как 
и в первом периоде, по кривой, поскольку в третий период путь 
изменяется по параболе.

Для определения мощности (кВт) на валу барабана и по
строения диаграмм воспользуемся формулой

N =  М (Ошах/1000 = Fvl 1000. (5.65)

По этой формуле мощность можно найти в любой момент дви
жения сосуда и построить диаграмму. Практически достаточно 
найти мощность в начале и конце каждого периода и соеди
нить точки прямыми, хотя в первый и третий периоды мощ
ность изменяется по кривым, но кривизна их столь мала, что 
ею можно пренебречь.

Диаграмма мощности для этого случая представлена на 
рис. 5.18, а.

С л у ч а й  2. Установка с равновесными канатами. Для этого 
случая рх=рк, т. е. Д = 0, поэтому уравнение (5.52) примет 
вид:

F =  k Q g + 2m a. (5.66)

В уравнение (5.66) масса каната не входит, поэтому изме
нение усилий будет выражено прямыми линиями, а усилия 
в начале и конце каждого периода будут равны между собой, 
т. е. F\ = F\, F2= F 2' и F3 =  F3 . П о уравнению (5.66) строим 
диаграмму усилий на окружности барабана (см. рис. 5.18, а, 
линии II). Заметим, что усилие в третий период может быть 
положительным и отрицательным, но чаще всего положитель
ным.

Построение диаграммы мощности производят аналогично 
первому случаю, пользуясь формулой (5.65). В этой диаграмме 
во второй период линия мощности будет параллельная оси t.

С л у ч а й  3. Система с тяжелым хвостовым канатом. В этом 
случае рх>Рк и Д>0, поэтому уравнение (5.52) остается без 
изменения, т. е.

F =  [kQ—Д (Я — 2х)] g  + £  т а .  (5.67)
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Это уравнение отличается от уравнения (5.52) лишь тем, 
что здесь А имеет определенное положительное значение. 
Найдя все усилия по уравнению (5.67), так же, как  и в пер
вом случае, мы строим диаграмму усилий (см. рис. 5.18, а, 
линии III). Диаграмму мощности строят аналогично первому 
случаю, пользуясь формулой (5.65).

Отметим, что чем больше масса хвостового каната, тем 
меньше колебание мощности. Например, в третьем случае все 
величины мощности положительны, тогда как в первом случае 
они и положительны и отрицательны. Кроме того, наибольшая 
мощность (пиковая) убывает с возрастанием массы хвостового 
каната.

2. Диаграммы усилий и мощности при трехпериодной диаг
рамме с изменением скорости по параболе в первый период 
(рис. 5.18,6), привод по системе Г—Д.

С л у ч а й  1. Неуравновешенная система. Д ля этогс случая 
Рх = 0, и уравнение (5.52) примет такой же вид, как и для 
первого случая при трапецеидальной диаграмме, т. е. F =  
= \Щ + Рк (Н—2х) ]g +  I,ma.

В начале первого периода * = 0  и а = а и поэтому F i = ( k Q  +  
+ pKH )g+'Zm a1.

Для конца первого периода х =  —  а$  и а  = 0, поэтому3
Fi'=[kQ  + pK{H—2hi)]g, т. е. F \ = F i , так как  для начала вто
рого периода x = h x и а  = 0. В первом периоде усилия будут 
изменяться по кривой F \— F\ (см. рис. 5.18,6). Второй и тре
тий периоды ничем не отличаются от таковых для первого 
случая при простой трапецеидальной диаграмме. Мощность 
определяется по формуле (5.65).

Точно так же второй и третий периоды диаграммы мощ
ности не будут отличаться от таковых при простой трапе
цеидальной диаграмме скорости. Для определения мощностей 
в первый период и построения диаграммы необходимо первый 
период разбить на ряд подпериодов t̂ 1, t\n , t\u l, t iy  и т. д. 
и вычислить соответствующие мощности по формуле (5.65).

Как видно из диаграммы (см. рис. 5.18, б) * кривая 
имеет максимум не в конце первого периода, как было 
во всех предыдущих случаях, а несколько левее, причем

С л у ч а й  2. Система с равновесным хвостовым канатом 
рх = рк. Первый период здесь аналогичен первому периоду пер
вого случая; второй и третий периоды аналогичны тем же пе
риодам второго случая при простой трапецеидальной диаг
рамме скорости.

С л у ч а й  3. Система с тяжелым хвостовым канатом рх>  
> р к. Первый период этого случая аналогичен первому периоду 
первого случая; второй и третий периоды аналогичны тем же



периодам третьего случая при простой трапецеидальной диаг
рамме скорости.

Следует отметить, что для всех случаев подъема при х —Н/2 
(середина подъема) F = kQ .

5.3.5. Кинематика и динамика скипового подъема

Рассмотрим кинематику и динамику подъемных установок, 
оборудованных опрокидными скипами, опрокидными клетями 
и скипами с отклоняющимся кузовом. Кинематика (и дина
мика) подъема, оборудованного скипами, разгружающимися 
без отклонения кузова, почти не отличается от кинематики 
(и динамики) клетевого подъема, хотя надо учесть посадку 
скипа на раму (если таковая имеется). Д ля простоты рас
смотрим подъем с опрокидными скипами. Кинематика такого 
подъема отличается от кинематики клетевого наличием допол
нительных периодов, в течение которых отклоняющий ролик 
скипа движется в разгрузочных кривых. Чтобы уменьшить ди
намические нагрузки на копер, необходимо ограничить ско
рости движения подъемного сосуда при входе ролика в раз
грузочные кривые и его сходе (см. рис. 5.3). Обычно ив=1-ь 
-5-1,5 м/с, где v B — скорость входа ролика груженого скипа 
в разгрузочные кривые, и Уо—1,0-ь 2,5 м/с, где v0 — скорость 
схода ролика порожнего скипа с разгрузочных кривых.

Для неопрокидных скипов при посадке их на раму скорость 
следует снижать до 0,3—0,5 м/с, так как большие скорости 
могут вызвать поломку. Ход каретки поступательного движе
ния находится в пределах 1,5—1,9 м, вращательного движе
ния— в пределах 0,6—1,6 м. Чтобы уменьшить время дви
жения скипа при его посадке, следует применять амортизи
рующие устройства (резиновые амортизаторы, демпферные 
посадочные устройства и т. п.).

При наличии амортизирующих устройств можно ограничить 
лишь скорости схода и входа ролика скипа в разгрузочные 
кривые.

При расчете кинематики скипового подъема должны быть 
известны высота подъема Я , продолжительность движения Т 
подъемного сосуда и путь h0 рамы скипа при движении ролика 
скипа по разгрузочным кривым. Кроме того, необходимо з а 
даться формой диаграммы.

В основном имеется три вида диаграмм: 1) простая диаг
рамма с постоянными ускорениями в любой период; 2) диаг
рамма с переменным ускорением в период to', 3) диаграмма 
с равномерно убывающим ускорением в первый период 
(т. е. с изменением скорости в первый период по пара
боле).

Остановимся на каждом из них.
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Рис. 5.19. Пятипериодная .диаграмма скорости (скиповой подъем)

1. Простая диаграмма с постоянными ускорениями (рис. 
5.19). Эта диаграмма применяется при наличии в качестве 
привода подъемной машины асинхронного двигателя.

С л у ч а й  1. Заданы Н, Т и h0. Задаемся v0, vB, vmax 
и 13. Зная h0, v0 и vB, сначала находим to, а 0, tB и а в. Поскольку 
площадка ОАЕ равна h0, то

где to — продолжительность движения порожнего скипа в раз
грузочных кривых (время нулевого периода); а0 — ускорение 
при сходе ролика порожнего скипа с разгрузочных кривых.

Необходимо ао выбирать так, чтобы усилие в период to было 
бы не более усилия в период t\. Отступление возможно лишь 
в том случае, когда перегрузка двигателя в период t0 не повле
чет увеличения мощности двигателя.

Площадка FG J равна ho, поэтому

где tB — продолжительность движения груженого скипа в раз
грузочных кривых; а в — ускорение в момент входа груженого 
скипа в разгрузочные кривые.

Далее обозначив (см. рис. 5.19)

tB =  2hjv, 
ав т - vBl tB

Vy —  ^ m a x  V0
e  = v0—vB
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мы можем решить задачу, пользуясь простой трапецеидальной 
диаграммой (площадка ABCD). Обозначив путь, эквивалент
ный этой площадке, через Я у, а соответствующую этому пути 
продолжительность движения — через Ту, мы можем опреде
лить максимальную скорость простой трехпериодной трапе
цеидальной диаграммы.

Продолжительность движения для условной диаграммы (Ту) 
найдем по формуле

ТУ =  Т — to-—tB— tz,
или, так как

к  — б/йз, ,

где
а3 — ip m a x — VB)/t3,

ТО

ту = т ~ и — и ---- —.
а3

Условный путь Я у определится из диаграммы, представлен
ной на рис. 5.19:

V2 —  V1
Я у =  Я — 2h0—v0Ty ----- ------- ,

2аз
где

V° — пл°ЩаДь DFGKD.

Найдя vy, Гу и Я у и пользуясь формулой (5.60), находим 
t2 =  2Hy/vy—Гу. Зная t2 и t3, найдем t\ =  Ty—12—t3". После этого 
определяем все остальные элементы и проверяем, находятся ли 
они в надлежащих пределах; так, t3 лежит обычно в пределах 
4—10 с, и, конечно, этим временем надо задаваться так, чтобы 
а3 находилось в надлежащих пределах; затем строим диа
грамму скоростей и ускорений, которая будет иметь вид, пред
ставленный на рис. 5.19.

Заметим, что при ручном управлении подъемной машиной 
значение t\, t3, t0 и должно превышать 3,5 с. При автомати
ческом управлении эти величины могут быть любыми.

Для скипов большой вместимости tB может достигать 10 с 
и более. Поэтому в тех случаях, когда tB> 8  с, имеет смысл 
период tB разбить на два подпериода tB и tB". Задавшись tB", 
найдем U' по формуле

,  К
В t>B 2 *

Можно, конечно, вместо tB" задаться ускорением ав.
2. Д иаграмма с переменным ускорением в период t0 может 

рассматриваться как  вариант предыдущей диаграммы с изме-
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пением лишь в период to. Эта диаграмма применяется также 
при асинхронном двигателе.

Как увидим, ас — величина переменная, постепенно убываю
щая до нуля. Здесь ас — коэффициент, учитывающий уменьше
ние мертвой массы скипа вследствие того, что часть массы его 
кузова передается на копер; этот коэффициент меняется от ас 
в начале подъема до нуля в момент схода роликов скипа с раз
грузочных кривых. Следовательно, а0 можно увеличивать по 
мере опускания порожнего скипа. Если ускорение в период 
изменять по мере опускания скипа от а» до а\ по линейному 
закону, то усилие останется почти постоянным. Найдем зави
симость между a, h0 и а0 для периода t0.

Ускорение в любой момент лулевого периода to

При t=to, т. е. в конце нулевого периода, когда а = а и

Таким образом, поскольку h0 неизвестно, то, определив Оо 
из условия, что усилие в конце периода t0 равно усилию в на
чале периода t { (т. е. F0'= F u  см. ниже), и задавшись а и 
найдем t0, зная которое, находим v0 (конечно, у 0^ 2 , 5  м /с ) .

Определение остальных элементов диаграммы ничем не от
личается от предыдущего.

3. Д иаграмма с равномерно убывающим ускорением в пер
вый период (рис. 5.20).

Для подъемной установки с приводом по системе Г — Д  ис
пользуется в первый период равномерно убывающее ускорение 
(аналогично клетевому подъему). Переменные ускорения, ско
рость и путь в период t { определяются по уравнениям (5.62) и 
(5.63). Для определения всех элементов кинематики поступаем 
так же, как и в случае, приведенном на рис. 5.18.

Скорость определим из соотношения

у =  f adt =  a0t +  — -̂ ° - - f .
5 2<0

Пройденный путь

x — f v d t =  -22*1. _[_ Л* ~  ?° t3.
б 2 6

«1 + «О 4 .

----п----- О’

(5.68)

Из формулы (5.68) находим t0 =
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Рис. 5.20. Пятипериодная диаграмма скорости с равномерно убывающим ус
корением в период /]( система Г — Д)

Задаваясь утах и а.\ (предварительно выбрав и0 и vB), мо
жно определить также все элементы диаграммы. Для этого 
следует принять vy'=vmax— vB\ тогда Ty = T — to— tB-, НУ= Н — 
—v BTy—2/io—h', где Я у =площадь KBCF\ h' — криволинейная 
площадь ABK.,

fo r__ 1 (°тах — °o)2 I Pp — Pb ^
_  3 d  2 V

Далее по формуле (5.62), заменив H' и Т на Ну и Ту, най
дем t2, а затем U и а 3 (см. рис. 5.20, штрихпунктирная линия).

Можно вместо ai задаться аз, но тогда элементы опреде
ляют таким образом. Находят Ну, площадь трапеции ABCD,
Ту и ts," =  vy/a3.

2 1
В выражении Я у — — vyfi +  i>yfa4------Vyh заменяют t%=Ty—

3 2

°уг - " у— f  V S
— 1\—к" и находят из него 3 --------------------------- ,

vy
затем определяют остальные элементы диаграммы aj, t2 и т. п.

Динамика скипового подъема. Динамические элементы в ре
жиме работы скипового подъема определяются по заданному 
кинематическому режиму, поэтому в зависимости от вида диа
грамм скоростей и ускорений имеются соответствующие диа
граммы усилий и мощностей. Кроме того, формы кривых будут 
также изменяться в зависимости от способа уравновешива-
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ния. Основное уравнение подъемной установки, оборудованной 
скипами или опрокидными клетями,

IF  =  [kQ ±  a cQ„— А (Я —2л:)— PcQ] g +  Z m a, (5.69)
где рс — коэффициент, учитывающий уменьшение массы гру
женого скипа (клети) вследствие того, что часть полезной 
массы передается на разгрузочные кривые и часть массы по
лезного ископаемого высыпается в бункер до полной оста
новки подъемного сосуда; для опрокидных скипов в зави
симости от свойств полезного ископаемого рс = 0,64-1; при лип
кой руде рс = 0,6; при сухой руде средней кусковатости и ив = 
= 1,5 м/с рс=1- Для опрокидных клетей рс = 0,64-0,75. Для 
скипов с отклоняющимся кузовом рс = 0,454-0,8. Для скипов, 
разгружающихся без отклонения кузова, рс = 0,34-0,75.

Коэффициент рс — величина переменная и учитывается 
только в период tB; в момент входа ролика груженого скипа 
в разгрузочные кривые рс = 0, в конце подъема он равен при
веденным значениям.

Как было указано выше, а с — коэффициент, учитывающий 
уменьшение мертвой массы порожнего скипа. Для начала пе
риода t0 а с принимается со знаком плюс, при этом для опроки
дывающихся скипов а с = 0,35; для опрокидных клетей а с = 0,5; 
для скипов с отклоняющимся кузовом а с = 0,15; для скипов, 
разгружающихся без отклонения кузова, а о=0.

В конце периода t0, а с — 0 (для любых подъемных сосудов).
В период tB в начале подъема а с = 0, в конце подъема коэф

фициент а с имеет значения, приведенные выше, но со знаком 
минус.

Напомним, что для скипов, разгружающихся без отклонения 
кузова, кинематический режим работы можно принять такой 
же, как  и для обыкновенных клетей.

Задаваясь формой диаграммы скоростей, по уравнению
(5.69) определяем все усилия, затем мощность и строим соот
ветствующие диаграммы. Все приведенные ниже данные отно
сятся к подъемной установке с опрокидными скипами.

Диаграммы усилий могут быть построены на основании диа
грамм ускорений и скоростей.

В зависимости от способа уравновешивания, так же, как  и 
для клетевого подъема, имеют место три случая.

В первом случае рх — 0. При этом основное уравнение при
мет вид:

F =  [k Q ± a cQ„ +  рк (Я — 2л:)— pcQ]g  +  T,ma.
Для построения диаграммы находят усилие в начале и 

конце каждого периода (рис. 5.21).
В начале периода tQ л:=0; а= ао ‘, а с имеет знак плюс, рс = 

= 0, тогда
F0 =  [kQ +  acQM +  P*H]g +  2  ma0.
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В конце периода x = h 0, а = а 0, а с = 0 и рс = 0, поэтому
Fо =  [kQ +  Р к  ( Я — 2h0)\ g  +  £  т а 0 .

Аналогичным способом находят усилия для начала и конца 
каждого периода и строят диаграмму, представленную на 
рис. 5.21.

Мощность N определяют по формуле (5.65) для начала и 
конца каждого периода, затем строят диаграмму мощностей, 
изображенную на рис. 5.21, штриховыми линиями.

Во втором случае Д = 0, в третьем — Л>0. Диаграмма по виду 
будет отличаться только в периоды ti, t2 и t% по аналогии с кле
тевым подъемом.

Диаграммы усилий и мощности при наличии переменного 
ускорения в период t0 отличаются от диаграммы, изображен
ной на рис. 5.19, характером кривых усилий и мощности в пе
риод t0.

Диаграммы усилий и мощности для системы Г—Д опреде
ляют по формулам, данным выше. Диаграммы отличаются от 
рассмотренных выше периодом t\. Формы кривых в периоды 
U— tz соответствуют формам кривых для клетевого подъема 
(см. рис. 5.18, б). Следует отметить, что во всех случаях, когда 
кривизна линий мала, их заменяют прямыми линиями.

5.4. МОЩНОСТЬ Д ВИ ГА Т Е Л Я, РАСХОД 
ЭЛЕКТРОЭНЕРГИИ  И к. п. д . ПОДЪЕМНОЙ УСТАНОВКИ

5.4.1. Мощность двигателя

Диаграмма мощности, потребляемой из сети для клетевого 
подъема при р — О, приведена на рис. 5.22. Заштрихованные 
площадки аи и а3 соответствуют потерям в зубчатой пере
даче, площадка с — потерям в двигателе; площадка b i — поте
рям в реостате, площадка Ь2 — потерям в реостате и тормозах;
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Рис. 5.22. Диаграмма мощности, по
требляемой из сети при асиихроииом 
двигателе

V

Ь— , * ____&____^  j
т

площадка Ьъ — потерям запасенной энергии на торможении при 
выключенном двигателе. Аналогичные диаграммы можно по
строить для любого случая.

Эффективная мощность на валу двигателя при R =  const

где Ма — эффективный момент вращения на валу барабана; 
Q — максимальная угловая скорость барабана, с-1; т)3. п —  

к. п. д. зубчатой передачи.
Эффективное усилие

где Гэ — do (^i+ ̂ з) + ̂ 2+Роб-
Здесь коэффициент а 0 учитывает работу двигателя в период 

ускоренного и замедленного движения, f$o — коэффициент, учи
тывающий охлаждение двигателя во время паузы 0. Оба эти 
коэффициента Определяются по данным заводов-поставщиков 
или по рекомендациям тех или иных авторов.

Акад. М. М. Федоров рекомендует принимать ао=1, а |3№=
= 1/3, т. е. T3 =  T +  ± Q .

О

Рекомендация акад. М. М. Федорова применима только для 
подъемов, работающих в ненапряженном режиме, например 
к вспомогательным подъемным установкам.

Для напряженно работающих подъемов лучше принять ао=
Т  1= 0,5 и Ро = 0,25, тогда получим Т3 —------ 1-— 0, где а  — множи-

4
тель скорости,

N3 M 3 S) _ Г  :-Д’,
1000т)з. п Ю 00т)з. п
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Z F 4 =  f j + f i)2 i , +  + + W  i ,+  3  +  №

где F u Fi', /У, Fs и т. п. принимают из диаграмм усилий (см. 
рис. 5.21). Последнее слагаемое при отрицательных усилиях 
принимают равным нулю, так как работа в этом случае про
исходит с выключенным двигателем. Для скипового подъема 
'LF2t определяется аналогично.

Определив F3, находим пэ и выбираем двигатель по ката
логу.

Выбранный двигатель должен удовлетворять следующим не
равенствам:

F яом Fэ', Fном ^  Fmax/yi Fном ^  F э. ц1 Уэ. п>

где Fном — номинальное усилие выбранного двигателя, соответ
ствующее номинальному моменту; Fmax— максимальное уси
лие по диаграмме усилий; у — допускаемая перегрузка двига
теля при нормальном подъеме (принимается не более 1,8); 
Л,.п — экстренное усилие двигателя; у д. п — допускаемая 
экстренная перегрузка. Обычно у э. п= 1,8-=-2.

Выбирая ту или иную перегрузку (у или у э. п), надо учиты
вать опрокидной момент ( М 0 п р )  двигателя. Если обозначить 
Мопр/М = уопр, то уэ. n<Yonp- Примерно уэ. п^ 0 ,9  уопр, a ysg; 
=5̂ 0,8 уопр. При этом уопр выбирается по каталогам заводов- 
изготовителей.

Чем больше опрокидной момент подъемного двигателя, тем 
большую перегрузку он выдерживает.

Экстренное усилие Fg. п возможно в случаях: приподнима
ние верхней груженой клети, когда нижняя стоит на кулаках; 
вытаскивание порожней клети при перестановке барабанов для 
смены горизонтов; приподнимание нижней клети с порожними 
вагонетками.

Выбрав из этих трех усилий наибольшее, проверяют двига
тель на перегрузки.

5.4.2. Расход электроэнергии

Асинхронный двигатель. Полезный расход электроэнергии 
(кВт • ч/подъем), затрачиваемый на подъем груза массой Q на 
высоту

QHg
со0 —--------------•

1000-3600

Величина I,F2t для клетевого подъема
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Полезный расход электроэнергии на 1 т (кВт • ч/т) соответ
ственно

со01 =  Hgl 1000 • 3,6 = Hg/ з т .  (5.70)

Действительный расход электроэнергии, затрачиваемый на 
один подъем, может быть определен по площадке диаграммы 
(см. рис. 5.22). Как было указано выше, мощность, расходуе
мая двигателем из сети, пропорциональна моменту вращения 
(или пропорциональна усилию при R =  const) и максимальной 
скорости, т. е. уменьшение скорости реостатом не уменьшает 
расход электроэнергии. Поэтому

и = БЛ^/3600. (5.71)
Но Nc' — мощность, потребляемая из сети при постоянном 

радиусе навивки,
Nc -  •Ft’max

1 0 0 0 г ) з .  ПГ1м

где т)з. п — к. п. д. зубчатой передачи; т]м — к. п. д. двигателя.
Подставляя из формулы (5.71) значение Nc' в выражение

(5.70), получаем
со = -----------------------  (5.71, а)

1000-3600%. ПГ)М

где HFt для клетевого подъема

m  = tl + h ± ^ , , +  l 2 ± f l .  t ,  ■ (5.72)

Последний член выражения (5.72) принимается только то
гда, когда усилия Fs и /У положительны. При отрицательных 
усилиях он равен нулю, поскольку двигатель выключен. 

Действительный расход электроэнергии на 1 т (кВт-ч/т)
<»! =  co/Q.

Годовой расход электроэнергии
^ 'г = ю(Лг +  ап) +  (о/,

где А г — годовая производительность подъема, т; а„ — годовая 
выдача породы подъемом, т; о/ — расход энергии на вспомога
тельные операции (подъем и спуск людей, леса, материалов 
и т. п. ).

Полезный расход электроэнергии на 1 т - к м  одинаков для 
любой подъемной установки, т. е. (о0ткм= 1000/367 = 2,72 кВт-ч/ 
/(т- км).

Действительный расход электроэнергии на 1 т • км
СОткм =  (Ох 1000///•
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Расход электроэнергии на 1 т-КМ служит для сравнения 
подъемов различных систем между собой.

Система с двигателем постоянного тока и с двигатель-гене- 
раторной группой (система Г—Д ). Потребляемый ток изменя
ется в соответствии с изменением вращающего момента (дви
жущего усилия при системах постоянного радиуса навивки), 
а напряжение — в соответствии с изменением частоты враще
ния, так как при этой системе привода частота вращения дви
гателя регулируется изменением напряжения. В момент пуска 
при небольшой частоте вращения напряжение невелико, по
этому и потребляемая двигателем мощность будет мала; она 
будет постепенно нарастать с увеличением напряжения и час
тоты вращения.

Диаграмма потребляемой мощности при системе привода 
с двигателем постоянного тока будет изображена диаграммой 
мощности на валу подъемного двигателя (см. рис. 5.22) с уче
том потерь в двигатель-генераторной группе и в самом подъем
ном двигателе. Площадь диаграммы мощности на валу подъ
емного двигателя даст энергию W (кВ т -с ) ,  потребляемую на 
его валу.

Энергия,4 потребляемая на шинах электроподстандии на 1 т 
поднимаемого груза (кВт-ч/т),

w  АМ.Т1000У
3,6Г)дГ)п. ч'Пд. ч'Пв'1'lcQn I

где &м. т — коэффициент, учитывающий расход энергии во время 
маневров и при торможении; т)д= 0,924-0,96 — к. п. д. подъем
ного двигателя; т)п. ч = 0,93ч-0,94 — к. п. д. пускового генера
тора; т)д.ч = 0,9 — к. п. д. двигателя двигатель-генераторной 
группы; т)в = 0,97 — к. п. д. возбуждения (к. п. д. генератора 
возбуждения ^0 ,85) .

Расход энергии на 1 т поднимаемого груза, на 1 т- км и за
1 год определяется так же, как  и при асинхронном двигателе.

5.4.3. Коэффициенты полезного действия подъемной установки 
и машины

Коэффициент полезного действия подъемной установки 
с асинхронным двигателем зависит от диаграмм скоростей и 
ускорений. Чем больше продолжительность первого периода, 
тем больше потери в реостате. Точно так же, чем длиннее пе
риод tz при отрицательных или очень малых положительных 
усилиях, тем больше расход энергии. Помимо указанного, з а 
метим, что система подъема также оказывает влияние на по
требляемую энергию. При уравновешенной системе потребление 
электроэнергии меньше, чем при неуравновешенной.
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Установки с асинхронным двигателем просты, однако авто
матизация таких установок сложнее системы Г—Д. Применяют 
также установки с двумя двигателями, работающими на один 
вал; при этом общая мощность их повышается до 1600 кВт.

При работе с нескольких горизонтов иногда приходится при
менять два двигателя, развивающих различные частоты враще
ния, которые требуются при увеличении глубины шахты. 
Двигатели желательно выбирать так, чтобы они при разной 
мощности имели одинаковые габариты, что важно при после
дующей замене.

К. п. д. всей установки
Т)у  —  (Ор/(0 —  (Oq i/ 0)j,

к. п. д. только подъемной машины
Лп. М =  kx\y,

где k — коэффициент, учитывающий вредные сопротивления 
в стволе, трение в подшипниках копровых шкивов и барабанов, 
жесткость каната.

5.4.4. Пример расчета подъемной установки

Расчет грузовой двухклетевой подъемной установки. З а 
даны: годовая производительность шахты А Г=  185000 м3 'медной 
руды и 15000 м3 породы; глубина шахты # ш = 280 м; число од
новременно работающих горизонтов— 1; высота эстакады 
hg — 9 м; число выдачных смен — 3; число рабочих дней в году 
6 = 300; околоствольный двор — двусторонний; срок существо
вания рудника — 25 лет.

1. Выбор величины полезного груза. 1. Часовая добыча
q  _  с (А г а п) _  1,25 (185 000 4~ 15000) __ Q2  м з/ч 

Ы ~  300-17 — ’

где с= 1,25; t=  17 ч (3 смены по 6 ч, из них 20 мин в каждую 
смену осмотр и передача смены).

2. Величину полезного груза рассчитываем по формуле 
проф. В. И. Киселева

Q '^ 5,7Q 4p y H ul +  h3 =  5,7-2,5-49,02 ^ 2 8 0  +  9 = 2880,10 кг,

где р = 2,5 т/м3 — плотность руды.
3. Следовательно, принимаем клеть 1УКН2,55-1, для которой 

Q = 3000 кг, QM = &KQ = 0,7- 3000 = 2100 кг, где kK — коэффициент 
тары клети [21].

Внутренний размер клети 2550x1020 мм, полная высота 
с прицепным устройством hn. с=5,6 м. Расстояние между осями 
каната S  = 2100 мм. Мертвая масса вагонетки qu = kBQ =
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= 0,89-3000 = 2670 кг, где £в = 0,89 — коэффициент тары ваго
нетки.

II. Расчет каната. 1. Высота копра HK = ha+ h „ .с+ h„+  — £>ш=
4

= 9 + 5,6 + 6 + 0,75=21,35 м, где Лп.с=5,6 — высота клети вместе 
с прицепным устройством, м; Л„ = 6 — высота переподъема, м;
■— Dm — принимаем ориентировочно равной 0,75 м.

Принимаем округленно Я к=25 м.
2. Длина отвеса

Я 0 = Я Ш +  Я К = 280 +  25 = 305 м.

3. Полная концевая нагрузка
Qn = Q +  QM +  qK =  3000 +  2100 +  2670 =  7 770 кг

4. Канат рассчитывается по формуле (5.6). Поскольку 
подъем грузовой, по ПБ 6,5; принимаем т  — 7, тогда

рк==--------------------= --------- 7 770-9,81------- = 3,045 кг/м,
gHo J 8 0 0 0 0 . _ 9i 81-305

0,9m 0 ,9-7

где бв — 180000 Н/см2.
По ГОСТ 3085—69 выбираем канат рк=3,055 кг/м, d =  

= 32 мм, 6 = 2,1 мм — 6 проволок 6 = 2,00 мм — 108 проволок и
6 = 0,85 — 36 проволок, Qz = 566500 Н.

Проверяем на действительный запас прочности по формуле

т  = -------- ??--------= ------------ ^ 2 2 ----------- = 6,63,
(Qn +  р кН0) g  (7 770 +  3,055 • 305) ■ 9,81

т. е. канат удовлетворяет ПБ.
III. Определением размеров шкивов и барабанов. Согласно 

ПБ, Д п ^ 8 0 ;  Dm^ 80-32 = 2560 мм. Предварительно принимаем 
Ан = 3 м. Диаметр барабана определяется из тех же условий, 
поэтому принимаем £>б = 3 м. Ширина барабана (принимаем 
подъемную машину с двумя барабанами) по формуле (5.7)

В —(̂ 5Г+3)(‘,+в)=(-̂ Йг+3)(32 + 2)=125ад мм-
где Н = Нш+ h-л= 280+ 9 = 289 м; е=2 мм; Л3 = 30 м.

Окончательно принимаем двухбарабанную подъемную ма
шину 2ЦЗХ1.5 с параметрами Dq =  3 м, 5 = 1 ,5  м и а = 600 мм.

IV. Расположение подъемной установки относительно ствола 
шахты, 1. Определяем величину b по формуле

6 ^ 0 ,6  Я „+ 3 ,5 + £>б = 0 ,6 -25 + 3,5+3,0 = 21,5 м.
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2. Определяем длину струны каната. Принимаем 6 = 30 м.

Ls =  ^ J ( b ~ ^ y  +  (HK- c ) *  = 

= = д Д з 0 - - ! - у + ( 2 5 - 1 ) * = 3 7 , 3  м,

где с = 1 м.
3. Углы девиации

tg « !  =  2B-~ S + a =  - ; 1 ,5 ^ + 0 ’6 =  0 ,0201 ;/.-oiyo

tg «г  =  — - 1~~0,6 =  - ^ -  =  0,0197.
2 Ls  2-37,6 75,2

откуда a i = l ° 10 ' и a 2=l ° 6/, оба угла удовлетворяют нормам.
4. Угол наклона струны к горизонту

tgq> = — * ~ с-  ~ 2~~~ ~ — 0,842,
ь — -£js-  зо — —

2 2
откуда ф — 40°, угол наклона также удовлетворяет нормам.

V. Кинематика подъема. 1. Число подъемов в 1 ч
Q4 49,02-2,5 ж*Пр = -----= -------------- = ~  41.
Q 3,0

2. Полное время на один подъем 
„  3600 3600 87,81 с.

пр 41

Принимаем паузу 0 = 27,81 с; получаем чистое время одного 
подъема

Т — Т-i— 0 = 87,81 —27,81 = 60 с.

3. Расчет элементов кинематики будем вести, как было у к а 
зано в параграфе 5.3.4, задаваясь максимальной скоростью 
Ушах и ускорением в первом периоде a h Предварительный под
бор скорости производим в следующем порядке. Требуемая 
ориентировочная скорость

Итах =  «Уср= 1,2-— -  = 5,78 м/с.
60

Передаточные числа редукторов: /= 10,5; 11,5; 20 и 30, тогда 
частота вращения вала барабана подъемной машины

Пб =  601ш.?х =  _60А78_ = 368 мин_г> 
jiD q 3,14-3,0
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Необходимая частота вращения привода подъемной машины 
п = Шб, тогда « !=  10,5-36,8 = 387 мин-1; и2= 11,5 • 36,8 = 
= 423,2 мин-1; из = 20 • 36,8 = 736 мин-1; и4 = 30 • 36,8= 1104 мин-1.

Мощность электродвигателя приходится определять ориен
тировочно по формуле (5.57)

дт_ kQHpg _ 1,25 -3000 -289-1,4 -9,81 _~q< щ-
_  10007Ч|з. nfo ~  1000-60-0,85-1,0 “

По этим частотам вращения надо подобрать (по каталогу) 
частоту вращения электродвигателя в соответствии с его мощ
ностью.

Останавливаемся на и=750 мин-1; N =  320 кВт; V=6 кВ. 
Тип АО-13-42-8, 13 габарит, / = 4860 Н -м 2, t = 20, тогда

„  _  яО бп _  3,14-3-750 _ _ 5>89 м/с_
60£ 60-20

При выборе ускорения надо исходить из более полного ис
пользования перегрузочной способности двигателя. Учитывая 
предыдущее, принимаем Ушах = 5,89 м/с; ai = 0,5 м/с2.

Диаграмму скоростей примем трехпериодную трапецеидаль
ную (так как  принят асинхронный двигатель); тогда

*i = _ W _  =  _518 9_ ==11)78 с ; *2==_ 2 Я ------ т  _  _2-289-------^
Ct± 0,5 Ртах 5,89

=  38,13 с; tz= T  — 12— ^= 10 ,09  с;

аъ — vmax/ts =  5,89/10,09 =  0,584 м/с2.

По этим данным строим диаграмму скоростей и ускорений.
4. Пути, проходимые клетью в отдельные периоды,

Aj =  iW i/ 2  = 5,89 11,78/2 = 34,69 м;
К  =  vma4 г  =  5,89 • 38,13 =  224,59 м;

h Ртах̂ з ^  5,89-10,09 =  29,71 м.
2 2

Произведем проверку по формуле

Я  =  +  Л2 +  Л3 =  34,69 +  224,59 +  29,71 =  288,995 м.

Следовательно, расчет произведен правильно, так как  Я = 289м .
VI. Динамика подъема. 1. Определение суммы приведен

ных масс. Согласно формуле (5.53), имеем

£ m  =  Q +  2Qm +  2Pk+ 2щ'ш +• Zm6 +  Щ  +  m i п =
=  3000 +  2-4 770 + 2-400 ,56+  2-810 +2-2200,5 +

+  22 400 +  5 500 = 46 862 'кг,
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где фц/—Фм+^м-
P K = pKLn = 3,055-400,56 = 1223,7 кг;

£<п = Но +  Lg —|— /3 —|— 3nDe =  305 -f- 37,3 -f- 30 +
+  3-3,14-3 =  400,56 м; 

tnm'-— находим по формуле акад. М. М. Федорова: 

тш = 90£>ш =  90-32 =  810 кг.

Приведенную массу барабана определяем по формуле акад. 
М. М. Федорова:

т'б =  (132 +  75В) De = (.132 +  75 • 1,5) З2 =  2200,5 кг.

Приведенную массу ротора определяем по формуле (5.56)

(G D )l 2 4860-202 Л
т р = -Ь— !* . 1 = ------------=  22 400 кг.

gD\ 9 ,81-За

Приведенную массу зубчатой передачи принимаем 
т'з. п = 0,25 • т р'=  0,25 • 22400=5500 кг.

2. Определение усилий на ободе барабана (5.52) при R =  
=  1,2

F =  [rQ +  Рк {H ~ 2 x )]g +  2 т а .

В начале подъема *= 0 , a = ai = 0,5 м/с2; тогда

Fi =  (1,2 • 3000 +  3,055 • 289) 9,81 +  0,5 • 46 862 = 67 408 Н.

В конце первого периода x=/ii = 34,69 м, a = ai = 0,5 м/с2; 
тогда

F \1 = [ 1,2 • 3000 +  3,055 (289—2 • 34,69)] 9,81 +
+  0,5 • 46 862 == 65 329 Н.

В начале второго периода x =  hx = 34,69 м; а= 0 ;

Ft =  [ 1,2 ■ 3000 +  3,055 (289—2 • 34,69)] 9,81 =  41 898 Н.

В конце второго периода л:= Л]+Л2 = 34,69+224,59 = 259,28 м; 
а = 0; iY = [  1,2-3000+ 3,055 (289—2-259,28)] 9,81=28436 Н.
В начале третьего периода jc= ^ i+Л2 = 259,28 м; а = а 3— 
=  —0,584 м/с2;

F , =  [1,2 • 3000 +  3,055 (289—2 • 259,28)] 9,81 — 
—0,584-46862= 1080,3 Н.

В конце подъема х = Н = 289 м; а  = а з= —0,584 м/с2; i Y — 
=  (1,2-3600—3,055-289)9,81—0,584-46862=—702,2 Н.
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4. Определение мощностей на валу барабана:

Р°тах
1000

# ! = (); N[ =  - f|—ах - =  —329- '89 =  385 кВт;

N.

1000 
Fŝ max

1000
41898-5,89

1000 1000

_  f 20max 28436-5,89
1000 1000

Fз^тах 1080,3-5,89
1000 1000

N2 «  -  - =  ■ — ~  =  168 кВт;

N3 ■

N3 — O.

VII. Определение мощности двигателя и выбор его по к а 
талогу.

1. Определение эффективного усилия

F3=,  ̂ / — ±£2—  =  /— 9Э-628' 108- =  37920 Н,
60 + — 27,81

3
где 2 F 2t найдена по формуле

2 FH = -5±£lL /j + -1+-Z2-±Z21 / a + =
2 3

_  67 4022 + 65 3292 , ,  7Q , 41 898*+ 41 898-28 436 + 28 436* w
2 - u >/»+ 3 x

X 38,13 +  10802 • 10,09 =  99 628,8 • 10®.

Эффективная мощность двигателя

N3 - - f эРа?х =  37920-5,89- =  263 кВт 
1000%. И 1000-0,85

Принимаем ранее выбранный электродвигатель типа 
АО-13-42-8, iVBOM=320 кВт, п = 750 мин-1, U,=6 кВ.

2. Номинальное усилие двигателя

р  NномЮООть, п _ 320-1000-0,85 _ 46180 Н
утах 5,89

3. Проверяем на перегрузку:
по нормальной диаграмме усилий

? =  F i/F „ом =  67 408/46180 =  1,46.
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При подъеме верхней груженой клети, когда нижняя стоит 
на кулаках,

F3 , т  = (kQ +  Q„ +  qM) g  =  ( 1,25 • 3000 +  2100 +
+  2670)9,81=83581 H;

Уз =  F3 tIFHom =  83 581 /46 180 = 1,81; 

вытаскивание порожней клети

Fs.n — [(ft — 1) Q +  Qm +  ркН] g  —
=  (0,25 • 3000 +  2100 +  3,055 • 289) 9,81 =  36 620 H; 

ъ  M =  36 620/46180 =  0,793.

Как видим, все перегрузки в допустимых пределах.
VIII. Определение расхода электроэнергии. 1. Полезный 

расход электроэнергии на один подъем

QH 29 430-289 „  осю -̂----------------------- =  2,36 кВт-ч;
1000-3600 1000-3600

на 1 т
©ох = <»0/Q =  2,36/3,0 = 0,787 кВт-ч/т (здесь Q в тоннах).

2. Действительный расход электроэнергии на один подъем 
по формуле (5.71, а)

Юг=----- Ym * 11 1 ----- = ------5 ,89 -2133601------— 4 464 кВт-ч;
1000-3600 ть.пПм 1 0 0 0 -3 6 0 0 -0 ,8 5 -0 ,9 2

Z F t=  Fl +р  t, +  — и  +  Fsta=

=  674 - 2 +  -5329_ 11 7 8 4 -  41898 +  28436 g g  13 +  Ю 8 0 .1 0 ,0 9 = 2 1 3 3 6 0 1 .  
2 2

Действительный расход электроэнергии на 1 т
(Oi — co/Q = 4,464/3,0 =  1,49 кВт ч/т.

3. Годовой расход электроэнергии

Wr — ©i(>4r +  ап) +  ю' =  1,49 (462500 +  37500) +
+  103369 = 848369 кВт • ч/год.

Расход энергии на вспомогательные операции примем рав
ным 0,15 от расхода электроэнергии на подъем груза

ю '=  0 ,15№п = 0,15-689125= 103369 кВт-ч. .

4. Действительный расход электроэнергии на 1 т - км
(DrlOOO 1,49-1000 е t c  о  \<вткм = —-------- =  —----------- =  5,16 кВт-ч/(т-км).

Н 289 v
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5. К. п. д. всей установки

т]у = со0/й = 2,36/4,464 =  0,529. 

К. п. д. только подъемной установки

Tjn.y = гт]у = 1,2-0,529 =  0,635. 
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