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ДИСПЕРСИОННО- ПЛЕНОЧНОГО МАССООБМЕННОГО
АППАРАТА
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Частота вращения ротора является одним из основных параметров,' 
определяющих размеры, количество, дисперсный состав, динамику обра
зования и движения капель жидкости на каждой ступени контакта диспер
сионно-пленочного маесообменного аппарата [1], что, в спою очередь, 
влияет на величину межфазной поверхности, на траекторию движения ка
пель жидкости и их унос из контактной зоны, а, в конечном итоге,на гид
равлическое сопротивт ние и эффективность массообмена. Поэтому чисто 
математический подход к изучению частоты вращения ротора представля
ет несомненный интерес при создании комплекснойметодики расчета ра
бочих характеристик таких аппаратов в широком диапазоне изменения 
расходных и конструкт® ных параметров.
Решение данной задачи нами выполнено, исходя из баланса мощностей:

„ ( 1 )

где N1 - мощность, передаваемая ротору газовым потоком; N2- расе лаг 
мая ротором мощность.
Рассеиваема:; ротором мощность расходуется на сообщение жидкости ки
нетической энергии с учетом затрат на преодоление сопротивлений:

К 2 = М3+ К 4 + К 5+ Мв, ( 2 )

где N3 - полезная мощность, которая передается жидкости и идет на уве
личение кинетической энергии, N4- затраты мощности на преодолейте сил 
вязкостного трения ирт движении жидкости по вращающемуся распылите
лю; N5- затраты мощности на преодолеете трения диспергирующих лопа
ток распылителя о газовую среду; затраты мощности на трение в под
шипниках.
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Вполне очевидно, что полезная мощность N3 и мощность трения 
Кб составляют превалируемую долю суммарной расходуемой мощности. 
Величину полезной мощности при постоянной угловой скорости вращения 
ш и плотности жидкости рж можно вычислить по формуле

*ь (ш2к |  + \з1
2 I ( 3 )

где Ь - объемный расход жидкости; - относительная (радиальная) ско
рость жидкости; - радиус диспергирующего диска.

При решении задачи движения вязкой жидкости по плоскому вра
щающемуся диску с канавками или лопатками получены уравнения для 
определения относительной скорости жидкости [2]:
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В приведенных уравнениях В - высота канала; * V г кинематическая 
вязкость распиливаемой жидкости; у - угол между стенкой канала и ра
диусом диска, проведенным в крайнюю точку этой стенки; Р - число кана
лов течения жидкости.

Мощность , теряемая в подшипниках с коэффициентом трения Ъ, и 
радиусом трения г{ , зависит от суммарной нагрузки, образуемой масса
ми ротора М р и находящейся на диске жидкости Мж :

N 6 2= (Мр + М ж . ( 6 )

Мощность, переданная газом вентиляторному колесу, пропорцио
нальна угловой скорости вращения и величине крутящего момента на валу:

N 1= МкрСй . ( 7 )

Крутящий момент на валу зависит как от частоты вращения ротора, 
так и от скорости газового потока в плоскости вентиляторного колеса XV , 
вектор которой в общем случае не параллелен оси аппарата, а является 
геометрической суммой окружной и осевой составляющих и изменяется от 
оси вращения к периферии аппарата (рис.1). Для определения крутящего
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Рис. 1. Профили сил действующих на лопасть. V -направление
перемещения лопасти ;\У4У ьЧ г вектора полной ,осевой и 
окружной скоростей газа в плосклсти ветроколеса, с!У,с1Х - 
нормальная и продольная силы давления газа; а  - угол 
атаки профиля; сК2 - крутящая сила

Рис.2. Схема окружных и осевых скоростей в 
плоскостях ветроколеса
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момента на валу с учетом наличия двух составляющих скоростей газового 
потока нами использована теория элементарных струй, которая успешно 
применяется для расчета ветряных колес ветродвигателей [3]. Данная тео
рия является сочетанием импульсной теории идеального ветроколеса, ба
зирующейся на законах сохранения импульса и момента импульса в плос
костях перед ветроколесом и после него (рис.2 ), с теорией профиля сил, 
действующих на ветроколесо (рис.1). Расчетные зависимости для этих сил 
в обеих теориях содержат неизвестные индуктивные скорости - осевую V] 
и окружную II] . Приравнивая силы, выведенные из этих теорий, получа
ем замкнутую систему уравнений для определения индуктивных скоро
стей.

В результате решения задачи определения индуктивных скоростей 
Для ветроколеса, содержащего 1 лопастей шириной Ь, получены сле
дующие выражения [3]:

У р - У ^ Ш Су С05(Р) + СХ 5ш(Р)
V! тег 8 з т 2(|3)

1Д1 — юг _ 1Ъ Су$т(Р)-Схсоз(р) • • .
II] тег 8$т({3)соз(Р)

По найденным значениям индуктивных скоростей устанавливается 
крутящий момент на валу ветроколеса:

К.
М ̂  = 4теК.р| У ^ !  -  шг)гс!г. ( 10)

г
Используя зависимости для определения потребляемой и рассеивае

мой ротором мощностей, можно решить уравнение баланса ( 1 ) и найти 
угловую скорость вращения или частоту вращения ротора. Ввиду того , 
что данная методика является сложным итерационным процессом и требу
ет большого количества вычислений, решение выполнено с применением 
ЭВМ по следующему алгоритму :
1) задавались начальным значением частоты вращения;
2) для данного числа оборотов находили суммарную потребляемую мощ
ность по формуле ( 2 );
3) используя формулы (7-9), итерационным методом варьирования угла 
атаки профиля а  определяли индуктивные скорости и передаваемую га
зовым потоком вентиляторному колесу мощность;
4) производили оценку баланса получаемой и рассеиваемой ротором мощ
ностей : если различие их че превышало заданной точности, процесс оп
ределения числа оборотов ротора считался завершенным , в противном
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случае величина частоты вращения изменялась на один шаг и вычисления 
возвращались к пункту 2.

При скоростях газа 1-3.5 м/с и плотностях орошения 0.5-3 кг /(м 2с) 
получена удовлетворительная сходимость результатов : максимальное от
клонение расчетных и экспериментальных данных не превышает 11%. 
Следовательно, данную математическую модель можно использовать в ка
честве методики определения частоты вращения ротора бесприводного- 
массообменного аппарата в заданных диапазонах расходных параметров.
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ИССЛЕДОВАНИЕ ВЛИЯНИЯ КОНСТРУКТИВНЫХ ПАРАМЕТРОВ 
НА РАБОЧИЕ ХАРАКТЕРИСТИКИ РОТОРНОГО 

БЕСПРОВОДНОГО МАССООБМЕННОГО АППАРАТА
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Для разработки я выдачи рекомендаций на проектирование беспри- 
водного роторною тепломаееообменного аппарата [1,2], использующег 
энергию движения газового потока для вращения ротора, необходим 
иметь исчерпывающую ш формацто о влиянии конструктивных особен
ностей на велищыу брызгоуноса жидкости и критические числа обор 
ротора, существенно влияющих на диапазон устойчивой работы.

Исходя из этого, нами были проведены экспериментальные исследо
вания с целью установления зависимостей брызгоуноса от места подвода 
жидкой фазы на диспергирующий диск, а также изучения влияния диамет
ра аппарата иа величину минимально допустимой скорости газа, при кото
рой ротор переходит из неподвижного состояния в состояние вращения и 
наоборот.

Опыты проводились на системе воздух-вода при температурах 16- 
21°С. На рис. 1 представлены зависимости величины капельного брызго
уноса от расстояния между местом подвода жидкости и осью аппарата, а


