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OD REDAKCJI 

 

 Nowy, 139 numer czasopisma naukowego 

Cieplne Maszyny Przepływowe – Turbomachinery 

zawiera artykuły, które, w wi�kszo�ci, prezentuj� bardzo istotne problemy 
eksploatacyjne w odniesieniu do maszyn przepływowych, takich jak 
pompy, spr��arki i dmuchawy.  

W pierwszym artykule Autorzy A. Błaszczyk i J. Jaskuła analizuj� 
problem doskonalenia metod projektowania i wykorzystania nowocze-
snych technologii wytwarzania w celu zwi�kszenia sprawno�ci obecnie 
eksploatowanych pomp, który jest bardzo wa�nym i aktualnym problemem 
w przemy�le.  

W nast�pnym artykule W. Kryłłowicz  i M. Pali�ski przedstawiaj� 
uwarunkowania techniczno-ekonomiczne przeprowadzania modernizacji 
typu revamp spr��arek i dmuchaw przepływowych. W pracy wykazano,  
�e modernizacje tego typu maj� silne podstawy ekonomiczne ze wzgl�du 
na eliminacj� nakładów inwestycyjnych zwi�zanych ze zmianami  
w infrastrukturze hali spr��arek oraz skróceniem czasu postoju instalacji. 
Zwrócona została tak�e uwaga na pewne ograniczenia i zagro�enia.  

Drugi artykuł W. Kryłłowicza i M. Kuczkowskiego prezentuje uwarun-
kowania technologiczne modernizacji wolnoobrotowych dmuchaw pro-
mieniowych. Omówiono metodyk� modernizacji oraz problemy zwi�zane 
ze zmian� technologii wykonania kół wirnikowych, przedstawiono 
tak�e wyniki pomiarów charakterystyki dmuchawy po przeprowadzonej 
modernizacji. 

Uwadze Czytelników polecamy tak�e dwa artykuły T. Wajmana 
dotycz�ce nowych rozwi�za� systemów chłodzenia, w których szczególne 



miejsce zajmuj� pompy kapilarne. W pierwszym z nich Autor przedstawia 
model teoretyczny cylindrycznej pompy kapilarnej typu CPL, który zawiera 
opis wszystkich elementów pompy i kluczowych zjawisk fizycznych 
zwi�zanych z ich działaniem. Zaprezentowano tak�e wybrane wyniki 
weryfikacji symulacji z wynikami pomiarów efektów chłodzenia za pomoc� 
pompy kapilarnej. Drugi artykuł prezentuje prototypowy układ kontroli 
systemu chłodzenia elementów elektronicznych z pomp� kapilarn�, który 
pozwala na aktywne sterowanie zmianami mocy wydzielanej w elemencie 
chłodzonym.  

Poszukiwanie sposobu sterowania dmuchaw� pod k�tem minima-
lizowania zapotrzebowania na energi� jest przedmiotem pracy autorstwa 
A. Wernera. Przedstawiono wyniki bada� eksperymentalnych i przedysku-
towano dwie koncepcje systemu sterowania. 

W artykule autorstwa Janusza Walczaka i Mateusza Grzelczaka  
z Politechniki Pozna�skiej przedstawiono podstawy projektowania 
wirników promieniowych stopni spr��aj�cych. Zawarto w nim usystema-
tyzowane podstawowe zale�no�ci teoretyczne, które s� niezb�dne dla 
projektanta. 

A. Zieli�ski z Politechniki Wrocławskiej przedstawia w swoim artykule 
przykłady wykorzystania wybranych wska�ników jako�ci do projektowania 
hydrauliki wirnika pompy. Wska�niki te odwołuj� si� do dwuwymiarowego 
modelu przepływu i pozwalaj� uzyska� konstrukcj� o wy�szej sprawno�ci, 
a wi�c bardziej oszcz�dn� pod wzgl�dem energetycznym.  

Procedury numerycznej generacji siatek obliczeniowych dla potrzeb 
symulacji przepływów, a wi�c zada�, w których zastosowanie ma 
równanie Navier-Stokesa s� przedmiotem artykułu Małgorzaty Zimo�  
i Macieja Karczewskiego. Autorzy prezentuj� metodyk� tworzenia siatek 
w krzywoliniowym układzie współrz�dnych. 
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KONCEPCJA OPTYMALIZACJI PARAMETRÓW 
GEOMETRYCZNYCH STOPNIA �RODKOWEGO 
WIELOSTOPNIOWEJ POMPY OD�RODKOWEJ 

 
Streszczenie: Ocenia si�, �e sprawno�ci obecnie eksploatowanych 
i produkowanych pomp mo�na zwi�kszy� o 5%, a w niektórych przy-
padkach o około 10%. Wymaga to jednak dalszego doskonalenia metod 
projektowania i korzystania z nowoczesnych technologii wytwarzania. 
W artykule przedstawiono propozycje sposobu zwi�kszania sprawno�ci 
pomp od�rodkowych. 
Słowa kluczowe: sprawno�� pomp od�rodkowych, metody projektowania, 
optymalizacja konstrukcji.  

 
OPTIMIZATION IDEA FOR THE MIDDLE STAGE GEOMETRIC 
PARAMETERS OF THE MULTISTAGE CENTRIFUGAL PUMP 

 
Abstract: It is estimated that efficiencies of currently operated and 
manufactured pumps can be increased by 5% and in some cases by up to 
10%. However, this requires further improvement of design methods and 
application of modern manufacturing technologies. Some proposals for 
the an efficiency increase of centrifugal pumps are presented. 
Keywords: centrifugal pumps efficiency, design methods, design 
optimization. 

1. WST�P 

Obecnie eksploatowane pompy w zdecydowanej wi�kszo�ci to maszyny 
projektowane i produkowane w latach sze��dziesi�tych ubiegłego wieku. 

W zwi�zku z rozwojem techniki wytwarzania elementów powstały warunki 
do zwi�kszenia ich sprawno�ci. Szacuje si�, �e istniej� mo�liwo�ci podniesienia 
sprawno�ci pomp w granicach 5-10%, co przy obecnym zu�yciu energii 
elektrycznej na nap�dy pomp około 30% wytwarzanej energii dałoby du�o 
oszcz�dno�ci. Wymaga to jednak równie� dalszego doskonalenia metod 
projektowania układów hydraulicznych pomp. 
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2. METODY PROJEKTOWANIA POMP 

W literaturze [1], [2], [3] publikowanych jest wiele sposobów obliczania 
parametrów geometrycznych kanałów hydraulicznych pomp. W zdecydowanej 
wi�kszo�ci pompy projektowane s� na tzw. punkt znamionowy. Wówczas 
danymi wej�ciowymi do projektowania s� parametry punktu znamionowego HN, 
QN oraz sprawno�ci � = �N (Rys. 1). 

 

 
Rys. 1. Charakterystyki pompy H(Q) i �(Q) 

Fig. 1. Characteristics of the pumps H(Q) i �(Q) 

Algorytmy tych metod zawieraj� formuły empiryczne okre�laj�ce wielko�ci 
strat hydraulicznych w projektowanych kanałach. Niepublikowany jest jednak 
wpływ parametrów geometrycznych kanałów hydraulicznych pomp na warto�� 
współczynników strat. Straty hydrauliczne w kanałach hydraulicznych decyduj� 
o sprawno�ci pompy. Poziomem odniesienia dla zakładanych sprawno�ci 
projektowanych pomp s� sprawno�ci ju� zrealizowanych maszyn. Formuły 
empiryczne pozwalaj� okre�li� sprawno�ci na podstawie danych wyj�ciowych do 
projektowania pomp HN, QN. Fakt ten uniemo�liwiał poszukiwanie rozwi�za� 
konstrukcji pomp, które mogłyby realizowa� wi�ksze sprawno�ci ni� podane 
w literaturze. W rozdziale 3 podano zało�enia do projektowania, które umo�liwi� 
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obliczenie parametrów geometrycznych układów przepływowych pomp o wi�k-
szych sprawno�ciach ni� zalecane w literaturze. 

3. KONCEPCJA NOWEJ METODY PROJEKTOWANIA STOPNI 
�RODKOWYCH WIELOSTOPNIOWYCH POMP 

3.1. Uwagi ogólne 

W metodach projektowania pomp publikowanych w dost�pnej literaturze 
zakłada si�, �e sprawno�ci ka�dego stopnia pompy wielostopniowej s� takie 
same jak sprawno�� całej pompy. Badania do�wiadczalne wariantów trzy-
stopniowej pompy w Laboratorium Maszyn Wodnych Instytutu Maszyn Prze-
pływowych PŁ obejmuj�ce pomiary parametrów lokalnych ci�nie� i pr�dko�ci 
oraz wymaganych wielko�ci do okre�lenia charakterystyk prze-pływowych H(Q) 
oraz poszczególnych stopni Hi(Q) wykazały, �e sprawno�ci stopni s� ró�ne 
(Rys. 2), [5]. 

 
Rys. 2. Sprawno�ci stopni, �1 sprawno�� stopnia pierwszego �2 sprawno�� stopnia 

drugiego �3 sprawno�� stopnia trzeciego 
Fig. 2. Stages efficiency, �1 efficiency of the first stage, �2 efficiency of the second stage, 

�3 efficiency of the third stage 

Potwierdzeniem tych wyników oblicze� i bada� było to, �e wykonane na 
podstawie bada� trzystopniowych wersji pompy o wi�kszej ilo�ci stopni 
realizowały wi�ksze sprawno�ci ni� wynikało to z oblicze� � dla trzystopniowej 
pompy. Warto�ci całkowitej sprawno�ci tych pomp odpowiadały sprawno�ci 
okre�lonej z zale�no�ci: 
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gdzie: 
 – sprawno�� stopnia pierwszego, 
 – sprawno�� stopnia �rodkowego, 
 – sprawno�� stopnia ostatniego. 

Przyj�to, �e przyczyn� ró�nic sprawno�ci s� inne warunki zasilania 
i wypływu w stopniu �rodkowym ni� wlotowym i wylotowym. W zwi�zku z tym, �e 
zasilanie stopnia �rodkowego jest inne ni� stopnia wlotowego oraz inne elementy 
znajduj� si� na wylocie ze stopnia ni� w przypadku ostatniego stopnia, procedura 
projektowania ka�dego z tych stopni powinna by� inna (Rys. 3). W obecnie 
stosowanych metodach wymienione ró�nice nie s� uwzgl�dniane. 

 

 
Rys. 3. Przekrój poprzeczny pompy z zaznaczonymi kanałami hydraulicznymi stopnia 
�rodkowego: 1. wirnik, 2. kierownica od�rodkowa, 3. przewał, 4. kierownica do�rodkowa 

Fig. 3. Pump cross- section with marked hydraulic channels of the middle stage: 
1. impeller, 2. diffuser vanes, 3. return channel, 4. return vanes 

Elementami układu przepływowego stopnia �rodkowego s�: wirnik, 
kierownica od�rodkowa, przewał, kierownica do�rodkowa. Napływ czynnika na 

1 2 3 
4 
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wirnik jest z kierownicy do�rodkowej stopnia pierwszego. Najcz��ciej napływ 
czynnika na stopie� wlotowy pompy wielostopniowej od�rodkowej jest przez 
komor� wlotow� z promieniowym kró�cem ssawnym. Ostatni stopie� pompy 
wielostopniowej to najcz��ciej wirnik, ułopatkowana kierownica od�rodkowa, 
spirala lub kanał zbiorczy o stałym przekroju z promieniowym kró�cem tłocznym.  

 
3.2. Koncepcja metody projektowania stopni �rodkowych pomp 

wielostopniowych 
 

W proponowanej metodzie danymi wej�ciowymi do oblicze� parametrów 
geometrycznych stopnia �rodkowego pompy wielostopniowej b�d� warto�ci 
wysoko�ci znamionowej HN oraz wydajno�ci znamionowej QN (Rys. 1). 
Sprawno�� znamionow� maksymaln� z mo�liwych wyznacza� si� b�dzie 
w procesie projektowania. Do tego celu w kolejnym etapie oblicze� wykorzystana 
zostanie jedna z metod optymalizacji [4] konstrukcji. 

Przewidywane etapy projektowania obejmowa� wi�c b�d�: 
• wyznaczenie głównych wymiarów hydraulicznych metod� opart� na 

jednowymiarowym modelu przepływu zawieraj�c� nowe i udoskonalone 
zwi�zki empiryczne wi���ce parametry konstrukcyjne z parametrami 
przepływowymi stopnia �rodkowego pompy, 

• ocen� sprawno�ci stopnia z wykorzystaniem: 
1. wyników oblicze� trójwymiarowych przepływów czynnika przez kanały 

hydrauliczne metodami numerycznymi mechaniki płynów, 
2. metod optymalizacji konstrukcji, 

• okre�lenie charakterystyk hydraulicznych stopnia i jego elementów 
składowych. 

Opracowana metoda projektowania wymaga� b�dzie weryfikacji do�wiad-
czalnej. 

4. STOISKO BADAWCZE 

Zaproponowana w rozdziale 3 procedura projektowania stopnia �rodkowego 
pompy wymaga weryfikacji do�wiadczalnej. Realizacja bada� wymaga� b�dzie 
zmian w istniej�cym stanowisku badawczym w Laboratorium Maszyn Wodnych 
Instytutu Maszyn Przepływowych Politechniki Łódzkiej (Rys. 4). 



A. Błaszczyk, J. Jaskuła 
 

 

12

 

Rys. 4. Schemat stoiska pomiarowego: 1 – zbiornik, 2 – pompa, 3 – silnik, 4 – ruroci�g 
ssawny, 5 – ruroci�g tłoczny, 6 – zawór regulacyjny, 7 – przepływomierz, 8 – rami� 

silnika, 9 – obci��niki, 10 – przetwornik siły, 11 – czujnik obrotomierza, 12 – przewody 
sygnałów hydraulicznych, 13 – komutator sygnałów hydraulicznych, 14 – przetworniki 

ró�nicy ci�nie�, 15 – komputerowy zestaw pomiarowy 
Fig. 4. Scheme of the measuring department: 1 – container, 2 – pump, 3 – engine, 
4 – suction pipeline, 5 – pressure pipeline, 6 – control valve, 7 – flowmeter, 8 – arm 

of the engine, 9 – weights, 10 – force transducer, 11 – sensor of the tachometer, 
12 – hydraulic signal lines, 13 – commutator of hydraulic signals, 14 – transducer 

of pressure differences, 15 – computer measuring set 

Adaptacja stoiska badawczego dotyczy� b�dzie układów pomiarowych 
umo�liwiaj�cych pomiary parametrów hydraulicznych dla wyznaczenia charak-
terystyk przepływowych oraz parametrów lokalnych (ci�nie� i pr�dko�ci) 
w wybranych punktach i powierzchniach kontrolnych stopnia �rodkowego pompy 
(Rys. 5). 
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Rys. 5. Schemat rozmieszczenia otworków do pomiaru ci�nienia statycznego 
na �ciankach kanałów pompy i linii sondowania 

Fig. 5. Scheme of positions of holes for the static pressure measurement on walls 
of pump channels and the lead-line 

KS – punkt odbioru sygnału ci�nienia statycznego w kró�cu ssawnym, 
0 – rozmieszczenie 4 punktów na obwodzie do odbioru ci�nienia 
statycznego przed wlotem na wirnik I stopnia, 
2PI, 2P2, 2P3 – punkty odbioru sygnału ci�nienia statycznego za wirnikami 
I, II i III stopnia po stronie tarczy przedniej, 
2TI, 2T2, 2T3 – punkty odbioru sygnału ci�nienia statycznego za wirnikami I, 
II i III stopnia po stronie tarczy tylnej, 
t1, t2 – punkty odbioru sygnału ci�nienia statycznego za I i II stopniem, 
UP – punkt odbioru sygnału ci�nienia statycznego przed uszczelnieniem 
przednim wirnika, 
UT1, UT2 – punkty pomiaru spadku ci�nienia statycznego w uszczelnieniu 
tylnym wirnika, 
UM1, UM2 – punkty pomiaru spadku ci�nienia statycznego w uszczelnieniu 
mi�dzystopniowym,  
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1 do 25 – punkty odbioru ci�nienia statycznego w łopatkowym dyfuzorze 
od�rodkowym, 
1 do 21 – punkty odbioru ci�nienia statycznego w łopatkowym dyfuzorze 
do�rodkowym (tarcza przednia), 
1 do 11 – punkty odbioru ci�nienia statycznego w łopatkowym dyfuzorze 
do�rodkowym (tarcza tylna), 
KT – punkt odbioru sygnału ci�nienia statycznego w kró�cu tłocznym, 
SK5 – sonda kulowa 5 otworkowa, 
SM – sonda młotkowa 2 otworkowa. 
Stoisko to umo�liwi przeprowadzenie pomiarów dwóch wariantów geo-

metrycznych stopni �rodkowych pompy. Pierwszym badanym wariantem b�dzie 
geometria układu przepływowego pompy w wykonaniu fabrycznym. Wariant 
drugi to rozwi�zanie o geometrii kanałów hydraulicznych stopnia �rodkowego 
obliczonej opracowan� metod� projektowania uwzgl�dniaj�c� procedury 
optymalizacyjne. 

5. WNIOSKI 

1. Opracowanie nowej metody projektowania stopni �rodkowych wymaga 
uwzgl�dnienia w jej procedurach oblicze� warunków napływu czynnika na 
wirnik tego stopnia jak wypływ z kierownicy do�rodkowej. 

2. Algorytm metody b�dzie umo�liwiał  obliczenia parametrów przepływowo- 
energetycznych stopnia o wi�kszych sprawno�ciach  ni� podawane obecnie 
w literaturze. 

3. Stopnie �rodkowe o wi�kszych sprawno�ciach w sposób istotny wpływaj� na 
sprawno�� pompy (zgodnie z równaniem podanym w rozdziale 3). 
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PODSTAWY TECHNICZNO-EKONOMICZNE 
MODERNIZACJI SPR��AREK 

 
Streszczenie: Artykuł dotyczy uwarunkowa� techniczno-ekonomicznych 
przeprowadzania modernizacji typu revamp lub rerate spr��arek  
i dmuchaw przepływowych. Omówiono wpływ zmian charakterystyki 
układu technologicznego oraz rol� infrastruktury spr��arkowni. Podano 
potencjalne zalety modernizacji w stosunku do wymiany spr��arki na 
now�. 
Słowa kluczowe: modernizacja, spr��arka. 
 

TECHNOLOGICAL AND ECONOMIC ASPECTS 
OF MODERNIZATION OF COMPRESSORS 

 
Abstract: The technological and economic aspects of revamp or rerate 
type modernizations of compressors and blowers have been discussed. 
An influence of changes in the technological system characteristics and a 
role of the compressor hall infrastructure have been described. Potential 
benefits coming from the modernization versus an exchange of the 
compressor for a new one have been given. 
Keywords:  modernization, compressor. 

1. WPROWADZENIE 

W Instytucie Maszyn Przepływowych Politechniki Łódzkiej ju� od przeszło 
trzydziestu lat przeprowadzane s� prace projektowe dotycz�ce jednostkowych 
modernizacji spr��arek i dmuchaw przepływowych promieniowych [6]. Moder-
nizacj� jednostkow� (ang. „customized modernization”) definiujemy jako cało�� 
zmian, które nale�y dokona� w spr��arce, aby spełni� szczególne (indy-
widualne) wymagania u�ytkownika maszyny (por. Klonowicz [5]). 

Klasyfikacja przedsi�wzi�� modernizacyjnych wyró�nia dwa podstawowe 
rodzaje modernizacji. 
− Typu „revamp” (lub „rerate”), obejmuj�ca zmiany parametrów procesu 

spr��ania, podczas której dokonuje si� ingerencji w kształt cz��ci 
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przepływowej spr��arki, a niekiedy równie� ingerencji w system nap�dowy 
(przekładnia, silnik). 

− Typu „retrofit”, dotycz�ca zmian wybranych własno�ci eksploatacyjnych 
spr��arki (sprawno��, własno�ci dynamiczne, trwało�� podzespołów). 
W tym przypadku nie zmienia si� w istotny sposób geometrii cz��ci prze-
pływowej, ale wymianie mog� ulec wszystkie elementy oprócz korpusu. 

Bardzo cz�sto prowadzi si� modernizacje ł�cz�ce w sobie obszar zada�  
z zakresu retrofitu i revampu. Decyzja o podj�ciu modernizacji spr��arki jest 
zawsze efektem szeregu analiz o charakterze ekonomicznym oraz technicznym, 
a temu wła�nie zagadnieniu po�wi�cono niniejszy artykuł. 

2. WPŁYW ZMIAN CHARAKTERYSTYKI  UKŁADU TECHNOLOGICZNEGO 
SPR��ARKI 

Ka�da spr��arka, zarówno ta najprostsza technicznie – przeznaczona 
do spr��ania powietrza, jak i ta najbardziej skomplikowana – procesowa, 
współpracuje ze zwi�zan� z ni� instalacj�. Punkt pracy spr��arki okre�lony jest 
przez przeci�cie jej charakterystyki z krzyw� oporów instalacji. Rozpatrzmy 
pokazan� na rysunku 1 charakterystyk� spr��arki promieniowej, zaprojek-
towanej do współpracy z instalacj� charakteryzuj�c� si� pewnym ci�nieniem 
odbiornika oraz krzyw� oporów oznaczon� jako 1 (punkt pracy N1). Je�eli 
przeprowadzimy modernizacj� instalacji polegaj�c� na zmniejszeniu oporów 
oraz ci�nienia odbiornika (krzywa 2), to dla danej charakterystyki spr��arki 
uzyskany zostanie zupełnie nowy punkt współpracy (punkt N2). W punkcie N2 
spr��arka pracuje przy spr��u ni�szym od obliczeniowego oraz przy nowym, 
wi�kszym strumieniu obj�to�ci V2. Analogicznie, wzrost ci�nienia odbiornika 
spowoduje współprac� spr��arki z now� krzyw� 3 w nowym punkcie pracy N3. 

 

 
Rys. 1. Współpraca spr��arki z instalacj� o zmienionej charakterystyce 

Fig. 1. Cooperation with the installation with altered characteristics 
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Zatem w wyniku działa� oszcz�dno�ciowych spr��arka (b�d� zespół 
spr��arek pracuj�cych równolegle) zaczyna pracowa� poza swoim punktem 
obliczeniowym. Praca spr��arki poza punktem obliczeniowym oznacza zawsze 
ni�sz� sprawno�� przetwarzania energii, nawet przy najefektywniejszych 
układach regulacji. Dotyczy to zarówno spr��arek promieniowych wyposa-
�onych w układ regulacji stałego ci�nienia, jak i regulowanych zmiennymi 
obrotami (Rys. 2). 

 
Rys. 2. Charakterystyka typowej spr��arki promieniowej z regulacj� 

stałego ci�nienia pracuj�cej przy stałej cz�sto�ci obrotów 
Fig. 2. Characteristics of typical radial compressor with constant pressure 

control under a constant rotational speed 

Spr��arka z Rys. 2, której punkt pracy zmienił si� z N na N’ (regulacja 
dławieniowa) pracuje przy obni�onej sprawno�ci. Mo�na zatem stwierdzi�, 
�e konsekwencj� przedsi�wzi��: 

− oszcz�dno�ciowych, 
− intensyfikacji produkcji 

b�dzie niemal zawsze konieczno�� dostosowania układu przepływowego 
spr��arki do ci�głej pracy przy zmienionych parametrach, b�d� alternatywnie 
wymiana całego agregatu spr��arkowego na nowy. 

3.  ROLA INFRASTRUKTURY HALI SPR��AREK 

Jak stwierdzono w punkcie 1, decyzja o podj�ciu modernizacji spr��arki 
lub jej wymiany na now� musi obejmowa� bardzo szeroki wachlarz aspektów. 
Po pierwsze analizie nale�y podda� cał� infrastruktur� spr��arkowni. Zostanie 
to wyja�nione na przykładzie hali spr��arek powietrznych z zainstalowanymi 
agregatami przedstawionymi na rysunku 3, a pochodz�cymi z materiałów firmy 
Wiromet [2].  
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Rys. 3. Agregat spr��arki 6D68 (na podstawie materiałów firmy Wiromet [2]) 
Fig. 3. 6D68 Compressor unit (based on Wiromet’s documentation [2]) 

W hali zainstalowane s� dwie spr��arki powietrzne a i b. Agregat spr��arki 
obejmuje korpus spr��aj�cy 3 wraz z chłodnicami 1 i 2, przekładni� przy-
spieszaj�c� 6 oraz silnik nap�dowy 7. Ka�dy z obu agregatów posadowiony 
jest na �elbetonowym fundamencie 5. Na poziomie gruntu (pod koronami 
fundamentów) umieszczono zblokowane układy smarowania (niewidoczny na 
rysunku). Układ ssawny ka�dej spr��arki obejmuje: komor� filtrów, tłumik 
szmerów ssania oraz ruroci�gi ss�ce 4 wraz z układem kompensacji wydłu�e�. 
Bardziej skomplikowany układ tłoczny składa si� z ruroci�gu tłocznego, zaworu 
przeciwpompa�owego (odprowadzaj�cego powietrze do ruroci�gu wydmu-
chowego, pełni�cego wraz z zaworem przeciwpompa�owym równie� funkcj� 
układu rozruchowego), zaworu zwrotnego i kompensatorów. Ruroci�gi tłoczne 
obu spr��arek poł�czone s� wspólnym kolektorem.  

Hala spr��arkowni posiada wszystkie niezb�dne instalacje: AKP, wodn� do 
zasilania chłodnic, przeciwpo�arow�, wentylacyjn�, przył�cze zasilania (w tym 
przypadku 6 kV) oraz odpowiednio urz�dzone zaplecze socjalne. Ponadto hala 
musi by� wyposa�ona w suwnic� o odpowiedniej no�no�ci, która dobierana 
jest w ten sposób, aby mo�liwe było przemieszczenie najci��szego zespołu 
monta�owego. 

Z uwagi na tak rozbudowan� infrastruktur� hali warto�� ksi�gowa samych 
spr��arek nie przekracza na ogół granicy 20% cało�ci. Decyzja o wymianie 
spr��arek na nowe powoduje zatem konieczno�� poniesienia bardzo wysokich 



Podstawy techn iczno-ekonomiczne  modern izacj i  spr��arek  
 

 

19

nakładów inwestycyjnych na modernizacj� b�d� adaptacj� zwi�zanej ze 
spr��ark� infrastruktury. 

4. OCENA POTENCJALNYCH ZALET MODERNIZACJI 

Według Muengera i Naefa [3] głównymi zaletami modernizacji spr��arki 
przepływowej w porównaniu do wymiany agregatu spr��arkowego na nowy s�: 

− zabudowa nowocze�niejszego układu przepływowego umo�liwia uzyska-
nie wy�szej sprawno�ci maszyny i poszerzenie u�ytecznego zakresu 
pracy, 

− wykorzystanie istniej�cego kadłuba nie implikuje przebudowy funda-
mentów i (na ogół) ruroci�gów, 

− mo�na wykorzysta� istniej�cy nap�d (o ile dysponuje wystarczaj�c� 
nadwy�k� mocy i nie zmieniana jest cz�sto�ci obrotów), 

− czas odstawienia instalacji jest znacz�co krótszy, a zatem ogranicza si� 
straty w produkcji. 

Uwarunkowania techniczno-ekonomiczne modernizacji spr��arki zestawiono 
wg danych Demmera w Tabeli 1. 

Tabela 1. Uwarunkowania techniczno-ekonomiczne modernizacji spr��arki (zestawiono  
  wg danych Demmera [4]) 

Table 1. Technological and economic aspects of the compressor modernization   
 according to Demmer’s data 

Kryterium porównawcze 
Nowy agregat 
spr��arkowy 

Modernizacja 
„starego” agregatu 

Wydatek 100% 80÷100% 

Sprawno�� 100% 97÷100% 

Roboty budowlane (fundamenty) 100% 5÷10% 

Orurowanie i armatura (inwestycje) 100% 0÷5% 

Układy pomocnicze (inwestycje) 100% 50÷60% 

Czas trwania całego zadania 100% 60÷70% 

Czas monta�u 100% 5÷10% 

Zalety modernizacji uwydatniaj� si�, zwłaszcza w przypadku spr��arek 
procesowych, czyli pracuj�cych w instalacjach chemicznych. Demmer [4] podaje 
na podstawie długoletnich do�wiadcze� firmy Demag-Delaval, �e �redni czas 
pracy spr��arki pracuj�cej w europejskich instalacjach chemicznych wynosi 
170000 roboczogodzin, czyli 20 lat przeliczeniowych. W roku 1996, z którego 
pochodz� powy�sze dane, w ruchu znajdowały si� jeszcze agregaty spr��arek 
zainstalowane w latach 1950-1955. Analiza dotyczyła ogromnej bazy danych 
obejmuj�cej ok. 15000 „korpusów” spr��arek. Okazuje si�, �e długowieczno�� 
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(okres pracy) spr��arek jest wi�ksza ni� zwi�zanych z nimi instalacji. Ten sam 
autor porównuje nakłady wymagane przy rekonstrukcji spr��arki, szacuj�c je 
na 65% do 70% nakładów koniecznych do zabudowy nowego agregatu. Według 
Muengera i Naefa [3] ten stosunek wynosi od 50% do 70%. 

5. WNIOSKI KO�COWE 

Przedstawione w niniejszym studium rozwa�ania wskazuj� na szereg zalet 
dokonywania modernizacji spr��arek przepływowych w stosunku do wymiany 
ich na nowe. Modernizacje takie maj� przede wszystkim silne podstawy 
ekonomiczne – eliminacja prac i nakładów inwestycyjnych zwi�zanych ze 
zmianami w infrastrukturze spr��arkowni oraz z istotnym skróceniem okresu 
postoju instalacji. 

Nale�y jednak zwróci� uwag� na ograniczenia i zagro�enia zwi�zane  
z modernizacjami, takie jak: 

− wiarygodno��  wyników ruchu testowego (por. [5]), 
− wystarczaj�cy zapas mocy nap�du, 
− konieczno�� zachowania prawidłowej dynamiki układu wiruj�cego, 
− ograniczone wymiary cz��ci stacjonarnej spr��arki, 
− brak na ogół mo�liwo�ci przeprowadzenia ruchu testowego nowego 

układu przepływowego na stoisku badawczym (compressor test bed)  
u wykonawcy modernizacji. 
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UWARUNKOWANIA TECHNOLOGICZNE MODERNIZACJI 
WOLNOOBROTOWYCH DMUCHAW PROMIENIOWYCH 

 
Streszczenie: W artykule przedstawiono aspekty technologiczne 
modernizacji jednostopniowych dmuchaw promieniowych, nale��cych do 
starszej generacji tych maszyn (dmuchawy takie s� jeszcze wyko-
rzystywane w przemy�le chemicznym). Omówiono metodyk�  moderni-
zacji oraz problemy zwi�zane ze zmian� technologii wykonania kół 
wirnikowych z nitowanych na spawane. Przedstawiono równie� wyniki 
pomiarów charakterystyki dmuchawy. 
Słowa kluczowe: dmuchawa promieniowa, modernizacja, technologia 
wykonania. 
 

CONDITIONS OF TECHNOLOGICAL MODERNIZATION 
OF THE LOW-SPEED RADIAL BLOWER 

 
Abstract: The paper presents the technological aspects of the 
modernization of single radial blowers, belonging to the older generation 
of these machines (such blowers are still used in the chemical industry). 
The methodology of modernization and the problems associated 
with changing technology of the rotating wheels riveted to welded  are 
discussed. The results of measurements of the characteristics of the 
blower are presented. 
Keywords: centrifugal blower, modernization, manufacturing technology. 

1. WST�P 

Dmuchawy te produkowane w Polsce do ko�ca lat 80. XX wieku 
charakteryzowały si� przede wszystkim nap�dem wprost, a wi�c cz�sto�� 
obrotów nie przekraczała n = 3000 obr/min (w przypadku nap�du silnikiem 
synchronicznym). Z uwagi na nisk� cz�sto�� obrotów �rednice kół wirnikowych 
(konstrukcji nitowanej) były do�� du�e, w zakresie Dz = 650 mm, a� do 
Dz = 1500 mm (na ogół ok. 1000-1200 mm). Dmuchawy wyposa�one były 
w dyfuzory ułopatkowane. Według podobnego schematu konstrukcyjnego 
budowano równie� dmuchawy dwustopniowe, porównaj [2]. 
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Schemat konstrukcyjny typowej jednostopniowej dmuchawy promieniowej 
przedstawiono na Rys. 1.  
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Rys. 1. Schemat konstrukcyjny typowej jednostopniowej dmuchawy promieniowej 
1 – wał, 2 – koło wirnikowe, 3 – dyfuzor, 4 – spirala zbiorcza, 5, 6 – ło�yska, 7 – silnik 

elektryczny, 8 – tłok odci��aj�cy 

Fig. 1. Structural diagram of a typical single-stage radial blower 
1 – shaft, 2 – impeller, 3 – diffuser, 4 – spiral aggregate, 5, 6 – bearings, 

7 – the electric motor, 8 – piston unloader 

 
Dzi�ki do�� prostej budowie konstrukcji dmuchawy i niskim obci��eniom 

mechanicznym dmuchawy wolnoobrotowe odznaczaj� si� du�� �ywotno�ci�, 
przekraczaj�c� nawet 120000-130000 godzin pracy (12-15 lat ruchu ci�głego). 
Tym niemniej ich układy przepływowe, a zwłaszcza koła wirnikowe podlegaj�  
w miar� upływu czasu silnym zjawiskom korozji i erozji i w zwi�zku z tym 
wymagaj� wymiany, która w praktyce oznacza ich modernizacj�. 

2. PRZYKŁAD MODERNIZACJI DMUCHAWY PROMIENIOWEJ 

Modernizowana maszyna (patrz Rys. 2) jest jednostopniow� dmuchaw� 
promieniow� o nap�dzie wprost. Nap�dzana jest silnikiem elektrycznym 
asynchronicznym o mocy 400 kW przy cz�sto�ci obrotów n = 2950 obr/min,  
a zatem nale�y do grupy dmuchaw promieniowych wolnoobrotowych. Dwie takie 
dmuchawy pracowały w instalacji technologicznej jednej z wytwórni nawozów 
fosforowych, zasilaj�c wie�� suszarnicz�. Producentem dmuchawy były Zakłady 
Budowy Maszyn i Aparatury im. Ludwika Zieleniewskiego w Krakowie, które te� 
zleciły IMP PŁ wykonanie projektu modernizacji. Dane dmuchawy według 
wytwórcy s� nast�puj�ce: 

• strumie� obj�to�ci na ssaniu V� =  9,3-10 Nm3/s (33500-36000 Nm3/h); 
• spi�trzenie statyczne �p = 15,62 kPa (1600 mmH2O). 
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Podstawowym celem przebudowy jest osi�gni�cie nast�puj�cych parame-
trów pracy: 

• strumie� obj�to�ci na ssaniu V� = 11,66 Nm3/s (42000 Nm3/h); 
• spi�trzenie statyczne �p = 25,506 kPa (2600 mmH2O). 
Zleceniodawca po przeprowadzeniu wst�pnej analizy zało�ył, �e zakres 

przebudowy obejmie cały wirnik oraz dyfuzor. Oznacza to, �e omawiany przykład 
modernizacji nale�y do obszaru pełnego revampu, obejmuj�cego wymian� całej 
cz��ci przepływowej – ze „starej” dmuchawy pozostaje wył�cznie kadłub.  
Dodatkowym istotnym zało�eniem jest zmiana technologii wykonania koła 
wirnikowego z nitowania na spawanie. 

 
 

Rys. 2. Przekrój podłu�ny modernizowanej dmuchawy promieniowej według [3] 
Fig. 2. Longitudinal section of the modernized radial blower according [3] 

  
Projekt modernizacji zastał opracowany jedynie na podstawie materiałów 

dostarczonych przez producenta maszyny, który wzi�ł na siebie opracowanie 
dokumentacji wykonawczej, wykonanie nowego kompletnego wirnika, dokonanie 
niezb�dnych prac remontowych (ło�yska, labirynty itp.) oraz ko�cowy monta�. 
Zestaw dostarczonej dokumentacji obejmował: 

1. Rysunek zło�eniowy dmuchawy w jej wersji oryginalnej; 
2. Dokumentacj� techniczn� podobnej dmuchawy o parametrach:  

V� = 42000 Nm3/h i spi�trzeniu 24,525 Pa, traktowanej jako dmuchawa 
wzorcowa (ma ona taki sam kadłub – odlewany z tych samych modeli 
jak modernizowana maszyna); 

3. Schemat technologiczny całej instalacji dmuchaw; 
4. Wyniki uproszczonego ruchu testowego. 
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 Widzimy zatem, �e producent nie dysponował pełn� dokumentacj� 
konstrukcyjn� maszyny. 

  Zmodernizowana dmuchawa została obliczona dla parametrów otoczenia 
równych normalnym (pot = 1,01325 bar, Tot  = 293,15 K); zało�ono ponadto, �e 
wilgotno�� wzgl�dna zasysanego powietrza wynosi � = 70%, co odpowiada 
�rednim warunkom lokalnym, w zwi�zku z tym stała gazowa powietrza równa 
jest R = 288,84 J/kgK. 

 Według danych z eksploatacji, spadek ci�nienia w filtrze wlotowym waha 
si� od warto�ci 50 do 100 mm H2O (490 do 980 Pa). Do oblicze� przyj�to t� 
ostatni� warto��, a zatem ci�nienie czynnika za filtrem równe jest: 

pA = pot – �p = 101,325 – 0,981 = 100,344 kPa 
Obliczenia koncepcyjne zmodernizowanego układu przepływowego dmu-

chawy przeprowadzono w oparciu o metod� jednowymiarow�, wykorzystuj�c 
standardowy algorytm IMP PŁ (procedura RBS). Nie przeprowadzano oblicze� 
CFD, polegaj�c na własnych wieloletnich do�wiadczeniach i wynikach bada� 
podobnych dmuchaw. Do ostatecznej dyskusji wybrano dwa warianty, por. [3], 
oznaczone odpowiednio W1 i W2. W tabeli T1 zestawiono charakterystyki 
geometryczne kół wirnikowych obu tych wariantów projektowych. 

 
Tabela T1. Charakterystyka geometryczna rozpatrywanych wariantów kół wirnikowych  
                   modernizowanej dmuchawy 

Wielko�� Symbol Wymiar Wariant W1 Wariant W2 

	rednica koła D2 mm 1220 1250 

K�t łopatki na wylocie 
2 º 62,7 56,5 

Szeroko�� na wylocie b2 mm 63 60 

Wzgl�dna szeroko�� b2/D2 % 5,2 4,8 

 
Ostatecznie do realizacji przyj�to wariant W2, ze wzgl�du na: 

• szerszy u�yteczny zakres pracy; 
• bardziej płask� charakterystyk�. 

 
Dyskusji nale�y podda� zagadnienie oczekiwanej sprawno�ci obu 

powy�szych rozwi�za�. Wzgl�dna szeroko�� koła w wariancie W1 jest 
wprawdzie nieco wi�ksza ni� dla W2, ale wynikaj�cy z niej przyrost sprawno�ci 
jest minimalny (ok. 0,5%). Natomiast k�t łopatki na wylocie w wariancie W1 jest 
zbyt du�y, jak na koło promieniowe, skutkiem czego udział kinematyczny koła 
maleje, a ro�nie udział dyfuzora. Dyfuzor (niezale�nie od typu i geometrii) zawsze 
jest mniej sprawny od koła wirnikowego, a zatem i sprawno�� takiego stopnia 
b�dzie mniejsza. 
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Rys. 3. Szkice ułopatkowania koła wirnikowego oryginalnej 
oraz zmodernizowanej wersji W2  

Fig. 3. Impeller blading sketches of the original and modernized versions W2 

3.  KONSTRUKCJA KOŁA WIRNIKOWEGO DMUCHAWY  

W dmuchawach wolnoobrotowych nie stosuje si� na ogół kół wirnikowych 
wykonywanych z odkuwek, głównie z powodów ekonomicznych. Du�e odkuwki 
s� bardzo kosztowne, a relatywnie niskie pr�dko�ci obwodowe  (u2 poni�ej 
190-200 m/s) umo�liwiaj� stosowanie kół wirnikowych budowy składanej, 
budowanych z elementów kutych oraz z walcowanych blach. 

Oryginalne koło wirnikowe modernizowanej dmuchawy było konstrukcji 
nitowanej z blach oraz kutych pier�cieni: przywlotowego oraz piasty. Łopatki typu 
„U” tłoczone z blachy były nitowane do tarczy i pokrywy za pomoc� szesnastu 
nitów. Przyj�ta technologia wykonania nowego koła zakłada wykonanie  
(patrz Rys. 4):                                                                                      

a) pokrywy jako spawanej obwodowo z kutego pier�cienia przylotowego  
i przyspawanej do niego obwodowo-walcowanej przetłoczonej na sto�ek 
blachy o stałej grubo�ci 6 mm. Blacha pokrywy zaopatrzona jest na 
�rednicy wewn�trznej w wywini�ty kołnierz, tworz�cy z odpowiednim 
progiem w pier�cieniu przywlotowym poł�czenie kształtowe; 

b) tarczy składaj�cej si� z kutej piasty i przyspawanej do niej obwodowo 
walcowanej promieniowej płyty o zmiennej grubo�ci (10 mm w miejscu 
ł�czenia z piast� i 6 mm na �rednicy zewn�trznej); 

c) łopatek z walcowanej kierunkowo blachy o stałej grubo�ci 5 mm, 
przyspawanych pachwinowo do tarczy i pokrywy. Kraw�d� wlotowa 
łopatki zaokr�glona promieniem R 2,5 mm. 
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Rys. 4. Przekrój merydionalny nowego spawanego koła wirnikowego oraz gotowe 
półfabrykaty pokrywy i tarczy (bez uwzgl�dnienia naddatków technologicznych) 
Fig. 4.  Meridional cross section of the new welded impeller and semi-finished cover 

and shield (without taking into account technological allowances) 
 
Wszystkie elementy koła wykonane s� ze stali 18 G2A, charakteryzuj�cej 

si� dobr� spawalno�ci� i wystarczaj�cymi własno�ciami wytrzymało�ciowymi. 
Nale�y zauwa�y�, �e dla konstrukcji kół składanych naddatki technologiczne 
stosujemy w ograniczonym zakresie – np. płyty pokrywy i tarczy s� obrabiane 
na gotowo. Jest to mo�liwe, gdy� dopuszczalne bicia osiowe na �rednicy 
zewn�trznej koła wynosz� a� 0,5 mm (dla porównania dopuszczalne bicia 
promieniowe do 0,25 mm). 

Po wykonaniu kompletnego koła przeprowadza si� prób� odwirowania, przy 
czym norma zakładowa definiuje zapas nadobrotów wynosz�cy 10% (inaczej 
ni� norma ISO 5382  [6]). 

4. WPŁYW TECHNOLOGII NA KONSTRUKCJ� I WŁASNO�CI 
ZMODERNIZOWANEJ DMUCHAWY 

Nowe koło wirnikowe nie tworzy konstrukcyjnej cało�ci z tłokiem 
odci��aj�cym, moment przenoszony jest na wał za pomoc� dwu symetrycznych 
wpustów pryzmatycznych. Ta zmiana konstrukcji była mo�liwa dzi�ki wy�szej 
wytrzymało�ci spoiny obwodowej tarczy, co wyeliminowało konieczno�� 
stosowania poł�czenia kształtowego oryginalnej tarczy z piast�  i tłokiem (patrz 
Rys. 4). Pasowanie osadzenia koła (M8/h6) zapewnia ci�gły kontakt wału 
i koła podczas wirowania, zapobiegaj�c powstaniu niewywagi. 

Zmiana technologii umo�liwiła zwi�kszenie liczby łopatek koła z szesnastu 
do dziewi�tnastu, dzi�ki eliminacji półek łopatek nitowanych, które blokuj� cz��� 
kanału przepływowego. 

  Na rysunku 5 przedstawiono porównanie konstrukcji poł�czenia pier�cienia 
przylotowego pokrywy dla wersji nitowanej i spawanej koła. Zastosowanie 
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konstrukcji spawanej powoduje znaczne zwi�kszenie sztywno�ci tego fragmentu 
koła. Jak wiadomo, jest to równocze�nie miejsce wyst�powania najwy�szych 
napr��e�, decyduj�cych o stopniu wyt��enia konstrukcji, por. np. [5]. 
Zwi�kszenie sztywno�ci pokrywy umo�liwia przyj�cie mniejszych luzów 
labiryntów ni� dla wersji nitowanej. 

a) b)

1

2 3

4

1

2

4

 
Rys. 5.  Porównanie konstrukcji poł�czenia pier�cienia przywlotowego 

dla wersji nitowanej i spawanej koła 
1 – pier�cie� przylotowy, 2 – blacha pokrywy, 3 – półka łopatki, 4 – pióro łopatki 

Fig. 5. Comparison of the structure of the cover disc ring connection version riveted 
and welded wheels 

 
Przeciek nad pokryw� obliczono dla nast�puj�cych zało�e�: 
1. Ilo�� grzebieni labiryntu z = 5 (grzebienie w postaci zawalcowywanej 

ta�my o grubo�ci 0,35 mm), 
2. Luz promieniowy s = 0,7 mm (luz ruchowy z uwzgl�dnieniem 

odkształcenia pokrywy koła), 
3. 	rednica obliczeniowa labiryntu DLab = 660 mm. 
Przeciek obliczony na podstawie zale�no�ci zamieszczonych w [3] wynosi 

pPm� = 0,141 kg/s, to jest 1% przepływu na tłoczeniu. Przeciek ten dla orygi-

nalnego nitowanego koła wirnikowego jest niemal dwukrotnie wi�kszy,  
z powodu wi�kszego luzu promieniowego labiryntu i uszczelnienia bez progów. 

Przeciek nad tłokiem odci��aj�cym obliczono dla nast�puj�cych zało�e� 
(pami�tamy, �e za tłokiem ci�nienie równe jest atmosferycznemu): 

1. Ilo�� grzebieni labiryntu z = 12 ( konstrukcja grzebieni jak wy�ej), 
2. 	rednica tłoka DT = 580 mm, 
3. Luz promieniowy s = 0,5 mm. 
Przeciek ten wynosi pTm�  = 0,053 kg/s i jest taki sam jak dla konstrukcji 

wyj�ciowej. W zwi�zku z tym strumie� masy czynnika płyn�cy przez koło 
wirnikowe wynosi: 
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      =++= pTpP2-1 mmmm ���� 14,25 kg/s 

a udział procentowy obu przecieków równy jest �p = 1,36%, co pozostaje  
w akceptowalnych granicach. Nale�y równie� pami�ta�, �e strumie� masy na 
tłoczeniu dmuchawy jest mniejszy od strumienia płyn�cego przez koło o sum� 
warto�ci tych przecieków. 

5. PODSUMOWANIE 

Zmodernizowana dmuchawa pracuje w ruchu ci�głym, a wyniki pomiarów 
charakterystyki pracy (por. [4]) pozwalaj� na wyci�gni�cie optymistycznych 
wniosków co do mo�liwo�ci modernizacji maszyn przepływowych charak-
teryzuj�cych si� bardzo star� konstrukcj�. W wyniku przebudowy (jej zakres 
obejmował wymian� całego układu przepływowego, modernizowano dwie 
dmuchawy pracuj�ce równolegle) uzyskano praktycznie now� maszyn�  
o zadowalaj�cych własno�ciach ruchowych.  

 Polepszenie własno�ci dmuchawy było mo�liwe głównie dzi�ki zmianie 
technologii wykonania koła wirnikowego. Nowa technologia spawania kół 
wirnikowych typu składanego jest ponadto znacznie ta�sza od poprzedniej. 
Paradoksalnie własno�ci wytrzymało�ciowe kół spawanych s� nieco gorsze od 
kół nitowanych, przy jednoczesnej wy�szej sztywno�ci tych pierwszych. 
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MODEL TEORETYCZNY POMPY KAPILARNEJ TYPU CPL 
 

Streszczenie: W artykule przedstawiony został model teoretyczny 
cylindrycznej pompy kapilarnej typu CPL stworzony na podstawie analizy 
pracy rzeczywistego systemu z pomp� kapilarn�. Zaprezentowany model 
zawiera opis wszystkich elementów pompy i kluczowych zjawisk 
fizycznych. Zostało zaprezentowane tak�e porównanie wyników symulacji 
za pomoc� stworzonego modelu z wynikami pomiarów chłodzenia 
za pomoc� systemu chłodzenia z pomp� kapilarn�. 
Słowa kluczowe: pompa kapilarna, model teoretyczny. 
 

THEORETICAL MODEL OF A CAPILLARY PUMPED LOOP 
 

Abstract: A model of a cylindrical Capillary Pumped Loop is presented. 
The analysis of the capillary pump activity has given an opportunity to 
create a model of the pump. The model including all the loop elements 
and the essential physical processes has been designed. Static and 
dynamic states have been simulated using the proposed model. By 
comparing the experimental results and the simulations for various states, 
the capillary pump and its model can be analyzed. 
Keywords: capillary pumped loop, theoretical model. 

1. WST�P 

W�ród nowych rozwi�za� systemów chłodzenia szczególne miejsce zajmuj� 
pompy kapilarne [6]. S� to zamkni�te, dwufazowe systemy transportuj�ce ciepło, 
wykorzystuj�ce siły kapilarne do zapewnienia cyrkulacji czynnika chłodz�cego. 
Pozbawione s� ruchomych elementów i daj� mo�liwo�� transportu du�ej ilo�ci 
ciepła na długim dystansie (nawet rz�du kilku metrów). Ze wzgl�du na 
konstrukcj� wyró�nia si� dwa podstawowe typy pomp kapilarnych – pompy 
kapilarne typu CPL (Capillary Pumped Loop) oraz pompy kapilarne typu LHP 
(Loop Heat Pipe) [1]. Obie konstrukcje s� do siebie podobne. Ró�ni je 
umiejscowienie  zbiornika płynu chłodz�cego oraz zastosowanie w pompie LHP 
dwóch materiałów porowatych w przeciwie�stwie do pojedynczego materiału 
w pompach CPL.  
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Rys. 1. Pompa kapilarna typu CPL 
Fig. 1. Capillary Pumped Loop 

Wykaz oznacze� 

ae – współczynnik parowania 
c – pojemno�� cieplna [J/kg] 
D – �rednica [m] 
f – współczynnik Darcy'ego 
g – przyspieszenie ziemskie  
H – wysoko�� [m] 
h – współczynnik przejmowania  

ciepła [W/(m2·K)] 
L – długo�� [m] 
l – ciepło przemiany fazowej [J/kg] 
M – masa molowa [kg/mol] 
 – strumie� masy [kg/s] 
P – moc [W] 
p – ci�nienie [Pa] 
r – promie� [m] 
R – uniwersalna stała gazowa 
S – powierzchnia [m2] 
T – temperatura [K] 
t – czas [s] 
 – strumie� obj�to�ci [m3/s] 
v – pr�dko�� [m/s]  
� – ułamek obj�to�ciowy  
� – długo�� strefy cieczy  

w skraplaczu [m] 
� – porowato�� 
� – długo�� strefy dwufazowej  

w skraplaczu [m] 
� – k�t zwil�ania 

� – przepuszczalno�� materiału  
porowatego [m2] 

� – współczynnik przewodzenia  
ciepła [W/(m·K)] 

� – lepko�� dynamiczna [Pa·s] 
� – g�sto�� [kg/m3] 
	 – napi�cie powierzchniowe [N/m] 

 – strumie� ciepła [W/m2] 

Indeksy 
c – skraplacz 
cap – kapilary 
E – element chłodzony 
e – parownik 
g – kanały odprowadzaj�ce par� 
i – wlot 
l – ciecz 
o – wylot 
r – rezerwuar 
s – obudowa parownika 
t – trójnik 
v – para 
w – materiał porowaty 
� – strefa cieczy w skraplaczu 
� – strefa dwufazowa w skraplaczu 
0 – warto�� pocz�tkowa 
� – warto�� w stanie ustalonym 
* – powierzchnia parowania 
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W pracy przedstawiony został model teoretyczny pompy kapilarnej  typu 
CPL. Na Rys. 1 przedstawiony został schemat pompy typu CPL. Ciepło dopro-
wadzone do parownika powoduje podgrzanie  i  odparowanie znajduj�cej si� 
w nim cieczy. Podgrzana ciecz przesuwana jest do skraplacza, gdzie ciepło jest 
odprowadzane do otoczenia, na skutek czego nast�puje schłodzenie pary, 
a nast�pnie jej skroplenie. Skroplona para przepływa z powrotem do parownika. 
Powrót płynu do parownika zapewniaj� siły kapilarne powstaj�ce w materiale 
porowatym znajduj�cym si� w parowniku. Pompa typu CPL posiada oddzielny 
rezerwuar, który jest termicznie odizolowany od parownika i słu�y do kontroli 
punktu pracy pompy. 

2. MODEL TEORETYCZNY POMPY KAPILARNEJ TYPU CPL 

Zaproponowany w tej pracy model teoretyczny pompy kapilarnej ma 
za zadanie umo�liwi� projektowanie i konstruowanie systemów chłodzenia 
z pompami kapilarnymi typu CPL, analiz� ich działania oraz tworzenie algoryt-
mów steruj�cych prac� systemów chłodzenia z pomp�. Daje te� mo�liwo�� 
badania zachowania systemu chłodzenia z pomp� kapilarn� zarówno w stanach 
ustalonych, jak i w przej�ciowych, takich jak wzrosty i spadki mocy wydzielanej 
w chłodzonym elemencie, czy zmiennych warunkach odprowadzania ciepła 
do otoczenia. 

Wszystkie elementy pompy zostały uproszczone geometrycznie i sprowa-
dzone do prostych obiektów o znanych parametrach fizycznych. Ka�dy 
z obiektów opisany jest za pomoc� uproszczonego modelu fizycznego. 
W pełnym modelu mo�na wyró�ni� modele składowe: parownika, skraplacza, 
rezerwuaru oraz przewodów pary i cieczy. 

2.1. Model parownika 

W badanej pompie kapilarnej u�yty został parownik cylindryczny. Jego 
obudowa wykonana była z miedzi, co zapewniało dobre rozprowadzanie ciepła. 
W modelu parownika zostało przyj�te uproszczenie polegaj�ce na zało�eniu, 
�e cała zewn�trzna powierzchnia obudowy parownika ma tak� sam� warto�� 
temperatury. Przy dodatkowych zało�eniach, �e wpływ grawitacji w parowniku 
jest pomijalny oraz, �e ciecz wpływaj�ca do parownika ma jednorodn� 
temperatur�, uzyskiwana jest cylindryczna symetria modelu parownika. Schemat 
parownika u�yty w modelu przedstawiony jest na Rys. 2. 

Chłodzony element elektroniczny przymocowany jest do zewn�trznej 
powierzchni obudowy parownika. Ciepło wytwarzane w elemencie przepływa 
przez obudow� do wn�trza parownika. Z drugiej strony, schłodzona ciecz 
z przewodu przepływa przez materiał porowaty w kierunku obudowy. Na 
powierzchni materiału porowatego ciecz odparowuje pod wpływem ciepła 
dopływaj�cego przez obudow� parownika. Odparowana ciecz przesuwa si� do 
wylotu parownika przez kanały odprowadzaj�ce. Ciecz wpływaj�ca do parownika 
w kierunku powierzchni parowania oraz niska warto�� współczynnika 
przewodzenia ciepła spieku szklanego, u�ytego jako materiał porowaty, 
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zapewnia to, �e ciepło nie przenika do przewodu cieczy. Ciecz w całym 
przewodzie ma stał� temperatur�. 

 

 

Rys. 2. Schemat parownika 
Fig. 2. Evaporator scheme 

Dodatkowo w modelu zostało przyj�te zało�enie, �e odparowana ciecz 
nie zmienia swojej temperatury przy przepływie przez kanały odprowadza- 
j�ce. Zatem warto�� temperatury zale�y tylko od promienia r, co czyni model 
parownika modelem jednowymiarowym. Model teoretyczny parownika uwzgl�-
dnia trzy elementy: przepływ ciepła od elementu chłodzonego przez obudow� 
do wn�trza parownika, przepływ cieczy i ciepła przez materiał porowaty oraz 
przepływ pary przez kanały odprowadzaj�ce. Kanał cieczy wewn�trz materiału 
porowatego, którym ciecz dopływa do materiału, jest traktowany jako 
przedłu�enie przewodu cieczy i wł�czony jest do modelu tego przewodu. 

2.1.1. Obudowa 

Przy tworzeniu modelu obudowy zało�ono, �e warto�� temperatury 
zewn�trznej powierzchni obudowy parownika jest równa warto�ci temperatury na 
powierzchni obudowy chłodzonego elementu elektronicznego (bezpo�rednio 
stykaj�cej si� z parownikiem). Ciepło odbierane przez obudow� przepływa do 
wn�trza parownika. Rozkład temperatury w obudowie opisany jest przez 
jednowymiarowe równanie Fouriera 
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Warunek brzegowy na powierzchni styku zewn�trznej powierzchni obudowy 
parownika z chłodzonym elementem zakłada przejmowanie przez t� powierz-
chni� mocy P  od chłodzonego elementu 
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Warunek brzegowy na wewn�trznej powierzchni obudowy zakłada 
przekazywanie całego ciepła do powierzchni parowania 

 ( )
r
T

TTSh ss ∂
∂−=− λ*** . (3) 

2.1.2. Materiał porowaty 

Przepływ cieczy przez materiał porowaty opisany jest jednowymiarowym 
równaniem Darcy'ego 
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gdzie vl oznacza pr�dko�� Darcy'ego. Jest ona równa stosunkowi strumienia 
obj�to�ci płynu przepływaj�cego przez materiał porowaty do pola przekroju 
poprzecznego tego materiału wll SVv �= . 

Przepuszczalno�� materiału porowatego, dla materiałów zbudowanych 
z poł�czonych ziaren, mo�na wyrazi� przez [10] 
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gdzie Dp jest �redni� �rednic� ziaren materiału porowatego. 
Zało�one zostało, �e w ka�dym miejscu materiału porowatego warto�� 

temperatury cieczy jest równa warto�ci temperatury materiału porowatego. 
Rozkład temperatury w materiale porowatym mo�na wyznaczy� z równania 
przepływu ciepła 
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Warunek brzegowy zakłada warto�� temperatury na wewn�trznej powie-
rzchni materiału porowatego równ� warto�ci temperatury cieczy wpływaj�cej 
do parownika. 

Decyduj�cym zjawiskiem, które zapewnia prawidłow� cyrkulacj� cieczy, 
obok parowania, jest zjawisko kapilarne. Warto�� ci�nienia kapilarnego mo�na 
wyznaczy� ze wzoru Younga-Laplace’a 

 caplvcap rppp θσ cos2=−=∆ . (7) 

2.1.3. Powierzchnia parowania 

Szybko�� parowania cieczy z powierzchni jest zale�na od wielu czynników: 
temperatury otoczenia, temperatury powierzchni cieczy, ci�nienia pary nad 
powierzchni� parowania etc. Gdy ciecz paruje do otoczenia, strumie� masy 
cieczy z jednostki powierzchni w jednostce czasu mo�e by� wyra�ony równaniem 
Hertza-Knudsena [9] 
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gdzie satp – warto�� ci�nienia pary nasyconej nad powierzchni� parowania, 

przy temperaturze .*T  
Ze wzgl�du na niewielkie odległo�ci mo�na zało�y�, �e warto�� temperatury 

powierzchni parowania jest równa warto�ci temperatury pary nad powierzchni� 
parowania. St�d strumie� masy z całej powierzchni materiału porowatego 
w jednostce czasu 

 ( )*
*

*

2 vsatwe pp
�RT
M

�Sa=m −� . (9) 

Wyst�puj�cy w równaniu współczynnik parowania ea okre�la stosunek zmie-
rzonego strumienia masy do wyliczonego teoretycznie. Zale�y on przede 
wszystkim od geometrii parownika i musi by� wyznaczony do�wiadczalnie dla 
danej konstrukcji [2]. 

Warto�� ci�nienia pary nasyconej nad powierzchni� parowania satp  zale�y 
od krzywizny menisku oraz g�sto�ci pary. Mo�na j� wyznaczy� z warunku 
równowagi termodynamicznej dla półsferycznej powierzchni ciecz-para 
w kapilarze (przybli�enie pierwszego rz�du równania Kelvina [5]) 
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p=p
−

−∞→ cos2 , (10) 

gdzie ∞→r
satp  – ci�nienie pary nasyconej przy płaskiej powierzchni cieczy. 

Znaj�c strumie� masy, jaki odparowuje w jednostce czasu, mo�na 
wykorzysta� bilans energii w strefie parowania do obliczenia warto�ci tempe-
ratury parowania .*T  Moc zabierana przez paruj�c� ciecz równa si� 

 ( )22**

2
1

lv vvm+lm=P −�� . (11) 

Pierwszy człon jest moc� zabieran� przez parowanie cieczy, drugi wynika 
z ró�nicy energii kinetycznej pary wypływaj�cej z parownika i cieczy wpływaj�cej. 
Z drugiej strony, moc ta jest równa mocy dostarczonej przez obudow� 
parownika, pomniejszonej o moc, jaka przenika przez powierzchni� parowania 
do wn�trza materiału porowatego. Ró�nica mocy dostarczanej przez �ciank� 
obudowy i przenikaj�cej do materiału porowatego (oraz cieczy w materiale 
porowatym) przy zało�eniu, �e warto�� temperatury cieczy i materiału 
porowatego s� sobie równe wl TT = , wynosi 

 ( ) ( )( )
r
T

S��+��TTSh=P wlww ∂
∂−−− 1*

s
* . (12) 

Warto�� współczynnika przejmowania ciepła przy parowaniu cieczy z materiału 
porowatego *h = 9000 W/(m2·K) została przyj�ta na podstawie literatury [4], [10]. 
Przyrównuj�c (11) z (12) i przekształcaj�c, mo�na otrzyma� równanie na 
temperatur� powierzchni parowania 
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2.1.4. Kanały odprowadzaj�ce par� 

Zakładaj�c, �e strumie� pary w kanałach wzrasta liniowo wraz z długo�ci� 
kanału mo�na pokaza�, �e ró�nica ci�nienia na ko�cach kanałów jest zale�na 
od strumienia masy pary płyn�cej przez kanały [3] 
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Parametry a  i b  zale�� od geometrii kanałów i wyznaczane s� do�wiadczalnie 
dla konkretnej konstrukcji parownika. 

2.2. Model skraplacza 

U�yty jednowymiarowy model numeryczny skraplacza opracowany został 
przez Wedekinda [8] i dostosowany do przypadku skraplacza pracuj�cego 
w pompie kapilarnej. Skraplacz opisany jest dwunastoma zmiennymi para-
metrami (Rys. 3). Parametry te zwi�zane s� ze sob� równaniami opisuj�cymi 
interakcj� pomi�dzy poszczególnymi cz��ciami skraplacza oraz przewodów 
cieczy i pary. Skraplacz podzielony jest na trzy strefy – stref� pary o długo�ci cvL , 

stref� dwufazow� (strefa kondensacji) o długo�ci �  oraz stref� cieczy o długo�ci � . 

 

Rys. 3. Model skraplacza 
Fig. 3. Condenser model 

W modelu przyjmuje si� kilka wa�nych zało�e�: 
•    kondensacja w strefie dwufazowej jest całkowita; 
• �redni stosunek obj�to�ci pary w strefie dwufazowej do całkowitej  

obj�to�ci strefy nie zmienia si� w czasie �c = const (warunek ten ma 
poparcie w badaniach eksperymentalnych); 

• Wedekind i Bhatt [8] zakładaj� stały strumie� ciepła 
c = const, 
niezale�ny od temperatury pary. W modelu zaproponowanym w tej 
pracy stały jest tylko współczynnik przejmowania ciepła. �redni 
strumie� ciepła zabierany z jednostki powierzchni rezerwuaru wynosi 
wi�c 
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                              ( )acc TTh= −^ϕ , (15) 
  gdzie hc – konwekcyjny współczynnik przejmowania ciepła, T^ –  tempe-

ratura powierzchni skraplania, Ta – temperatura otoczenia. Stało�� 
strumienia na całej powierzchni implikuje liniow� zmian� stosunku ilo�ci 
pary do cieczy w miar� przepływu pary i skraplania wzdłu� strefy; 

•    straty tarcia s� pomijalnie małe w bilansie energii; 
• para jest �ci�liwa i mo�e by� rozwa�ana jako jednorodna (g�sto��, 

lepko�� i temperatura jest taka sama w całym skraplaczu); 
• para ma w całej obj�to�ci parownika tak� sam� warto�� temperatury, 

która jest równa warto�ci temperatury na wlocie skraplacza (skraplanie 
w warunkach izotermicznych), a schłodzenie cieczy do temperatury 
wyj�ciowej nast�puje dopiero w strefie cieczy; 

•    ciecz jest rozwa�ana jako ciecz nie�ci�liwa. 

2.2.1. Strefa pary 

Strefa pary (o stałej długo�ci Lcv) jest rozpatrywana jako strefa �ci�liwego 
gazu o g�sto�ci �v, zale�nej od ci�nienia i temperatury (Rys. 3). Z równania 
zachowania masy mo�na napisa� wzór na ró�nic� pomi�dzy strumieniem 
masy cim� cieczy wpływaj�cej do skraplacza i strumieniem masy c�m� cieczy 

wypływaj�cej ze strefy pary do strefy dwufazowej 
 t�SL=mm vccvc�ci ∂∂− �� . (16) 

Ró�nica pomi�dzy ci�nieniem cip  na pocz�tku strefy pary a ci�nieniem c�p  

na ko�cu strefy jest wyra�ona przez równanie  
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�
− . (17) 

Współczynnik Darcy'ego f wyznaczany jest z równania Colebrooka. 

2.2.2. Strefa dwufazowa 

W strefie dwufazowej o zmiennej długo�ci �  strumie� masy zmienia si� 
od c�m�  do c�m�  (Rys. 1), a ró�nica strumieni równa jest sumie przyrostów masy 

cieczy i gazu w strefie dwufazowej 
 ( ) ( ) tStS=mm vcclcccc ∂∂+∂∂−− ηραηραβη 1�� . (18) 

Suma przyrostów energii wewn�trznych cieczy i gazu w strefie dwufazowej 
jest równa sumie energii odprowadzonej do otoczenia i energii wydzielonej 
podczas skraplania 

 ( ) ( )
c�lc�vcc

v
vccllcc mhmh+��D=

t
��

hS�+
t
�

�hS� �� −−
∂

∂
∂
∂− ϕ1 , (19) 

a strumie� mocy odprowadzonej do otoczenia cϕ  wyra�ony jest równaniem (15). 
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Przyj�to, �e na odcinku �  spadek ci�nienia powodowany jest tylko 
przepływem pary 

 ( )clc
v

c

cc
cc gH

m

SD
f=pp αρα

ρ
η

η
η

βη −−− 1
2

2

2

�
. (20) 

2.2.3. Strefa cieczy 

Długo�� strefy cieczy �  zale�y od długo�ci strefy dwufazowej �  (Rys. 3) 
 ( ) �LL=t� cvc −− , (21) 

Z równania ci�gło�ci mo�na wyznaczy� ró�nic� strumienia masy c�m�  cieczy 

wpływaj�cej do strefy i strumienia masy cieczy com�  wypływaj�cej ze strefy 

 t�S�=mm clcoc� dd�� − , (22) 

a spadek ci�nienia w strefie cieczy z równania 
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SD
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32 , (23) 

gdzie drugi człon oznacza ci�nienie hydrostatyczne słupa cieczy w strefie cieczy, 
przy ró�nicy wysoko�� pomi�dzy ko�cami strefy równej �H . 

2.3. Model rezerwuaru 

Rezerwuar jest prostopadło�ciennym zbiornikiem o wysoko�ci Hr i polu 
podstawy Sr. Wypełniony jest w cz��ci ciecz�. Pozostał� cz��� zajmuje para. 
Obj�to��, jak� zajmuje para, zale�y od ilo�ci cieczy w całej pompie oraz od 
aktualnej długo�ci strefy dwufazowej w skraplaczu. Je�li Vl – oznacza ilo�� 
cieczy w całej pompie, a VCPL – obj�to�� pompy, to znaj�c długo�� strefy 
dwufazowej w skraplaczu mo�na wyliczy� wysoko�� słupa cieczy w rezerwuarze 

 ( )[ ] rvcvclCPLrl SLSVVHH /ηα−−−−= . (24) 
Ci�nienie na wlocie skraplacza wynosi  
 llrri g�H+p=p . (25) 
Strumie� masy cieczy wpływaj�cej z trójnika do rezerwuaru 
 tHS�=m lrlr dd� . (26) 

2.4. Model przewodów cieczy i pary 

Model przewodów cieczy i pary zakłada izotermiczny przepływ nie�ci�liwego 
płynu. W układzie wyró�niamy cztery przewody: przewód pary – ł�cz�cy 
parownik ze skraplaczem, przewody cieczy: ł�cz�ce skraplacz z trójnikiem, 
trójnik z rezerwuarem i trójnik z parownikiem. Dla przewodu pary przyjmujemy 
przepływ turbulentny, a dla przewodów cieczy – laminarny. Spadki ci�nie� 
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w  ka�dym z odcinków wynosz� odpowiednio dla przewodów pary, cieczy 
(skraplacz – trójnik, trójnik – rezerwuar, trójnik – parownik): 
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Równanie zachowania masy w trójniku ma posta� eirco m=mm ��� − .  

3. WYNIKI 

Rozwi�zaniem opisanego wy�ej układu równa� jest rozkład temperatury 
w obudowie parownika i materiale porowatym, temperatura powierzchni 
parowania, 10 warto�ci ci�nienia w ró�nych miejscach pompy, 5 strumieni masy 
płynu, długo�� strefy dwufazowej i strefy cieczy w skraplaczu oraz wysoko�� 
słupa cieczy w rezerwuarze. Model został zaimplementowany w �rodowisku 
Matlab. 

Aby zastosowa� opisany model teoretyczny nale�y wyznaczy� dla danej 
pompy parametry zale�ne od konstrukcji pompy. Jest to warto�� współczynnika 
parowania ae w równaniu (9) oraz warto�ci parametrów a i b, dla kanałów 
odprowadzaj�cych par� w równaniu (14). Wyznaczenie warto�ci tych para-
metrów polegało na dokonaniu pomiaru warunków panuj�cych w pompie 
kapilarnej w stanie ustalonym. Dla dwóch warto�ci mocy doprowadzonej 
do pompy zmierzone zostały warto�ci temperatury powierzchni chłodzonego 
tranzystora TE, temperatury pary wypływaj�cej z parownika Teo (w modelu równa 
warto�ci temperatury powierzchni parowania T*), warto�� ci�nienia cieczy 
w trójniku pt oraz ci�nienia pary na wyj�ciu parownika peo.  

Znaj�c warto�� temperatury w TE i T*, została wyznaczona warto�� 
współczynnika parowania. Obliczona została warto�� wewn�trznej powierzchni 
obudowy parownika TS, nast�pnie warto�� strumienia masy *m� . Ostatecznie 
z równania (9) wyliczona została warto�� współczynnika parowania ea = 0,0025. 

Zmierzone warto�ci ci�nienia w trójniku pt i na wylocie parownika peo 
posłu�yły do wyznaczenia warto�ci współczynników a  i b . Znalezione parametry 
maj� warto�� a  = 0,1621 i b  = –0,2162. W dalszych symulacjach wykorzystano 
ww. warto�ci parametrów. 

Zaprezentowany model teoretyczny został wykorzystany do oblicze� dla 
pompy kapilarnej zbudowanej w Instytucie Elektroniki PŁ. System chłodzenia 
i wyniki pomiarów działania systemu chłodzenia z pomp� kapilarn� zostały 
szczegółowo omówione w [6]. 

Najwa�niejszymi omawianymi parametrami b�d�: P – moc odprowadzana 
z elementu chłodzenia przez medium chłodz�ce, TE – temperatura elementu 
chłodzonego (temperatura powierzchni obudowy stykaj�ca si� z powierzchni� 
obudowy parownika) oraz ci�nienie pary w rezerwuarze pompy kapilarnej – pr. 
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3.1. Wyniki dla stanów ustalonych 

Symulacje przeprowadzono dla mocy wydzielanej w elemencie chłodzonym 
od warto�ci P = 140 W do P = 210 W. W modelu została zało�ona prawidłowa 
cyrkulacja medium chłodz�cego. Model nie uwzgl�dnia przypadków niepra-
widłowego działania pompy kapilarnej, powodowanych dodatkowymi zjawiskami 
nieopisanymi w modelu, takich jak cofanie si� powierzchni parowania w gł�b 
materiału porowatego, czy blokowanie parownika nieskroplonymi p�cherzami 
pary. Wyniki zaprezentowane poni�ej wykraczaj� wi�c poza zakres mocy, przy 
których pompa działa prawidłowo [6]. Symulacje zostały przeprowadzone dla 
czterech przypadków ci�nienia pary w rezerwuarze pompy pr: 350 hPa, 450 hPa, 
550 hPa i 650 hPa.  

Na Rys. 4 przedstawione zostały przykładowe wyniki symulacji i pomiarów 
dla stanów ustalonych. Temperatura chłodzonego elementu okazała si� 
praktycznie liniowo zale�na od wydzielanej mocy w badanym zakresie mocy 
i ci�nienia. Przykładowo dla ci�nienia pr = 650 hPa temperatura tranzystora 
zwi�ksza si� �rednio o warto�� ok. 0,19 K/W. 

 

Rys. 4. Temperatura TE w funkcji czasu mocy P dla stanów ustalonych 
Fig. 4. Temperature TE vs. power P for steady state conditions  

Dla ci�nienia pary w rezerwuarze pr o warto�ciach od 450 hPa do 650 hPa 
wyniki uzyskane w pomiarach wykazuj� du�� zgodno�� z wynikami symulacji. 
Dla ci�nienia pr = 450 hPa, maksymalna ró�nica pomi�dzy zmierzon� i obliczon� 
w symulacjach warto�ci� temperatury elementu chłodzonego wynosi �TE = 3,5 K, 
przy 200 W mocy wydzielanej w elemencie. Dla ci�nienia pr = 550 hPa, 
maksymalna ró�nica pomi�dzy warto�ciami temperatury TE wyliczonymi i pomie-
rzonymi wynosi �TE = 4,2 K (dla P = 180 W). Przy ci�nieniu w rezerwuarze 
równym 650 hPa, ró�nica ta osi�ga warto�� maksymaln� �TE = 1,3 K, dla mocy 
P = 200 W. 
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3.2. Wyniki dla stanów przej�ciowych 

W celu sprawdzenia modelu w stanach przej�ciowych dokonano symulacji 
dla zmiennej mocy P wydzielanej w chłodzonym elemencie, przy stałych 
warunkach otoczenia i stałym ci�nieniu pary w rezerwuarze pompy. Zmiana 
mocy powodowała zmian� temperatury TE tranzystora. Pomiary i symulacje 
wykonywane były do momentu ustabilizowania si� temperatury TE.  

Na Rys. 5 pokazane zostały przykładowe przebiegi zmian temperatury 
powierzchni chłodzonego elementu, przy zmianie mocy wydzielanej w elemencie 
z warto�ci P = 160 W na P = 190 W (Rys. 5 (A)) oraz przy spadku mocy 
z warto�ci P = 190 W na 160 W (Rys. 5 (B)). Zmiana mocy nast�powała w chwili 
t0 = 200 s. 

 

Rys. 5. Temperatura TE w funkcji czasu (pr = 550 hPa): 
(A) wzrost mocy, (B) spadek mocy 

Fig. 5. Temperature TE vs. time (pr = 550 hPa): 
(A) increase in P, (B) decrease in P 

Podczas pomiarów, przy zmianie mocy wydzielanej w elemencie 
chłodzonym, w chwili t0 temperatura zaczyna zmienia� si� od temperatury 
pocz�tkowej T0 = T(t0) do ko�cowej T�. W pierwszym przypadku (Rys. 5 (A)) 
temperatura z pocz�tkowej warto�ci T0 = 368,1 K zacz�ła rosn��, a� do 
uzyskania warto�ci w stanie ustalonym równej T� = 374,1 K. Zmiany mo�na 
opisa� wzorem: 

 ( ) ( ) ∞
−

∞ +−= TeTTtT t τ
0 , (29) 

gdzie: t – czas, � – stała czasowa, T� – temperatura chłodzonego elementu 
w stanie ustalonym. Szybko�� zmian temperatury charakteryzowana jest przez 
jeden parametr – stał� czasow� �.  

Dokonano aproksymacji wyników z wykorzystaniem funkcji (29). Wyzna-
czona warto�� stałej czasowej w tym przypadku wyniosła � = 235,7 s.  

Na rysunku pokazany został tak�e przebieg temperatury powierzchni 
elementu chłodzonego TE, b�d�cy wynikiem symulacji wzrostu mocy wydziela- 
nej w elemencie chłodzonym przy tych samych warto�ciach. Temperatura 

(B) 

(A) Wzrost mocy (B) Spadek mocy 
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powierzchni chłodzonego tranzystora TE, zacz�ła rosn�� od warto�ci pocz�tkowej 
T0 = 365,4 K do osi�gni�cia warto�ci ko�cowej T� = 371,5 K w stanie ustalonym. 
Analogicznie jak w poprzednim rozdziale, zale�no�� temperatury TE od czasu t, 
mo�na opisa� równaniem (29). Dla przedstawionych na rysunku zmian tempe-
ratury elementu chłodzonego wyliczona warto�� stałej czasowej z symulacji 
wyniosła � = 218,9 s. Ró�nica w warto�ciach wyliczonej i pomierzonej stałej 
czasowej wynosi �� = 16,8 s. W stosunku do warto�ci pomierzonej daje to 
wzgl�dn� ró�nic� równ� ��/� = 7,1%. 

Ró�nice warto�ci temperatury pocz�tkowej i ko�cowej pomi�dzy wynikami 
pomiarów i symulacji wyniosły: dla temperatury pocz�tkowej �TE = 2,6 K, a dla 
temperatury ko�cowej �TE = 2,7 K. 

Na Rys. 5 (B) pokazany został przykładowy przebieg zmian temperatury 
powierzchni chłodzonego elementu TE, przy zmniejszeniu, w chwili t0 = 200 s, 
mocy wydzielanej w chłodzonym elemencie. Temperatura z pocz�tkowej 
warto�ci T0 = 374,1 K zacz�ła opada�, a� do uzyskania temperatury w stanie 
ustalonym równej T� = 368,2 K. Tak jak poprzednio, wykonana została aproksy-
macja wyników z wykorzystaniem funkcji (29). Z danych pomiarowych, wyliczona 
została stała czasowa, której warto�� wyniosła � = 222,3 s. 

Wyniki symulacji dla spadku mocy wydzielanej w tranzystorze zostały 
tak�e pokazane na Rys. 5 (B). Warto�ci pocz�tkowe i ko�cowe temperatury 
chłodzonego elementu wyniosły odpowiednio T0 = 371,5 K i T� = 365,4 K. 
Wyliczona warto�� stałej czasowej wyniosła � = 233,3 s. Ró�nica w warto�ciach 
wyliczonej i pomierzonej stałej czasowej wynosi ��  = 11,0 s. W stosunku do 
warto�ci pomierzonej, daje to wzgl�dn� ró�nic� równ� ��/� = 4,9%. 

Ró�nice warto�ci temperatury pocz�tkowej i ko�cowej, pomi�dzy wynikami 
pomiarów i symulacji, wynosz� odpowiednio dla temperatury pocz�tkowej 
�TE = 2,6 K i dla temperatury ko�cowej �TE = 2,8 K.  

W dalszej cz��ci bada� zostały wykonane serie pomiarów i symulacji dla 
systemu chłodzenia z pomp� kapilarn� przy wzrostach i spadkach mocy 
o warto�� 10 W.  Na Rys. 6 przedstawiono przykładowe wyniki wyznaczonych 
stałych czasowych. W pierwszej serii (Rys. 6 (A)), moc P wydzielana 
w elemencie chłodzonym była zwi�kszana o warto�� �P = 10 W. Warto�ci mocy 
pocz�tkowej (przed zmian�) były w zakresie od P = 150 W do P = 190 W. 
W drugiej serii za�, moc P była zmniejszana o �P = 10 W wzgl�dem mocy 
pocz�tkowej (od P = 200 W do P = 160 W). 

Na Rys. 6 (A) zostały przedstawione wyliczone warto�ci stałych czasowych 
�, dla pomierzonych zmian temperatury TE, przy wzrostach mocy wydzielanej 
w elemencie chłodzonym o �P = 10 W. Najmniejsza warto�� stałej czasowej 
wyznaczonej z pomiarów w tej serii była równa � = 182,0 s i została obliczona dla 
mocy pocz�tkowej P = 190 W. Najwi�ksz� warto�� stała czasowa osi�gn�ła przy 
P = 150 W mocy pocz�tkowej i wyniosła ona � = 187,0 s. Stała czasowa 
zmniejsza si� po zwi�kszeniu ci�nienia w rezerwuarze. Im wi�ksza jest moc 
pocz�tkowa, tym układ chłodzony szybciej osi�ga stan ustalony po zmianie 
mocy. 
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Dla symulacji warto�ci stałych czasowych wyniosły odpowiednio: najwi�ksza 
� = 195,3 s i najmniejsza � = 178,0 s. Maksymalna ró�nica wyników symulacji 
wzgl�dem pomiarów wyniosła ��/� = 4,1% (dla mocy pocz�tkowej P = 150 W). 

Dla spadków mocy o �P = 10 W (Rys. 6 (B)) najmniejsza warto�� stałej 
czasowej z pomiarów wyniosła � = 172,0 (P = 190 W), a najwi�ksz� osi�gn�ła 
przy 150 W mocy i wyniosła ona � = 183,4 s. Dla symulacji warto�ci stałych 
czasowych wyniosły odpowiednio: najwi�ksza � = 177,3 s i najmniejsza 
� = 166,7 s. Maksymalna ró�nica wyników symulacji wzgl�dem pomiarów 
wyniosła ��/� = 3,3% (dla 150 W mocy pocz�tkowej). 

 

Rys. 6. Stała czasowa � w funkcji mocy pocz�tkowej P dla stanów nieustalonych 
Fig. 6. Time constant � vs. initial power P for transient conditions  

We wszystkich przypadkach (zarówno dla wzrostów, jak i spadków mocy P) 
stała czasowa �, charakteryzuj�ca szybko�� zmian temperatury TE, zale�y od 
ci�nienia pary w rezerwuarze pompy i zmniejsza si� po zwi�kszeniu jego 
warto�ci. Ponadto stała czasowa zale�y od warto�ci mocy wydzielanej 
w elemencie chłodzonym. Przy wi�kszych warto�ciach mocy wydzielanej 
w elemencie stała czasowa ma mniejsz� warto��. Na zale�no�� warto�ci stałej 
czasowej � od mocy P i  ci�nienia pr maj� wpływ ró�ne, wzajemnie wpływaj�ce 
na siebie zjawiska. Zarówno przy wzro�cie mocy P jak i przy wzro�cie ci�nienia pr 
temperatura chłodzonego elementu wzrastała. Zmieniało to szybko�� parowania 
cieczy z powierzchni materiału porowatego, która jak wynika z równania Hertza-
Knudsena jest odwrotnie proporcjonalna do pierwiastka z warto�ci temperatury 
powierzchni parowania. Zmiana temperatury powoduje jednak zmian� warto�ci 
ci�nienia pary nasyconej. Przy zmianie ci�nienia pr zmianie ulega tak�e warto�� 
ci�nienia pary nad powierzchni� parowania. Obie warto�ci maj� bezpo�redni 
wpływ na szybko�� parowania. Z kolei w skraplaczu, szybko�� skraplania tak�e 
zale�y od warto�ci temperatury i ci�nienia pary. Wszystkie te efekty daj� 
w wyniku zmniejszanie si� warto�ci stałej czasowej �, przy zwi�kszaniu si� 
ci�nienia w pompie kapilarnej i zwi�kszaniu mocy wydzielanej w elemencie 
chłodzonym. 

(B) Spadki mocy (A) Wzrosty mocy 
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4. PODSUMOWANIE 

Podsumowuj�c porównanie wyników symulacji i pomiarów, dla wszystkich 
przebadanych przypadków, zarówno wzrostów jak i spadków mocy wydzielanej 
w elemencie chłodzonym, mo�na stwierdzi�, �e w przebadanych przypadkach 
zaproponowany model teoretyczny, przedstawiony w tej pracy, dobrze opisuje 
zachowanie systemu chłodzenia z pomp� kapilarn� do chłodzenia elementów 
elektronicznych. Charakter zmian temperatury elementu chłodzonego wyliczony 
z modelu jest taki sam jak zmierzony w badanym systemie.  

W stanach ustalonych wyniki temperatury obudowy tranzystora uzyskane 
z symulacji ró�niły si� od wyników uzyskanych w pomiarach maksymalnie 
o 4,2 K. 

Dla wszystkich przebadanych wzrostów mocy, maksymalna ró�nica 
pomi�dzy stałymi czasowymi wyznaczonymi z pomiarów i symulacji, wzgl�dem 
stałych czasowych uzyskanych z pomiarów, wyniosła 4,1%. Dla mierzonych 
spadków mocy, maksymalna ró�nica stałych czasowych wzgl�dem wyznaczo-
nych z pomiarów wyniosła 3,1%. 

Zaproponowany model opisuje działanie pompy zarówno w stanach 
ustalonych, jak i przej�ciowych. Nie uwzgl�dnia on zjawisk zachodz�cych 
podczas startu pompy. Z zało�enia dotyczy on tylko poprawnej pracy pompy, 
czyli pracy w której spełnione s� nast�puj�ce warunki: przewody cieczy i materiał 
porowaty s� całe wypełnione wod�, przewód pary i kanały odprowadzaj�ce 
całkowicie wypełnione par�, w skraplaczu zachodzi całkowite skraplanie pary. 
Model rezerwuaru zakłada stabilizacj� ci�nienia pary wewn�trz. 
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SYSTEM CHŁODZENIA Z POMP� KAPILARN� TYPU CPL 
 

Streszczenie: Praca prezentuje prototypowy system chłodzenia z pomp� 
kapilarn� zbudowany w celu zbadania wła�ciwo�ci pomp typu CPL. 
Jednym z wa�niejszych elementów projektu było zbudowanie układu 
kontroli pracy pompy kapilarnej, dzi�ki czemu system jest w stanie 
aktywnie reagowa� na zmiany mocy wydzielanej w elemencie 
chłodzonym. 
Słowa kluczowe: układy chłodzenia, pompa kapilarna.  
 

COOLING SYSTEM WITH A CAPILLARY PUMPED LOOP 
 

Abstract: A prototype of the cooling system with a Capillary Pumped Loop 
device developed in order to study its capabilities is presented. An 
important part of the project is a system of pump control. The cooling 
system actively reacts to the changes of power dissipated in the cooled 
element. 
Keywords: cooling systems, capillary pumped loop. 

1. WST�P 

Współczesna elektronika wymaga coraz efektywniejszych metod chło-
dzenia. Obok stosowanych powszechnie sposobów chłodzenia rozwijane s� 
alternatywne metody schładzania elementów. Jednym z takich urz�dze� s� 
pompy kapilarne (Capillary Pumps) [1-2]. Ich rozwój zapocz�tkowany został 
w roku 1966 przez F.J. Stengera z Lewis Research Center (NASA) [7]. Badania 
nad pompami kapilarnymi zwi�zane s� �ci�le z rozwojem technologii 
stosowanych w przestrzeni kosmicznej [3-6]. Pompa kapilarna jest zamkni�tym, 
dwufazowym urz�dzeniem transportuj�cym ciepło. Wykorzystuje ona siły 
kapilarne oraz zjawiska parowania i skraplania do zapewnienia cyrkulacji płynu 
chłodz�cego. Brak ruchomych elementów i mo�liwo�� transportowania du�ej 
ilo�ci ciepła z małej powierzchni (kilkaset watów z centymetra kwadratowego) na 
du�e odległo�ci (nawet rz�du kilku metrów) czyni� pomp� kapilarn� bardzo 
wydajnym elementem chłodz�cym. 
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W pracy przedstawiony zostanie system chłodzenia elementów 
elektronicznych z pomp� kapilarn� typu CPL (Capillary Pumped Loop). Przegl�d 
stanu wiedzy na temat pomp kapilarnych typu CPL został przedstawiony w [8]. 
Schemat działania pompy kapilarnej CPL przedstawiony jest na Rys. 1. W pompie 
wyró�nia si� stref� parowania (parownik) i stref� skraplania (skraplacz). Ciepło 
doprowadzone od elementu chłodzonego do parownika powoduje podgrzanie 
i odparowanie znajduj�cej si� w nim czynnika chłodz�cego. Powoduje to 
wzrost ci�nienia, na skutek czego para przesuwa si� do skraplacza, gdzie 
odprowadzanie ciepła do otoczenia powoduje schłodzenie pary, a nast�pnie 
jej skroplenie. Skroplony czynnik ochładza si� dalej i przepływa z powrotem do 
parownika. Siły kapilarne działaj�ce na powierzchni materiału porowatego 
znajduj�cego si� w parowniku powoduj� powstanie ró�nicy ci�nienia, która 
zapewnia kr��enie medium chłodz�cego. Do zapewnienia poprawnej cyrkulacji 
czynnika niezb�dne jest wyst�powanie odpowiedniej ró�nicy temperatury 
pomi�dzy tymi strefami. 

 

Rys. 1. Pompa cieplna typu CPL 
Fig. 1. Capillary Pumped Loop 

Jak wida� na Rys. 1, pompa CPL posiada rezerwuar wykorzystywany do 
uruchomienia pompy oraz regulacji punktu pracy układu. Dzi�ki temu mo�na 
dostosowywa� prac� pompy zarówno do generowanej mocy cieplnej w układzie 
chłodzonym, jak i warunków otoczenia. Podstawowa wada pompy CPL to 
konieczno�� regulacji ci�nienia pary czynnika w rezerwuarze zarówno w trakcie 
rozruchu, jak i podczas pracy pompy. 

2. SYSTEM CHŁODZENIA Z POMP� KAPILARN� TYPU CPL 

W badaniach prowadzonych w Instytucie Elektroniki PŁ zbudowany został 
system chłodzenia układów elektronicznych wykorzystuj�cy pomp� kapilarn� 
typu CPL do odprowadzania ciepła (grant KBN 3T11B 042 26). W systemie 
chłodzenia, oprócz pompy, wykonany został układ sterowania pomp� oraz układ 
kontroli chłodzonego elementu. W ramach bada� zbudowane zostało stanowisko 
badawcze, dzi�ki któremu mo�na sterowa� elementem chłodzonym oraz 
kontrolowa� warunki panuj�ce wewn�trz pompy (ci�nienie i temperatur�). Układ 
badawczy został zintegrowany z elementami systemu chłodzenia. 
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Jako chłodzony element elektroniczny został wybrany tranzystor 
IRG4PC60U-P. Z zało�enia system miał odprowadza� z chłodzonego elementu 
ok. 150-200 W ciepła. Maksymalna moc, jaka mo�e by� wydzielana w tranzy-
storze wynosi 210 W. W zaproponowanym układzie kontrola elementu elektro-
nicznego ogranicza si� do pomiaru warto�ci temperatury na powierzchni 
obudowy. 

Sterowanie pomp� kapilarn� odbywa si� poprzez regulacj� ci�nienia 
w rezerwuarze pompy. Rezerwuar jest prostopadło�ciennym zbiornikiem, 
wypełnionym cz��ciowo ciecz�, a cz��ciowo par�. Program steruj�cy ma za 
zadanie utrzyma� warto�� ci�nienia w rezerwuarze na zadanym poziomie. Układ 
pracuje w stanie quasistatycznym i cały czas dochodzi do fluktuacji ci�nienia 
powodowanymi wahaniami poziomu cieczy w rezerwuarze oraz zmianami 
ci�nienia w pozostałych elementach pompy. Z powodu du�ej pojemno�ci cieplnej 
obudowy rezerwuaru oraz cieczy wewn�trz rezerwuaru, zmiana temperatury 
zachodzi z opó�nieniem. Dlatego te� sygnałem zwrotnym dla programu 
steruj�cego jest nie temperatura, a ci�nienie pary w rezerwuarze. Pozwala to na 
szybsz� reakcj� programu i lepsz� stabilizacj� punktu pracy. Regulacja odbywa 
si� za pomoc� dwóch ogniw Peltier, które mog� grza� lub chłodzi� rezerwuar. 

Układ pomiaru ci�nienia tworz� trzy czujniki ci�nienia wraz z modułem 
ADAM-4017. Układ mierzy warto�� ci�nienia w trzech punktach: ci�nienie pary 
za wyj�ciem z parownika, ci�nienie cieczy w trójniku ł�cz�cym rezerwuar 
z przewodem cieczy oraz ci�nienie pary w rezerwuarze. Rozmieszczenie 
punktów pomiarowych pokazane jest na Rys. 2. Do pomiaru ci�nienia zostały 
wybrane czujniki ci�nienia typu MPX4115A. Podł�czone s� do komputera za 
pomoc� modułu pomiarowego ADAM 4017.  

Układ pomiaru temperatury tworzy siedem czujników temperatury oraz 
układy kompensuj�ce b�d�ce cz��ci� karty pomiarowej DAQtemp firmy IOtech. 
Jako czujniki temperatury wykorzystane zostały termopary płaszczowe typu „K”. 
Rozmieszczenie punktów pomiarowych pokazane jest na Rys. 2. 

 

Rys. 2. Poło�enie czujników ci�nienia i temperatury 
Fig. 2. Pressure and temperature sensor locations 
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2.1. Pompa kapilarna typu CPL 

Pompa kapilarna typu CPL składa si� z trzech podstawowych elementów: 
parownik, skraplacz i rezerwuar. Wszystkie wymienione elementy poł�czone s� 
za pomoc� półprze�roczystych przewodów polietylenowych umo�liwiaj�cych 
obserwacje czynnika chłodz�cego.  

Poniewa� prawie całe ciepło zabierane z chłodzonego elementu przejmo-
wane jest w trakcie procesu parowania (niewielka cz��� idzie na podgrzanie 
cieczy schłodzonej w skraplaczu), ciecz powinna charakteryzowa� si� przede 
wszystkim jak najwy�szym ciepłem parowania. Aby zrekompensowa� wszystkie 
spadki ci�nienia, na powierzchni materiału porowatego musi powsta� odpo-
wiednio du�e ci�nienie kapilarne. Z tego powodu ciecz powinna mie� jak 
najwi�kszy współczynnik napi�cia powierzchniowego. Jako medium chłodz�ce 
w konstruowanej pompie wybrano destylowan� i odgazowan� wod�. 

 

Rys. 3. Schemat parownika 
Fig. 3. Evaporator scheme 

W zbudowanej pompie wybrano cylindryczny typ parownika (Rys. 3). 
Parownik składa si� z trzech cz��ci: obudowy, materiału porowatego i korka. 
Cylindryczny materiał porowaty wsuni�ty jest w obudow� i unieruchomiony 
korkiem. Wygl�d zmontowanego parownika wraz z zamontowanym elementem 
chłodzonym oraz wygl�d materiału porowatego pokazane s� na Rys. 4. 
Obudowa wykonana jest z miedzi. W odległo�ci odpowiadaj�cej �rodkowi 
kanałów odprowadzaj�cych par� z materiału porowatego, znajduje si� blok, na 
którym montuje si� element chłodzony. Jako materiału porowatego u�yto 
elementu ze spieku szklanego. Materiał porowaty miał posta� wydr��onego 
walca o �rednicy zewn�trznej 15 mm i długo�ci 50 mm. Przepuszczalno�� 
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materiału porowatego wynosiła � = 8,62·10-10 m2, a porowato�� � = 0,727. Na 
powierzchni walca zostały wyfrezowane 24 kanały odprowadzaj�ce par�. 

 

Rys. 4. Parownik i materiał porowaty 
Fig. 4. Evaporator and porous wick 

Jako skraplacza w zbudowanym prototypie pompy kapilarnej u�yto 
chłodnicy firmy Thermaltake, model Liquid Cooling Big Radiator. Głównym 
elementem chłodnicy jest miedziany przewód o �rednicy wewn�trznej 4 mm 
i długo�ci 1,65 m. Przewód ten jest zwini�ty wewn�trz chłodnicy i obudowany 
radiatorem z cienkich blaszek aluminiowych, zamocowanych na przewodzie. 
Na radiatorze zamocowany jest wentylator, który wymusza przepływ powietrza.  

Rezerwuar jest prostopadło�ciennym zbiornikiem o wymiarach 4x4x8 cm 
(Rys. 5). Wykonany jest z mosi��nej blachy o grubo�ci 4 mm. Na bocznych 
�ciankach rezerwuaru zamocowane s� dwa ogniwa Peltier. Mo�na za ich 
pomoc� zarówno podgrzewa�, jak i schładza� rezerwuar. Na zewn�trznych 
powierzchniach ogniw zamocowane zostały dwa aluminiowe radiatory 
�eberkowe. 

 
 

Rys. 5. Rezerwuar 

Fig. 5. Reservoir 
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3. WYNIKI POMIARÓW 

W pierwszej kolejno�ci wykonane zostało porównanie wyników chłodzenia 
za pomoc� zbudowanego systemu z pomp� kapilarn�, z wynikami uzyskanymi 
przy chłodzeniu tego samego elementu elektronicznego za pomoc� radiatora 
aluminiowego. Nast�pnie system chłodzenia został przebadany podczas pracy 
w stanach ustalonych i przej�ciowych. 

Najwa�niejszymi omawianymi parametrami opisuj�cymi prac� systemu 
chłodzenia s�: P – moc generowana w elemencie chłodzonym, TE – temperatura 
elementu chłodzonego, pr – ci�nienie pary w rezerwuarze. 

3.1. Porównanie chłodzenia tranzystora IGBT przy pomocy systemu  
chłodzenia z pomp� kapilarn� oraz radiatora 

Dla porównania skuteczno�ci chłodzenia elementu elektronicznego za 
pomoc� badanego systemu z innym typem chłodzenia, dokonano pomiaru 
temperatury powierzchni tranzystora chłodzonego za pomoc� aluminiowego 
radiatora typu RS o długo�ci 150 mm (Rys. 6). Wyniki porównania przedstawione 
s� na Rys. 7. Dla radiatora maksymalna moc, przy której nie przekroczona 
została dopuszczalna temperatura powierzchni tranzystora, wyniosła 110 W. 
Przy tej warto�ci mocy wydzielanej w chłodzonym elemencie, warto�� 
temperatury wyniosła TE = 374,4 K, co daje strumie� mocy o warto�ci ok. 
φ = 44 W/cm2. 

 

 

Rys. 6. Radiator typu RS 
Fig. 6. RS type radiator 

 

Rys. 7. Porównanie systemu chłodzenia z CPL 
z chłodzeniem radiatorem typu RS 

Fig. 7. Cooling system with CPL  
vs. RS type radiator cooling 
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Pomiary dla systemu chłodzenia z pomp� zostały wykonane dla mocy P 
o warto�ci od 10 W do 200 W. Dla mocy do 70 W parowanie cieczy w parowniku 
zachodziło w niewielkim stopniu. Był on cały wypełniony wod�. Na wylocie 
pojawiały si� p�cherzyki pary. Praktycznie całe ciepło wydzielane przez 
chłodzony element było odprowadzane do otoczenia przez konwekcj� naturaln� 
z obudowy parownika. Moc generowana w elemencie była zbyt mała, �eby 
spowodowa� prawidłow� cyrkulacj� medium chłodz�cego. Poniewa� obudowa 
parownika jest elementem metalowym, dobrze przewodz�cym ciepło, parownik 
pełni�c rol� radiatora wystarczył, aby nie przekroczy� w chłodzonym elemencie 
maksymalnej dopuszczalnej warto�ci temperatury na obudowie. Z powodu 
niewielkich rozmiarów parownika warto�� temperatury, jak� osi�gała powierz-
chnia tranzystora jest wy�sza ni� dla chłodzenia radiatorem typu RS. Dla mocy 
10 W temperatura elementu chłodzonego systemem z pomp� kapilarn� była 
wy�sza od temperatury przy chłodzeniu radiatorem o ponad 30 K i wyniosła 
TE = 340,6 K. Wraz ze wzrostem mocy ró�nica warto�ci temperatury przy obu 
sposobach chłodzenia malała, a� do zrównania dla mocy o warto�ci ok. 70-80 W, 
gdy w obu przypadkach osi�gn�ła warto�� TE � 360 K. 

Dla mocy o warto�ci powy�ej 70 W, na wylocie parownika pompy zaczynały 
pojawia� si� coraz cz��ciej p�cherze pary przechodz�ce przy zwi�kszaniu mocy 
w dłu�sze chwile wypływu pary. Pompa zacz�ła pracowa� „impulsowo”. 
Startowała, przez chwil� działała prawidłowo, a po schłodzeniu tranzystora 
przepływ pary zatrzymywał si�, a� do nagrzania parownika. Tego typu praca 
pompy wyst�powała dla mocy o warto�ci do ok. 150 W. W tym zakresie wraz 
ze wzrostem mocy parowanie odgrywa coraz wi�ksz� rol� i pompa zaczyna 
coraz lepiej chłodzi� tranzystor. Swoj� skuteczno�ci� przewy�sza ju� chłodz�- 
nie radiatorem. Powy�ej mocy 110 W radiator okazał si� niewystarczaj�cy, 
aby utrzyma� temperatur� elementu chłodzonego poni�ej dopuszczalnej. 
W przypadku systemu chłodzenia z pomp� kapilarn� temperatura elementu 
chłodzonego oscylowała. Wyniki przedstawiaj� maksymalne warto�ci tempe-
ratury osi�gane podczas pracy w tym zakresie mocy (od 70 W do 150 W). 

Powy�ej mocy 150 W praca pompy była ci�gła. Para równomiernym 
strumieniem przepływała z parownika do skraplacza. Temperatura chłodzonego 
elementu wzrastała wraz ze zwi�kszaj�c� si� moc�, a� do osi�gni�cia 
temperatury TE = 374,6 K przy mocy ok. 200 W. Maksymalny strumie� ciepła 
zabierany przez system z pomp� kapilarn� wyniósł φ = 84 W/cm2. 

Z przedstawionego porównania wynika, �e system chłodzenia z pomp� 
kapilarn� gorzej chłodzi element dla mocy o warto�ciach do ok. 70-80 W. 
Powy�ej tej mocy system lepiej schładza element. Moc, jak� mo�na wydzieli� 
w elemencie przy chłodzeniu pomp� kapilarn�, była prawie dwukrotnie wy�sza 
ni� przy chłodzeniu badanym radiatorem. Pomimo braku prawidłowego 
przepływu medium chłodz�cego dla ni�szych mocy wydzielanych w elemencie 
chłodzonym, warto�� temperatury TE nie przekraczała maksymalnej dopu-
szczalnej temperatury obudowy i tranzystor mógł pracowa� bez uszkodzenia 
w całym zakresie mocy do 200 W. 
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3.2. Wyniki pomiarów dla stanów ustalonych 

Wszystkie pomiary w stanach ustalonych przeprowadzone zostały przy 
stałym ci�nieniu pary w rezerwuarze pompy. Ci�nienie pary w rezerwuarze było 
stabilizowane na poziomach: 350 hPa, 450 hPa, 550 hPa i 650 hPa. Moc 
wydzielana w chłodzonym tranzystorze była ustalana na poziomach z przedziału 
od 150 W do 200 W (co 10 W). Na Rys. 8 przedstawione zostały wyniki 
pomiarów temperatury powierzchni chłodzonego tranzystora TE, w zale�no�ci od 
warto�ci ci�nienia pary w rezerwuarze pr i warto�ci mocy P wydzielanej 
w elemencie chłodzonym. 

 

Rys. 8. Temperatura TE w zale�no�ci mocy P 
Fig. 8. Temperature TE vs. power P 

 

Dla ci�nienia pary w rezerwuarze  350 hPa, pompa nie działała jeszcze 
prawidłowo. Nie mo�na było zaobserwowa� ci�głego przepływu pary w prze-
wodzie. Pojawiały si� okresowe przepływy pary, podczas których temperatura 
elementu chłodzonego TE obni�ała si�, po czym para zatrzymywała si�, 
a temperatura TE wzrastała. Po osi�gni�ciu pewnej warto�ci temperatury, para 
znów wypływała etc. W wynikach przedstawione zostały maksymalne osi�gane 
warto�ci oscyluj�cej temperatury. Dla mocy o warto�ciach od 150 W do 170 W 
temperatura elementu chłodzonego była na dopuszczalnym poziomie (poni�ej 
maksymalnej dopuszczalnej temperatury – TE,maks = 379 K). Dla mocy o warto�ci 
P = 150 W osi�gn�ła warto�� TE = 362,6 K, a dla mocy P = 170 W warto�� 
TE = 375,1 K.  

Dla ci�nienia pary w rezerwuarze powy�ej 650 hPa system chłodzenia nie 
działał prawidłowo przy �adnej warto�ci mocy wydzielanej w elemencie 
chłodzonym. Zbyt du�e ci�nienie pary powodowało wolne parowanie cieczy 
z materiału porowatego i pompa nie była w stanie wystarczaj�co szybko zabiera� 
ciepła z chłodzonego elementu. 
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Dla pozostałych warto�ci ci�nienia (450-650 hPa) przepływ medium 
chłodz�cego był ci�gły. Pompa działała prawidłowo. Wraz ze wzrostem mocy 
wydzielanej w elemencie, wzrastała temperatura jego powierzchni. Dla ci�nienia 
pr = 450 hPa, temperatura powierzchni elementu chłodzonego zmieniała si� 
w badanym zakresie mocy (150 W-200 W) od warto�ci 357,8 K dla najni�szej 
warto�ci mocy, do 373,5 K dla warto�ci najwi�kszej. Przy ci�nieniu pary 
w rezerwuarze pr = 550 hPa, warto�� temperatury TE wyniosły odpowiednio 
TE = 366,0 K i TE  = 376,0 K. Dla ci�nienia pr = 650 hPa warto�ci te wynosiły 
TE = 366,6 K i TE  = 378,1 K. 

3.3. Wyniki pomiarów dla stanów przej�ciowych 

W celu zbadania systemu w stanach przej�ciowych, zmieniana była moc P 
wydzielana w chłodzonym tranzystorze, przy stałych warunkach otoczenia 
i stałym ci�nieniu pary w rezerwuarze pompy. Zmiana mocy powodowała zmian� 
temperatury TE tranzystora. Pomiary wykonywane były do momentu ustabi-
lizowania si� temperatury TE.  

Na Rys. 9 pokazany został przykładowy przebieg zmian temperatury 
powierzchni chłodzonego elementu TE, przy zmianie mocy wydzielanej 
w elemencie z warto�ci P = 160 W na 190 W, przy ci�nieniu pary w rezerwuarze 
pr = 550 hPa. Zmiana mocy nast�piła w chwili t0 = 200 s. Temperatura 
z pocz�tkowej warto�ci T0 = 368,1 K zacz�ła rosn��, a� do uzyskania warto�ci 
w stanie ustalonym równej T	 = 374,1 K.  

 

Rys. 9. Temperatura TE w funkcji czasu – wzrost warto�ci mocy 
Fig. 9. Temperature TE vs. time – power increase 

Przy zmianie mocy wydzielanej w elemencie chłodzonym, w chwili t0 
temperatura zaczyna rosn�� od temperatury pocz�tkowej T0 = T(t0) do ko�cowej 
T	, a zmiany mo�na opisa� wzorem: 

 ( ) ( ) ∞
−

∞ +−= TeTTtT t τ
0 , (1) 
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gdzie: t – czas, � – stała czasowa, T	 – temperatura chłodzonego elementu 
w stanie ustalonym. Szybko�� zmian temperatury charakteryzowana jest przez 
jeden parametr – stał� czasow� �.  

Dokonana została aproksymacja wyników z wykorzystaniem funkcji (1). 
Wyznaczona warto�� stałej czasowej wyniosła � = 235,7 s. 

Na Rys. 10 pokazany został przykładowy przebieg zmian temperatury 
powierzchni chłodzonego elementu TE, przy zmniejszeniu, w chwili t0 = 200 s, 
mocy wydzielanej w chłodzonym elemencie z warto�ci P = 190 W na P = 160 W 
(dla ci�nienia pary w rezerwuarze pr = 550 hPa). Temperatura z pocz�tkowej 
warto�ci T0 = 374,1 K zacz�ła opada�, a� do uzyskania temperatury w stanie 
ustalonym równej T	 = 368,2 K. Tak jak poprzednio, wykonana została aproksy-
macja wyników z wykorzystaniem funkcji (1). Z danych pomiarowych wyliczona 
została stała czasowa, której warto�� wyniosła � = 222,3 s. 

 

Rys. 10. Temperatura TE w funkcji czasu – spadek warto�ci mocy 

Fig. 10. Temperature TE vs. time – power decrease 

W dalszej cz��ci bada� zostały wykonane dwie serie pomiarów dla systemu 
chłodzenia z pomp� kapilarn�. Moc P wydzielana w elemencie chłodzonym była 
zwi�kszana o warto�� 
P = 10 W. Warto�ci mocy pocz�tkowej (przed zmian�) 
były w zakresie od P = 150 W do P = 190 W. W drugiej serii za�, moc P była 
zmniejszana o 
P = 10 W wzgl�dem mocy pocz�tkowej (od P = 200 W do 
P = 190 W) przy ci�nieniu. Dla wszystkich pomiarów, została wyliczona warto�� 
stałej czasowej charakteryzuj�cej szybko�� zmian temperatury. Pomiary wyko-
nano dla dwóch ró�nych warto�ci ci�nienia pary w rezerwuarze pr.  

Na Rys. 11 zostały przedstawione wyliczone warto�ci stałych czasowych �, 
dla pomierzonych zmian temperatury TE, przy wzrostach mocy wydzielanej 
w elemencie chłodzonym o 
P = 10 W. Najmniejsza warto�� stałej czasowej 
przy wzro�cie mocy o 
P = 10 W była równa � = 149,0 s i została obliczona 
dla mocy pocz�tkowej P = 190 W (czyli dla zmiany mocy z P = 190 W na 
P = 200 W), dla ci�nienia pary w rezerwuarze pr = 650 hPa. Najwi�ksz� warto�� 
stała czasowa osi�gn�ła przy P = 150 W mocy pocz�tkowej, ci�nieniu w rezer-
wuarze pr = 450 hPa i wyniosła ona � = 187,6 s. Dla spadków mocy o 
P = 10 W 
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wyniki wyliczonej stałej czasowej, dla ci�nienia w rezerwuarze równego 
pr = 550 hPa, zostały przedstawione na Rys. 12. Najwi�ksza warto�� stałej 
czasowej wyniosła � = 183,4 s i została obliczona dla mocy pocz�tkowej 
P = 160 W (czyli dla zmiany mocy z P = 160 W na P = 150 W). Najmniejsz� 
warto�� stała czasowa osi�gn�ła przy 200 W mocy pocz�tkowej i wyniosła 
� = 172,0 s. 

 

Rys. 11. Stała czasowa � w funkcji mocy pocz�tkowej P. Wzrosty mocy 
Fig. 11. Times constant � vs. initial power P. Power increaces 

 

Rys. 12. Stała czasowa � w funkcji mocy pocz�tkowej P. Spadki mocy 
 Fig. 12. Times constant � vs. initial power P. Power decreaces 

4. PODSUMOWANIE 

W artykule przedstawiony został projekt systemu chłodzenia elementów 
elektronicznych wykorzystuj�cego prototypow� cylindryczn� pomp� kapilarn� do 
odprowadzania ciepła z elementu chłodzonego. Zbudowane zostało stanowisko 
kontrolno-pomiarowe, które umo�liwiło przeprowadzenie bada� nad systemem 
chłodzenia, w stanach ustalonych i przej�ciowych. Wykonany system umo�liwiał 
regulacj� ci�nienia pary w rezerwuarze pompy i tym samym mo�liwo�� regulacji 
pracy systemu chłodzenia. Przedstawiono prototyp wykonanej pompy kapilarnej.  
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Zaprezentowane zostały wyniki porównania z chłodzeniem elementu za 
pomoc� radiatora aluminiowego typu RS. Z przeprowadzonych bada� wynika, 
�e zaproponowany system zapewnia wystarczaj�c� skuteczno�� chłodzenia 
elementu elektronicznego w znacznie szerszym zakresie mocy wydzielanych 
w tym elemencie. Maksymalna moc mo�liwa do wydzielenia w elemencie przy 
chłodzeniu systemem z pomp� kapilarn� okazała si� blisko dwukrotnie wi�ksza 
ni� przy chłodzeniu radiatorem. Przy czym nawet przy nieprawidłowym 
przepływie medium chłodz�cego dla mocy z ni�szego zakresu warto�ci, system 
zapewniał wystarczaj�co dobre chłodzenie i element chłodzony mógł pracowa�. 

W dalszej cz��ci bada� systemu chłodzenia wykonano pomiary przy 
chłodzeniu w warunkach ustalonych oraz przej�ciowych. Badania te wykazały 
du�� skuteczno�� systemu chłodzenia. Mo�na było tak sterowa� pomp� 
kapilarn�, aby w zało�onym zakresie mocy wydzielanych w tranzystorze nie prze-
kroczona została maksymalna dopuszczalna temperatura tranzystora. 
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BASICS IN THE DESIGN OF RADIAL ROTORS 
OF COMPRESSION STAGES 

 
Abstract: The work provides results of analyses in order to extend 
indications necessary for designing of rotors on the basis of Cordier line 
derived from numerous tests. Literature provides relationships between 
rapidity indexes, diameter, isentropic increment of enthalpy and efficiency. 
This work suggests approximate relationships between leakage, fanning, 
operation and rapidity indexes, rotor width and flow angle and rapidity 
index. The indications are to facilitate selection of the values for the 
designer and, in particular, values relating to geometry and flow at the rotor 
outlet. 
Keywords: radial compression stages, rotors, principles in design. 

 

PODSTAWY PROJEKTOWANIA WIRNIKÓW 
PROMIENIOWYCH STOPNI SPR��AJ�CYCH 

 
Streszczenie: W pracy podano wyniki analiz w celu poszerzenia wskaza� 
potrzebnych do projektowania wirników w oparciu o lini� Cordiera, 
wywodz�c� si� z wielu bada�. W literaturze podaje si� zale�no�ci mi�dzy 
wska�nikami szybkobie�no�ci, �rednicy, izentropowego przyrostu entalpii 
oraz sprawno�ci. Zaproponowano tutaj przybli�one zale�no�ci strat 
przecieku i brodzenia, wska�ników pracy i pr�dko�ci, szeroko�ci wirnika i 
k�ta przepływu od wska�nika szybkobie�no�ci. Wskazania maj� ułatwi� 
konstruktorowi wybór tych wielko�ci, a szczególnie geometrii i przypływu 
na wylocie wirnika. 
Słowa kluczowe: promieniowe stopnie spr��aj�ce, wirniki, zasady 
projektowania. 

1.  INTRODUCTION 

The given design values such as capacity and pressure increment may be 
realized with the use of various structures. This work will refer to the designing 
method based upon Cordier’s concept and chart with the use of rapidity index 
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Kn and diameter �. By selecting a pair of Kn and � indexes, we select 
approximate value of efficiency at the same time. As it may be observed in the 
charts – Fig. 3÷6, Kn values may occur in wide ranges – for compressors and 
blowers in Kn = 0.04÷0.35 and a wider ranger for fans – Kn = 0.05÷0.80. It may 
also be observed that values of efficiency of stages will also be found in a wide 
range – for compressors and blowers 	 
 0.60÷0.85, for fans 	 = 0.30÷0.90. 

If, for various reasons, we select Kn and � values, which, at the same time, 
determine revolutions and diameter of a rotor, another question arises – what 
geometry of a rotor is to be used to realize the designed values. Here we mean 
the vane angle 2� , width b2/d2 and flow angle �2 – Fig. 1 and 2. This work is to 
provide the answer to this question. 

 
Fig. 1. A diagram of a radial fan  

 
Fig. 2. A diagram of a stage with an unshrouded axial and radial rotor  

2.  CHARACTERISTIC INDEXES, BASIC RELATIONSHIPS AND RESULTS 
OF ANALYSES 

A compression machine is designed for a set capacity and pressure 
increment as well as isentropic increment of enthalpy connected with the same. 
There may not be many structural solutions for the set parameters. Some of 
them will have high efficiencies, whereas others will have low efficiencies. 
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We need to remember that two flows are similar, if current lines in the flows are 
geometrically similar. Therefore, flow channels also have to be geometrically 
similar. Thus, kinematic and geometrical similarity is the basis here.  

For the purposes of designing and with the use of general principles of flow 
similarity, specific indexes connected with capacity and pressure increments 
are created [3, 4, 5]. In such indexes, capacity and pressure increment refers to 
the outer diameter of the rotor d2 and circumferential velocity u2. The efficiency 
index is defined as follows  
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where v is a specific default velocity. The index of isentropic increment of 
enthalpy has the form of  
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It may be shown that the capacity index connected with radial constituent of 
velocity c2r at the rotor outlet and increment of enthalpy and index s is connected 
with the circumferential constituent c2u. The above-mentioned indexes determine 
similarity of velocity triangles at the rotor outlet. Thus, kinematic similarity of flow 
in the rotor and the entire stage is determined. The basic conclusion is that in 
order to preserve kinematic similarity of flow as well as geometrical similarity of 
channels, capacity and enthalpy increment indexes must have the same values. 

The above-mentioned indexes could be used for designing, if there were 
any indications relating to the course of efficiency depending on the indexes. 
However, practical designing is different. With the use of an appropriate 
combination of indexes of capacity and pressure increase, two new indexes 
were created, namely rapidity and diameter indexes  
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and the following relationships exist between these indexes 
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Designing on the basis of Kn and � indexes involves selection of the index 
values and calculation of rotational speeds n and rotor diameter d2 from 
the above-mentioned relationships. Kn and � values may be selected, if we have 
relationships between efficiency and Kn and � values. This method is used in 
the designing methodology and the results of tests of various structures provided 
the relationships of Kn as a function of efficiency of the compression process – 
Fig. 3-7. 

�i
�i

� s
s =  (7) 

and actual increment of enthalpy in the stage is  

pasbs2u212 11cuii�i −− ++=−=  (8) 

where ls-b means fanning losses and ls-pa means frontal leakage losses.  

   
Fig. 3. Relationship between rapidity 

index Kn and diameter index � 

Fig. 4. Relationships between rapidity 
indexes Kn and diameter � for radial stages. 

Dotted line – Cordier line [1] 

                
Fig. 5. Relationship between Kn 
and � indexes for Cordier line 

Fig. 6. The course of isentropic efficiency 
of the stage depending on rapidity index 

for Cordier line 
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Fig. 7. Charts of efficiency 	sc, index of isentropic increment 

of enthalpy �sc and diameter index � depending on rapidity index Kn 
for fans according to Bommes [2] 

By introducing the operation index 
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and upon transformation, we will obtain  
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where 
	 means decrease of efficiency caused by fanning and leakage losses 
respectively. We calculate the operation index using the above formula  
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The operation index may also be expressed as the function Kn – Fig. 11. This 
should be preceded by determination of fanning and leakage losses as functions 
Kn. Such activities have been performed. Next, we will show some charts 	 = f(Kn) 
and other values – �s, 
	s-b, 
	s-pa, �p – Fig. 8-11. 
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Fig. 8. The course of index of isentropic 
increment of enthalpy depending on the 

rapidity index 

Fig. 9. The course of fanning losses 
depending on the rapidity index 

    
Fig. 10. Frontal leakage losses 

depending on Kn 
Fig. 11. The course of operation index 

depending on the rapidity index 

We have �p = f(Kn) determined and we need to analyze what rotors will be 
used to realize this value. We are mainly concerned about the angle ∗

2�  and the 
number of vanes zw. Vane angles may be considered as variants within 35o-90o, 
whereas the number of vanes is zw = 8÷24. The information and indications 
relating to selection of the number of vanes are quite different. Fig. 12 shows 
averages values relating to compressors and fans. 
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Fig. 12. The suggested number of rotor vanes zw depending 

on Kn – for compressors and fans with shrouded rotors 
 

The next stage involves determination what rotors – geometry and 
kinematics of flow – will be used for the realization of relationships between 
Kn, �, 	s, and �p. This amounts to questions concerning vane angles ∗

2� , the 
number of vanes zw, relative width b2/d2, velocity index �2r = c2r/u2 and flow angle 
�2. We do not know anything about the values in relation to Cordier line and, 
therefore, we have to perform some analyses of variants of selection of the 
values. The courses of theoretical characteristics for the infinite and finite 
numbers of vanes may prove helpful. 

( )2r2
2

c f
u
�i ϕ=∞ ;    ( )2r2

2

c f
u
�i ϕ=  (12) 

The characteristics depend on the angle ∗
2� and the number of vanes – Fig. 13.  

For the purposes of determination of the characteristics we will use two methods 
[4]. The first of the methods is based upon Busemann’s theoretical analyses and 
comparison of the same with results of Wiesner’s tests. For the infinite number 
of vanes: 1/u�i 2

2c =∞ , velocity index – ∗
∞ =ϕ 22r �tgˆ .  
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Fig. 13. Selection of the course of characteristics for realization of the design point 

with the use of Wiesner method – B or Tuliszka method – T 

The values o
2
2c �/u�i =  for the infinite number of vanes and �2r = 0 are 

determined by the formula 

0,7
w

2
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∗
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The course of ( )r2
2
2c fu/i ϕ=∆  may be different. Here we assume that it is 

parallel to the characteristics for zw = � and opposite axis �2r in the place of r2ϕ̂ . 
For the set �p we have the point of crossing of the characteristics. This point 
specifies values of the velocity index �2rW. Tuliszka’s method suggests deriving 
the characteristics from the point �o = 1. However, it will cross with the axis �2r 
in the point rT2ϕ̂ different than �2rw. Here, we disregard introduction of the value 
[3]. As it may be observed in Fig. 13, �2rw and �2rT values are generally different 
for the two methods. Therefore, subsequent values such as b2/d2, �2, �2  and 
indications as to the value of ∗

2�  will be different as calculated from  the following 
relationships resulting from the triangle of velocity [3]. 

p

2r
2

�

2
arctg	

ϕ=  (14)

r2

v

2

2

4d
b

ϕ
ϕ=

∗
 (15)

�
�

�

	






�

�

ψ−
ϕ=β

p

r2
2 2

2
arctg  (16)



 Basics in  the Design of  Radial…   
 

65

Comprehensive analyses were performed for the expected range of the 
vane angle ∗

2� = 40o÷60o [5]. A selected example will be given here, e.g. for 
Kn = 0,20, zw = 13.  
According to Tuliszka’s method:    According to Wiesman’s method: 

• ∗
2� = 40o;45o;55o    

�2 = 9,4o;10,1o;18,3o 
• �2 = 13,7o;15,2o;18,9o    

�2 = 23,6o;25,3o;41o 
• �2 = 32,6o;35,6o;42o 

Finally, ∗
2�  = 45o; �2 = 19o, �2r = 0,22; b2/d2 = 0,067 were selected. The main 

basis for selection was analysis of relationships between �2 and ∗
2�  angles and 

values of �2 angles due to losses in diffusers. In total, several dozen variants for 
the range of Kn = 0.06 to 0.35 were performed. Fig. 14 and Fig. 15-17 shows 
a summary as optimum triangles of velocity, including selection of particular 
values. Shapes and measurements of rotors for different Kn are shown in Fig. 18. 

Similar analyses were conducted for unshrouded axial and radial rotors and 
for fan rotors, for which only vanes for different Kn were shown – Fig. 19. 

 
Fig. 14. Optimum triangles of velocity according to Cordier line 
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Fig. 15. Optimum relative width 
of the rotor b2/d2 as a function Kn 

Fig. 16. Optimum index of velocity  
as a function Kn 

 
Fig. 17. Optimum flow angle �2,op  as a function Kn 
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Fig. 18. Shapes and dimensions of rotors for different Kn 

 
Fig. 19. Vanes of fan rotors for different Kn 

3. SUMMARY 

We hope that the above-mentioned information will facilitate constructions. 
The information is not unambiguous and it should be treated as approximate. 
In order to obtain precise results, it is necessary to conduct numerical analyses 
that will enable evaluation of the adopted geometrical assumptions both in the 
design point as well as in the entire range of operation of compression stages.  
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It is also necessary to conduct experimental tests due to the existing 
differences between numerical solutions and experiments.  
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LOOKING FOR AN ENERGY SAVING 
BLOWER CONTROL SYSTEM 

 
Abstract: There are cases of stable blower operation to the left of the 
characteristic highest point M. In order to determine the conditions which 
are necessary to ensure stability, experimental research of blower 
operation outside the normal parameters and a simulation of its behavior in 
various installations have been carried out. Discharge pressure oscillations 
to the left of M complicate and limit controlling possibilities in this area. 
In view of the research results, an operation with periodic flow interruption 
is proposed as a much more attractive method of control.  
Key words: blower control system, surge. 
 

W POSZUKIWANIU SPOSOBU STEROWANIA 
DMUCHAWY POD K�TEM ZMNIEJSZENIA 

ZAPOTRZEBOWANIA ENERGII 
 

Streszczenie: Znane s� przypadki stabilnej pracy dmuchawy na lewo od 
najwy�szego punktu charakterystyki M. Aby znale�� warunki umo�liwiaj�ce 
taki stan, wykonano badania do�wiadczalne pracy dmuchawy poza 
zakresem normalnych parametrów i symulacje jej zachowania w ró�nych 
instalacjach. Przypisane obszarowi na lewo od M oscylacje ci�nienia 
tłoczenia komplikuj� i ograniczaj� mo�liwo�ci regulacji w tym obszarze. Na 
podstawie wyników bada� znacznie korzystniejsz� metod� sterowania 
wydaje si� by� tutaj praca z okresowym blokowaniem przepływu. 
Słowa kluczowe: sterowanie dmuchaw, pompowanie. 

1. INTRODUCTION 

The highest point of the characteristic curve of a compressor, blower or fan 
(point M in Fig. 1) is deemed to be the surge limit and that is why only the curve 
to the right of M is usually used for operational purposes. However, it occurs in 
some compact gas burners that the operation point (B) of an air fan is positioned 
to the left of the characteristic maximum M and no instability is noticed. In such a 
burner design the fan, the butterfly throttling device and the air nozzle are 
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located very close one to another. However, separating the fan from the butterfly 
and thereby increasing the volume between them gives rise to instability. 

To overcome this instability a different operation point, for example A 
instead of B could be chosen and the same nozzle inlet conditions C would be 
achieved by successive bleeding (A→B) and throttling (B→C). Nevertheless, the 
power consumption at the point A is greater than at B and this explains the 
attractiveness of using the left side of the characteristic. What conditions have to 
be met in order to enable operating to the left of the characteristic point M ? To 
answer this question two areas were targeted by our research: 

1) Properties of the characteristic to the left of point M. Is it an actual "static 
characteristic"? To explain what we mean by "static" let us take, as an example, 
a flag fluttering in the wind of varying direction. For a given wind azimuth a 
momentary flag direction cannot be determined, because of its periodical 
change within a certain angle interval. Only its time-averaged position may be 
determined. So in this example the momentary value characteristic is not static, 
whereas the time-averaged characteristic is static. 

Another unknown is the shape of the blower (or fan, or compressor) 
characteristics in the region of reversed flow. The knowledge of this becomes 
important while studying the surge cycle. 

2) What are requirements to an installation connected to the blower that 
ensures the avoidance of surge. More precisely, what should be the values of 
volumes, flow resistances, flow inertias at given interconnections of these 
elements? 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

2. BLOWER BEHAVIOR OUTSIDE OF NORMAL OPERATION AREA 

A test rig was based on a DP1.12 blower (0.8 kg/s of atmospheric air, 
pressure ratio 1.12 at 6500 rpm) driven by an electric motor of 15 kVA with 
power supply through a frequency converter. The blower is equipped with 
adjustable IGV and a controlled throttling valve (dam per) at the machine outlet. 

 

Fig. 1. Gas burner nozzle inlet operational point C can be achieved from an operational 
fan point B located on its characteristic to left of the maximum M by simple throttling 
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Fig. 2. Time diagram of discharge pressure while flow is stemmed at 5500 rpm 
 
The pressure measurement in the state of complete cessation of flow 

(fully closed damper) was the first step in the investigation of the left side 
of the characteristic. At 5500 rpm (91.7 Hz) discharge pressure oscillations 
of approximately 40 Hz frequency were observed (Fig. 2). Varying the volume 
contained between machine outlet and damper (still closed), as well as 
opening/closing the IGV resulted in a change of shape and amplitude without 
influencing oscillation frequency. 

Only the rotational speed variation has changed proportionally the 
oscillation frequency (Fig. 3). These observations lead to the conclusion that the 
only source of oscillations is unstable gas behavior within the rotor. The ratio 
"oscillation frequency / shaft rotation frequency", equal to ca. 0.45 suggests the 
generating mechanism is probably that of rotating stall. 
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Fig. 3. Frequency of stemmed flow oscillations versus blower rotation frequency 
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Thus, oscillating pressure at the machine outlet is inherent in the blower at 

stemmed flow (Q = 0 kg/s). The question arises as to what extent the situation 
could be similar for non-zero flow values up to the value of the point M (pressure 
maximum). The Fig. 4 shows pressure variations in time for several damper 
positions beginning from fully closed (position of 100 mm) up to partial opening, 
ensuring the maximum discharge pressure (140 mm). Starting from fully closed, 
the wider the opening is, the higher the frequency and smaller the amplitude of 
oscillations are. The pressure behavior at the maximum point is practically free 
from any oscillations, small amplitude variations have a random character. 

The same situation was observed upon further increase of the damper 
opening, that is to say for points to the right of the blower characteristic point M. 
In this region the characteristic can be identified as fully "static". 

In order to gain any information on the appearance of the characteristic in 
the region of reversed flow (Q < 0) a test procedure has been developed. It was 
planned to connect the blower outlet to a large deaerating tank (100 m3), 
currently out-of-service, in a nearby power station. The tank would have no 
outlet to the atmosphere, so a classical surge cycle (Fig. 5) would be generated. 
The large volume of the tank slows down the increase and decrease of pressure 
within it, so in such quasi static conditions it is possible to determine a pressure-
flow characteristic. 
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Fig. 4. Pd oscillations for characteristic left side points. Series for different damper 
openings (100 corresponds to stemmed flow, 140 – to the maximum pressure point M) 
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Unfortunately, certain technical and formal reasons forced us to change our 

plans and finally we used a rig whose tank volume was barely 7 m3 and no quasi 
static conditions could be expected. The above mentioned Fig. 5 shows and 
explains the meaning of the notations used on the following diagrams. Thus, 
M and N are respectively local maximum and minimum of the characteristic, O is 
point of stemmed flow. M+ is curve part right to the M, N– curve part left to the 
N. Two arrows represent schematically jumps incurring flow reversals.  
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Fig. 6. Pressure oscillations during surge (0-3000 ms) and while flow is stemmed 
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Fig. 5. Classical surge cycle, known from literature, shown on the background of the 
blower characteristic and orifice curve, both used in simulation (see Figs. 8, 9). 

Note that the point B of their intersection is to the left of M 
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Let us pass to results of experiments carried out on the rig. The 7 m3 tank is 
connected only to the blower outlet, so it is periodically filled and emptied with air 
through the blower (Fig. 6). The connection introduces some inertia (and some 
resistance) to the flow, so pressures measured immediately at the blower outlet 
and in the tank differ one from the other. Measurement of discharge pressure Pd 
is duplicated: one reading is obtained with an industrial transmitter Aplisens and 
the other with a fast response Kulite sensor. Tank pressure is measured with 
another Kulite sensor. Unfortunately, only the Aplisens was calibrated correctly, 
so do not conclude to far from the relative positions of the lines. The part of the 
figure on the right shows measurements of the discharge pressure after 
complete closing of the damper. Thus, we can see that the N-pressure, it means 
the minimal pressure at reversed flow is smaller than the O-pressure. This 
observation was already used for the characteristic shape in the preceding 
Fig. 5. 

There are some other observations of the shape of Pd-Kul line (Fig. 6). The 
maximum of the cycle corresponds to point M, just afterwards there is a distinct 
slump followed by a return to the previous curve. A qualified conclusion may be 
drawn that during the jump to reversed flow the outlet parameters (pressure, 
flow) follow the characteristic, which, as we know already from Fig. 4, is far from 
being static in this area. Analogically, arrival at the minimum N is followed by an 
abrupt soar characterized by strong oscillations (having a frequency close to that 
in Fig. 2 and to that seen on the right of this diagram) and then a return to the 
previous line. In this case conclusions also have to be qualified. There are two 
of these:  

a) The jump of the return to the "normal" flow direction also follows the 
characteristic curve, 

b) The part NO of the characteristic is oscillatory as is the part MO. 
On the basis of these "measured conclusions" a hypothetical full 

characteristic can be drawn. It is shown in Fig. 7. The dashed line MON gives a 
certain average in the oscillatory region. 
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3.  SIMULATION OF BLOWER CONNECTED TO VARIOUS INSTALLATIONS 

Let us go to the second question posed at the beginning of this paper and 
concerning blower installation. A computational simulation has been done using 
an assumption that at all times the discharge pressure of the blower is 
determined by the flow using the characteristic simplified to a static one (dashed 
line between M and N). An inertia element I (a pipe where fluid has some kinetic 
energy) connects the blower outlet with a volume V (reservoir). The fluid flows 
from the tank through an orifice Or (Fig. 8). The characteristics of this orifice and 
of the blower Bl are shown in Fig. 5. Their intersection B is located to the left of 
point M, and is therefore in the region of our interest.  

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Fig. 9 shows the results of simulation for four different parameter sets. The 

first set (9a) contains a large volume (84.6 m3), thus the oscillation period is long 
and the jumps occupy a very small portion of it. It is clear now that such 
conditions may be considered as quasi static. In the second case (9b), the 
volume is smaller (1.1 m3) but still oscillations are generated, their period being 
much shorter. Please, try to compare this picture with experimental results from 
Fig. 6. The third data set (9c), while related to the second one, continues to 
make the volume smaller (0.11 m3) but still starting from certain initial conditions 
shows an unstable tendency. Only a decrease of volume to a very small value of 
0.022 m3 appears sufficient to extinguish oscillations. All four cases have a 
constant inertia value of 98.23 Pa s2/m3. A fifth set has been considered but this 
is not shown in the picture. It comes back to the volume value from the third set 
but now the inertia is increased enough (491 Pa⋅s2/m3) to avoid instability. The 
fifth diagram would be very similar to the forth one.  

Comparison of the quoted results permits us to conclude that the stabilizing 
factors are: decrease of volume and increase of inertia values. Though based on 
very simplified and even uncertain relations, this simulation method facilitates 
understanding of instability phenomena and has been used to explain many of 
the strange behaviors of blower and compressor installations encountered 
during our research work for industry. 

 

Fig. 8. Installation composed of lumped parameter elements connected 
to the blower outlet 
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Fig. 9. Results of dynamic simulation of the installation presented in Fig. 8 
for different reservoir volume and constant inertia 98,23 Pa⋅s2/m3 
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4. TWO CONCEPTS OF ENERGY-SAVING CONTROL SYSTEMS 

The above mentioned five simulation examples shows what conditions 
enable the maintenance of stability (constant pressure) in a passive system, that 
is to say without any control system. The use of an automatic control system 
should enable maintaining a constant pressure even in a large volume tank – as 
an example see Fig. 10. A cascade control system is used here. The master 
controller RM (prevailing proportional action) transforms the pressure error in the 
tank to a flow or rather ∆p set point transmitted to the slave controller RS. The 
measured value of the latter is the sum of two pressure drops – the first: of an 
orifice and the second: of an inertia element. The pressure differential of the 
inertia element has a non-zero value during flow transients only – so it is a 
derivative element. The slave controller output value, while positive, closes the 
butterfly T1 that is normally open. In the small volume VC pressure raises 
quickly causing a rapid flow decrease. While the slave output value becomes 
negative, T1 stays open, but normally closed T2 starts to open and brings a 
pressure drop in VC and a fast flow increase. The operation of the slave 
controller resembles a person who, with his finger tip, supports a stick aiming to 
keep it nearly vertical and eventually tries to walk (this last action corresponds to 
a  flow change required by the master controller). The stick supported on its low 
end is a classical unstable object that, without the aid of a "control system", 
would fall. 

There are situations when a system from Fig. 10 can operate correctly. 
Nevertheless, we cannot forget the actual oscillatory nature of the left side of the 
characteristic. That is why ∆p cannot be input directly to the slave controller as 
an instantaneous value but must pass some averaging procedure. This requires 
time, so introduces delay which should be avoided in control systems where the 
reaction time is as crucial as in this case. 

Fig. 10 presents a possible concepts only; practical implementation would 
require some additional mechanisms. For example, while pressure is lower than 
the set point, according to the concept, the master controller shall require a flow 
increase. This is incorrect on the right hand side of the blower characteristic and 
that is why the master "must know" where there is the current operation point. 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 Fig. 10. Scheme of proposed control system according to the first concept 
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Keeping the operation point on the left side of the characteristic is generally 
the more difficult the more distant the point is from the point M because of the 
more and more oscillatory character of blower operation. The appropriate control 
system, if possible, has to be complex and the complexity diminishes its 
reliability. 

The results of experiments permit us to propose a different solution of 
automatic control operation which can be used in some situations giving an 
energy saving effect similar to operating on the left hand side. The idea is based 
on the fact that the operation at completely stemmed or very small flow results in 
pressure oscillations of relatively high frequency (as stated earlier ca. 0.45 of 
rotational frequency) that prohibits such phenomenon as axial force reversal, 
being so harmful for axial bearings during surge. In some blower applications, 
while piping volume is large enough or may be deliberately increased, 
a discontinuous air (or other gas) delivery can be tolerated. The shorter are 
time intervals of gas delivery and flow interruption, the more similar such an 
interrupted operation is to a continuous one.  

The practical implementation of this concept for the blower we used in our 
experiments is very simple. The IGV should be used in its traditional manner to 
control the discharge pressure in the area to the  right of the control line (surge 
limit line + safety margin). Once operation point achieves the control line the 
control system does not, as traditionally, open an extraction (or bypass) but 
shuts fully the IGV. As a result discharge pressure drops and the check valve 
closes. The control system waits until the declining installation pressure 
achieves a given threshold and at this moment opens the IGV to the previous 
position. Our rig blower could in the state of flow arrest operate many minutes 
without overheating and, what is so important, at a low power consumption. 

The time of 20 s or even less between the consecutive opening and closing 
of the IGV is quite realistic. Except overheating (that can be diminished by 
presence of a small gas flow) another drawback of this control solution is a 
periodic charge variation of electric power supply network if the blower is driven 
by an electric motor. 

5. CONCLUSIONS 

1. In the flow Q interval between the discharge pressure local minimum N 
(at Q < 0) and local maximum M (at Q > 0) the blower characteristic loses its 
static character. Pressure oscillations are inherent in the blower itself in this 
interval and their frequency is proportional to rotation frequency. 

2.  Applied simulation method, though very simplified, provides an explanation 
and forecasts  some phenomena in blower installations. 

3.  Application of a continuous control system which ensures stable operation to 
the left of M requires a sophisticated solution and is not always possible. 

4.  Another, more attractive energy saving solution is periodic interruption of gas 
flow delivery from the blower if such method of operation can be allowed.  
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WYBRANE WSKA�NIKI JAKO�CI PROJEKTU 
HYDRAULIKI WIRNIKA POMPY 

 
Streszczenie: W pracy przedstawiono na przykładach zastosowanie 
czterech wybranych wska�ników jako�ci projektu hydrauliki pompy. Ich 
wykorzystanie mo�e pomóc w projektowaniu konstrukcji o wy�szej 
sprawno�ci, a zatem bardziej oszcz�dnych pod wzgl�dem energetycz-
nym. Wska�niki te odwołuj� si� do dwuwymiarowego modelu przepływu, 
którego zastosowanie w toku wyboru rozwi�zania jest uzasadnione, co 
zilustrowano przez porównanie z analiz� niestacjonarnego przepływu 
trójwymiarowego cieczy rzeczywistej przez pomp� od�rodkow�. 
Słowa kluczowe: Pompa, projektowanie, wska�niki jako�ci. 
 
SELECTED QUALITY INDICES OF THE PUMP ROTOR 

HYDRAULIC DESIGN 
 

Abstract: The application of four selected quality indices of the pump 
hydraulic design is presented in this paper. The use of those indices may 
support the design of machines of higher efficiency, which means more 
energetically economical. The indices refer to the two-dimensional model 
of the fluid flow, which is justified in the process of solution selection, and 
was illustrated by comparison with analysis based on the unsteady three-
dimensional flow of a real fluid through the centrifugal pump. 
Keywords: pump, design, quality indices. 

1. WPROWADZENIE 

Powszechnie wiadomo, �e najwi�kszym u�ytkownikiem energii, jaka jest 
dost�pna na �wiecie s�, ze wzgl�du na swoj� wszechobecno��, silniki 
elektryczne. Pompy wirowe, najcz��ciej nap�dzane tymi silnikami, zajmuj� w tej 
statystyce drugie miejsce. Szacuje si� ich potrzeby na ok. 20% energii rozpo-
rz�dzalnej. Tym samym, wobec konieczno�ci ograniczenia jej zu�ycia ze 
wzgl�du na ochron� zasobów �rodowiska, aktualne jest poprawienie sprawno�ci 
pomp i układów pompowych. Jednym z elementów tych działa� jest dosko-
nalenie projektowania wirników pomp i poprawienie ich sprawno�ci hydraulicznej. 
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2. NIEDOSTATKI KLASYCZNEGO PROJEKTOWANIA 

Klasyczne, opisywane w podr�cznikach, metody projektowania odwołuj� si� 
do jednowymiarowego modelu przepływu. Ustalenie podstawowych gabarytów 
wirnika odbywa si� na podstawie statystycznie zgromadzonych danych 
do�wiadczalnych. Tok oblicze� przewiduje oddzielne obliczanie wlotu i wylotu, 
a cały strumie� w kanale reprezentuje jedna �rednia linia pr�du o kształcie 
zgodnym z kształtem łopatki. 

Projektowanie wirnika, na podstawie tak otrzymanych danych, prowadzi do 
rozwi�za� niejednoznacznych. Ich własno�ci hydrauliczne, w tym sprawno��, 
mog� si� ró�ni� w pewnym zakresie odpowiadaj�cym tzw. obszarowi niewiedzy 
modelu jednowymiarowego [1]. W szczególno�ci rezultat zale�y od wyboru liczby 
łopatek, ich kształtu mi�dzy wlotem a wylotem, jak równie� zarysu kanału 
w przekroju merydionalnym. W przypadku maszyn o �redniej i du�ej szybko-
bie�no�ci sprawa jest trudniejsza – łopatki musz� mie� przestrzenn� krzywizn�, 
a szeroko�� kanału w stosunku do jego długo�ci w przekroju merydionalnym jest 
znacznie wi�ksza. Łopatki takie, zestawiane w toku projektowania z tzw. palisad 
cz��ciowych, musz� tworzy� jednolity wieniec łopatkowy o okre�lonym zarysie 
kraw�dzi wlotowej i wylotowej. 

3. PROPONOWANE WSKA�NIKI JAKO�CI PROJEKTU 

Aby na kolejnym etapie projektowania móc bardziej szczegółowo 
weryfikowa� pojawiaj�ce si� warianty rozwi�za�, trzeba zastosowa� bardziej 
zło�one modele przepływu. Pozwalaj� one na otrzymanie nowych informacji na 
temat jako�ci rozpatrywanego rozwi�zania. Narz�dzia te nie mog� by� jednak 
przesadnie skomplikowane, aby wło�ony w ich obsług� nakład pracy i koszt 
eksploatacji były do zaakceptowania. 

Je�eli przyjmiemy za oczywisto��, i� wszystkie strugi przepływaj�ce przez 
palisad� maj� wnosi� podobny i mo�liwie najlepszy wkład do osi�gów całego 
wirnika (pompy) w nominalnym stanie pracy, to takimi wska�nikami mog� by�: 

• przyrost kr�tu w palisadzie, 
• przyrost ci�nienia statycznego w pompie, 
• rozkład k�ta napływu wzdłu� kraw�dzi wlotowej łopatki wirnika, 
• mo�liwo�� wyznaczenia u�rednionej powierzchni pr�du typu S2. 

Powy�sze informacje mo�na otrzyma� przeprowadzaj�c analiz� pola 
przepływu w ramach modelu dwuwymiarowego, a wyniki b�d� warto�ciowe 
nawet wtedy, gdy dla prostoty pominiemy lepko�� medium. Model ten mo�e by� 
dwojakiego rodzaju. Je�eli rozpatruje si� przepływ na zadanej osiowo-
symetrycznej powierzchni pr�du, to mówimy o przepływie mi�dzyłopatkowym. 
Je�eli za� rozwa�amy przepływ wzdłu� przyj�tej u�rednionej powierzchni pr�du 
rozmieszczonej mi�dzy łopatkami od piasty do tarczy, to zwiemy go przepływem 
merydionalnym. Obie analizy mog� by� realizowane niezale�nie od siebie. 
Quasi-trójwymiarowy model przepływu stanowi poł�czenie obu modeli 
dwuwymiarowych w jeden iteracyjny tok oblicze�. Numeryczne metody realizacji 
wymienionych modeli przepływu mog� by� ró�ne. 
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A B 

Rys. 1. Przyrost kr�tu i rozkłady pr�dko�ci przed i za wirnikiem 
przedstawione w przekroju merydionalnym 

Fig. 1. The increase of the angular momentum and velocity distributions 
before and after the rotor shown in meridian cross section 

 

W wyniku oblicze� przepływu mi�dzyłopatkowego, np. metod� osobliwo�ci, 
otrzymuje si� przebieg zmiany momentu p�du mi�dzy wlotem a wylotem wirnika 
o zadanym kształcie łopatki [2]. Oczywiste jest �e winien by� on monotoniczny 
i równomierny, a je�eli wyró�niono konstrukcyjnie kilka palisad cz��ciowych, to 
powinny by� one podobnie obci��one. Najlepiej to ilustruje przykładowy przekrój 
merydionalny z naniesionym obrazem przyrostu kr�tu (Rys. 1A – przebieg 
poprawny, Rys. 1B – przebieg �wiadcz�cy o projekcie niepoprawnym). 

Analiza przepływu mi�dzyłopatkowego pozwala te� na ocen� równo-
mierno�ci przyrostu ci�nienia w kanale [3]. W tym przypadku dla celów 
porównawczych lepiej przedstawia� wyniki po konforemnym odwzorowaniu 
palisady na prostok�tny układ współrz�dnych (x, y). Niew�tpliwie wynik 
przedstawiony na Rys. 2A jest korzystniejszy ni� przykład z Rys. 2B.  

Obliczenia przepływu merydionalnego pozwalaj� na ocen� projektu 
przekroju merydionalnego wirnika [4]. Dotyczy to przebiegu linii pr�du dziel�cych 
kolejne wirniki cz��ciowe. Niepo��dana jest zwłaszcza mo�liwo�� wyst�pienia 
recyrkulacji dla nominalnego stanu pracy. St�d merydionalne składowe 
pr�dko�ci wzdłu� wlotu i wylotu nie powinny zbyt du�o si� ró�ni�. Po��dane jest 
aby przy zmianie wydajno�ci obie składowe pr�dko�ci bezwzgl�dnej u wlotu (a 
tym samym optymalny k�t napływu na kraw�d� wlotow�) nie podlegały zbyt 
du�ym zmianom. Dlatego korzystny jest wlot daj�cy rozkład k�ta napływu 
przedstawiony przykładowo na Rys. 3A, za� wyra�nie niekorzystny jest 
przypadek podany na Rys. 3B. Przedstawione wyniki otrzymano metod� 
krzywizny linii pr�du. 
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Rys. 2. Przyrost ci�nienia statycznego w kanale mi�dzyłopatkowym 
Fig. 2.  Increase of the static pressure in the flow channel  



Wybrane wska�niki  jako�ci  projektu  hydrauliki  wirnika pompy 
 

 

83

A 

 

B 

 
Rys. 3. Rozkłady bezuderzeniowego k�ta napływu na kraw�d� wlotow�  

dla ró�nych warto�ci nat��enia przepływu 
Fig. 3. The distributions of the nonstriking inflow angle at the edge of the inlet 

for different flow rates 
 

Idea quasi-trójwymiarowych oblicze� przepływu, w których wyró�niane s� 
u�rednione powierzchnie pr�du w palisadzie typu S`1 i S`2, pojawiła si� w połowie 
ubiegłego wieku w odniesieniu do palisad stosunkowo g�stych, w których łopatki 
maj� powierzchnie prostokre�lne. Łopatki pomp diagonalnych lub turbin wodnych 
typu Francisa s� wygi�te przestrzennie, a ponadto palisady pomp maj� mał� 
g�sto��. Autor wykorzystuj�c oba wspomniane wcze�niej programy analizy 
przepływu mi�dzyłopatkowego i merydionalnego, poł�czył je razem tak, aby 
mo�liwe było wykonywanie równie� oblicze� quasi-trójwymiarowych, w tym 
z uwzgl�dnieniem pewnego obszaru przed i za palisad� [5]. Okazało si� 
wówczas, �e tylko w przypadku dobrze zaprojektowanej hydrauliki wirnika taka 
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analiza jest mo�liwa i tylko wówczas obliczenia dla nominalnej wydajno�ci 
pozwalaj� na iteracyjne otrzymanie u�rednionej powierzchni pr�du typu S2 
w wirniku. Na Rys. 4 przedstawiono przykładowe wyniki takich oblicze� dla 
ró�nych k�tów napływu na palisad�. 

 

 
Rys. 4. Przykłady u�rednionej powierzchni pr�du typu S2 

 otrzymanej przy ró�nych k�tach napływu na palisad� 
Fig. 4. Examples of averaged surface S2-type obtained at different angles  

of the inflow to the cascade 

4. ANALIZA TRÓJWYMIAROWEGO PRZEPŁYWU Z UWZGL�DNIENIEM 
LEPKO�CI 

Mo�e pojawi� si� w�tpliwo��, czy wnioski wysnuwane na podstawie analizy 
powy�szych, jednak wci�� uproszczonych, modeli b�d� poprawne i przydatne. 
Trójwymiarow� natur� przepływu cieczy lepkiej w pompie wirowej mo�na obecnie 
bada� dzi�ki rozwojowi technik komputerowych i opracowaniu komercyjnych 
narz�dzi badawczych w rodzaju np. oprogramowania FLUENT. Na Rys. 5 
przedstawiono takie przykładowe wyniki analizy i zestawiono je z analiz� 
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wykonan� dwuwymiarow� metod� osobliwo�ci [6]. Badania dotyczyły przyrostu 
ci�nienia statycznego w kanale przepływowym wirnika od�rodkowego. 

 

 
Rys. 5. Przyrost ci�nienia statycznego w kanale wirnika oraz w spirali 

dla dwóch charakterystycznych poło�e� łopatek [Pa] 
Fig. 5. The increase of static pressure in the rotor duct and the spiral for two specific 

positions of the blades [Pa] 
 
Analiza trójwymiarowa została uzupełniona o przepływ przez spiralny kanał 

zbiorczy oraz o pewne odcinki ruroci�gu na wlocie i wylocie gdzie formułowano 
warunki brzegowe. W obszarze wirnika z kanałem dopływowym oraz w obszarze 
spirali z kanałem odpływowym zostały zbudowane oddzielne siatki obliczeniowe 
składaj�ce si� w sumie z 1,3 miliona przestrzennych elementów czworo-
�ciennych. Na cylindrycznej powierzchni mi�dzy wirnikiem a spiral� siatki te nie 
były poł�czone wspólnymi w�złami i pozostały niedopasowane. Dzi�ki temu 
w toku oblicze� mo�liwe było zastosowani techniki „sliding mesh” dost�pnej 
w programie ANSYS FLUENT słu��cej do modelowania obrotu wirnika 
wzgl�dem obudowy. 

W rezultacie został zamodelowany niestacjonarny przepływ trójwymiarowy 
cieczy rzeczywistej przez pomp� od�rodkow�. W dowolnej chwili pole pr�dko�ci 
i ci�nie� jest nieco inne w ka�dym z o�miu kanałów mi�dzyłopatkowych wirnika. 
Okazuje si�, �e otrzymany obraz przyrostu ci�nienia statycznego ma podobny 
charakter w porównaniu z rozwi�zaniem dwuwymiarowym przepływu nielepkiego. 
Podczas oblicze� siatka wirnika wirowała z zadan� pr�dko�ci� obrotow�, a na 
�ciankach kanału został narzucony warunek zerowej pr�dko�ci wzgl�dnej. 
Monitorowany był przyrost ci�nienia całkowitego w pompie. Obliczenia były 
prowadzone do chwili uzyskania powtarzalnych oscylacji ci�nienia na wylocie 
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pompy, co nast�powało po kilku obrotach wirnika. Otrzymany całkowity przyrost 
ci�nienia statycznego dla kilku warto�ci wydajno�ci pozwalał na odtworzenie 
charakterystyki przepływu pompy. 

5. PODSUMOWANIE 

Zaproponowane wy�ej cztery wska�niki jako�ci projektu hydrauliki pompy 
mog� pełni� rol� narz�dzi diagnostycznych jako�ci projektu. Oprócz nich mo�na 
wskaza� jeszcze inne, np. nachylenie teoretycznej charakterystyki przepływu 
i poło�enie na niej punktu napływu bezuderzeniowego. 

Bior�c pod uwag� koszt eksploatacji, wymagania sprz�towe i czas 
potrzebny na przygotowanie i przeprowadzenie wymaganych w rozpatrywanym 
przypadku analiz niestacjonarnego przepływu lepkiego, trzeba stwierdzi�, i� 
racjonalnie jest wykonywa� projektowanie wst�pne przy pomocy prostszej 
i znacznie szybszej metody dwuwymiarowej. Dopiero po selekcji wst�pnych 
rozwi�za�, a przed wykonaniem i badaniem prototypu hydrauliki pompy, warto 
potwierdzi� dokonany wybór analiz� dokładniejsz�. 
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INTRODUCTION TO NUMERICAL GRID GENERATION 
FOR FLUID FLOW PROBLEMS 

 
Abstract: The grid construction process and the use thereof in numerical 
solutions of Navier-Stokes equations are both discussed. The necessary 
basic information is provided, from the simplified standpoint of 
mathematical background. The emphasis throughout is on grids formed 
by the intersections of coordinate lines of a curvilinear coordinate system, 
as opposed to covering a field with triangular elements or a random 
distribution of points. 
Keywords: grid generation, structural mesh, body-fitted coordinates. 
 
 

WPROWADZENIE DO PROBLEMATYKI 
NUMERYCZNEJ GENERACJI SIATEK OBLICZENIOWYCH 

DLA SYMULACJI PRZEPŁYWÓW 
 
Streszczenie: Niniejszy artykuł przedstawia procedury tworzenia siatek 
obliczeniowych dla potrzeb symulacji przepływów, a wi�c zada�, w których 
zastosowanie ma równanie Naviera-Stokesa. Omówiony jest opis 
matematyczny równa� transformacji konforemnej oraz metod wy�szego 
rz�du, tj. Poisson, Laplace, hiperboliczna. Artykuł skupia si� głównie na 
sposobach tworzenia siatek w krzywoliniowym układzie współrz�dnych. 
Słowa kluczowe: generacja siatek obliczeniowych, siatki strukturalne, 
współrz�dne krzywoliniowe. 

1. INTRODUCTION 

Today CFD is marked by the simulation of flows through complex 
geometries and/or utilizing complex physics. Numerical grid generation is often 
considered as the most important and time consuming part of the flow modelling. 
It is apparent that the quality of the grid, representing the physical domain in a 
discrete form, plays a direct role on the quality of the analysis, regardless of the 
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flow solver used. Meshing software and techniques must be able to represent 
complex geometries with high topological accuracy, often in the order of 1x10-6 m 
as in case of 3-D twisted propeller blades. Finally, it is important for the CFD 
analyst to know and understand at least several of the numerous grid generation 
methods. Such knowledge allows for utilization of the proper meshing technique. 
Due to all of the above grid generation is still an area of intensive research.  

The following paper is the first of planned series of articles that describes a 
project focused on creating an elliptical Poison mesh generator for 2D airfoils 
and blades using C++ object-oriented programming techniques with Graphical 
User Interface (GUI) undertaken at the Institute of Turbomachinery, Technical 
University of Lodz. 

2.  GENERAL REMARKS ON GRID GENERATION METHODS 

 Prior to the numerical solution of the governing equations, such as Navier 
Stokes equations, the surfaces of all boundaries need to be discretised and a 
volume grid inside the flow domain generated. Two mesh types can be chosen: 

� structured, and 
� unstructured. 

 Structured grid methods take their name from the fact that the grid is laid 
out in a regular repeating pattern in a form of a block. These types of grids 
usually utilize quadrilateral elements in 2D and hexahedral elements in 3D in a 
computationally rectangular array. The grid can be fitted to the body through 
stretching and twisting of the block. More often sophisticated elliptic equations 
are used to automatically optimize the shape of the mesh for orthogonality and 
uniformity. 
 Unlike structured grid, unstructured meshing utilizes an arbitrary collection 
of elements to fill the domain. These types of grids can be obtained with cells of 
arbitrary shape, but are generally composed of triangles in 2D and tetrahedrons, 
pyramids and prisms in 3D. As with structured grids, the elements can be 
stretched and twisted to fit the domain. Unstructured grids have no restrictions 
in the connectivity of neighbouring grid cells. Thus, they are suitable for the 
discretisation of domains with complicated shapes. The automatic meshing 
algorithm usually involves one of the three methods: Advancing-Front technique, 
Delaunay or octree approach. 
 In addition, the coupling of structured and unstructured grids is possible. 
Hybrid grids utilize some form of structured grid in local regions while 
unstructured grid is used in the bulk of the domain. The disadvantage of hybrid 
methods is that they can be difficult to use and require user expertise in laying 
out the various structured grid locations and properties to get the best result. 
Moreover, some computational slowdown is also observed at grid interfaces. 
 [1] shows that structured grids technique is in many cases more 
advantageous than unstructured method. Structured grids can be made 
orthogonal at boundaries and almost orthogonal within the domain. Moreover, 
the flow solver based on the unstructured grids approach is substantially slower 
than for structured. Due to more complicated data, unstructured flow solvers 
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typically require more memory and have longer execution times on a similar 
mesh. 
 In the following work the main focus is to present the basic methodologies 
applied to generate structured grids. 
 
2.1. Structured Grids 
 
  Let the Cartesian coordinates x, y denote points in the real, or physical 
space, where the body is located. The grid is a unique mapping of grid points 
between real space and a computational field �, � for MAXξξ ≤≤0 and 

MAXηη ≤≤0  (2D). 
 For computational purposes, �, � are represented by division of integer 
values. Mapping on continuous set of integers (for 2D mesh): i, j (one for each 
coordinate direction) is defined as follows: 

MAX
MAX

MAX
MAX

jj
j

j

ii
i

i

,...,2,1,0

,...,2,1,0

==

==

η

ξ
 (1) 

This mapping implies that 10 ≤≤ ξ and 10 ≤≤ η  and creates a so called unit 
square. 
 Each point (x,y) on the physical body corresponds to one, and only one, 
point (�,�) on the unit square. 
 As explained in [2], the boundaries of computational space are being 
formed of segments of constant � or �. With the distribution of points along the 
boundary segment of � = const. and increasing � as described in eq. (1), the 
boundary value specification is implemented numerically. This process can be 
observed in Fig. 1 where points are being distributed in a rectangular field 
representing the shape of an airfoil. Each point of curvilinear coordinates (�,�) is 
then being assigned the values of the Cartesian coordinates in the physical 
space – bringing back the grid from computational space into the physical 
domain.   

Generating a grid inside the domain based on known boundary 
discretisation can be solved by two different approaches [3]: 

• algebraic grid generation, or 
• grid generation using partial differential equations (PDE’s). 

 The application of PDE’s requires a valid initial grid (surface or volume), 
which is mostly generated algebraically. Two different types of PDE’s used for 
creation of structured grids of higher order are common: 

• elliptic equations, and 
• hyperbolic equations. 
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Fig. 1. Point distribution on a computational space of an airfoil [11] 

 
  In further descriptions of grid generation techniques, two dimensional 
space will be assumed, but the methods extend straightforwardly to 3D. 
 
2.1.1.  Topologies of the Grid 

 The choice of the topology and the transformation of the region into a block 
has a considerable influence on the quality of the grid. Fig. 2 shows  two ways of 
specifying the computational region for a block [4]: 

� as a complicated polyhedron; 
� simply as a solid cube or a cube with cuts. 

 
Fig. 2. Examples of computational region’s specification [4] 
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 In single-block grid generation applications three basic grid topologies are 
frequently used: H, O and C. They are presented in Fig. 3. 
 In ‘H-type’ grids, the computational region is with an interior cut which is 
transformed and mapped onto an interior boundary of the physical region. The 
outer boundary is mapped onto the exterior of the region.  
 When family of lines (� = const) forms closed curves around the 
aerodynamic body, the grid is referred to as an ‘O-type’ grid. The second family 
of grid lines (� = const) is spanned in radial direction between the body and the 
outer boundary. The complete boundary line � = 0 represents the contour of the 
body. The coordinate cut is defined by the boundaries � = 0 and � = 1.  

 
Fig. 3. O, C and H topologies of single-block grid [10] 

 
 In ‘C-type’ grid, the coordinate lines of one family leave the outer boundary, 
circle the inner boundary and return again to the outer boundary. The � = const 
family of lines forms open curves resembling a letter ‘C’. 
 Some novelty software, such as ANSYS TurboGrid allows for hybridization 
of all of these topologies in multi-block multi-domain meshes. 
 
2.1.2. Algebraic Grid Generation 
 
 As noted earlier, the problem of generating a curvilinear coordinate system 
can be formulated as a problem of generating values of the Cartesian 
coordinates in the interior of the rectangular transformed region based on initial 
data of the boundary points. This can be done directly by interpolation. Such 
coordinate generation procedures are referred to as algebraic generation 
systems. Thus r ( )ji ηξ ,  is given as a specific function of the curvilinear 

coordinates.  
 Algebraic methods are simple. They enable a grid to be generated rapidly. 
The spacing and slopes of the grid lines are controlled by blending functions in 
the transfinite interpolation formulas. However, in case of complicated shapes, 
the algebraic methods can degenerate coordinate surfaces, the cells can overlap 
or cross the boundary surfaces. As mentioned previously, algebraic approaches 
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are commonly used as an initial approximation in order to start the iterative 
process of an elliptic or hyperbolic grid generator. 
 
2.1.2.1. Transfinite Interpolation 
 
 The most popular algebraic technique for surface or volume grid generation 
from given boundary point distribution is the Transfinite Interpolation (TFI) 
method [3]. The TFI technique utilises 1-D interpolations in each of the 
coordinate directions. The general  form of the interpolation functions is as 
follows: 

m

j
mM

j

S

m

m

j

n
i

nN

i

R

n

n

i

r

r
U

V η
ηξ

η

ξ
ηξξ

β

α

∂
∂

=

∂
∂

=

��

��

= =

→

= =

→

),(
)(

),(
)(

1 0

1 0
�

�

 (2) 

                                            

SmRn

MjNi

,...,1,0,...,1,0
,...,2,1,...2,1

==
==  

→
U , 

→
V – interpolation functions in the �-, �-direction, respectively; 

�, � – the blending functions; 
M, N – define the number of points through which the blending functions allow 
the interpolation. 
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∂ ),(  in eq. (2) are positions and partial derivatives 

in the physical domain and are user-specified. R and S in above equation give 
the order of derivatives matched at the boundaries. 
 The most widespread method is the linear TFI. It is obtained by setting 
N=M=2 and R=S=0 (the function matches the two boundary values and no 
derivatives) in eq. (2).  
 The grid can be generated inside the domain by using the Boolean sum of 
the interpolation functions, i.e., 
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Various types of interpolation functions can be employed – linear, Lagrangian, 
Hermite, spline, etc.  
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The general form of linear TFI can be presented as follows [2]: 
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For �(0) = 1, �(1) = 0, �(1) = 0, �(0) = 1, blending functions are in this case 
defined as: 

�1 = 1 – 
I
ξ

, �2 = 
I
ξ

, �1  = 1 – 
J
ξ

, �2  = 
J
ξ

,  where I,J are maximum numbers of 

nodes in �- and � – direction respectively. 
 
The equation can be rewritten as shown below: 
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 The formula is an interpolation from the sides to the interior. The two first 
terms is the interpolation between the edges. Next term is a subtraction of corner 
values.  
 The Hermite TFI with cubic blending functions allows additionally to 
prescribe the slopes of the grid lines at the boundaries. As mentioned before, the 
Hermite TFI results if N=M=2 and R=S=1 is used (the function matches the two 
boundary values and first order derivatives).  
 It is possible to mix linear and Hermite interpolations in different 
computational coordinates. 
 
2.1.3. Elliptic Generation Systems 
 
 The partial differential equations used for generating a grid must be elliptic if 
the coordinate points are specified on the entire closed boundary of the physical 
region. When only a portion of the boundary is given, the equations are parabolic 
or hyperbolic (unbounded regions where the precise location of the outer 
boundary is not important). 
 When one curvilinear coordinate is constant on each of the physical 
boundaries, the other coordinate varies monotonically over the same range 
between boundaries. This ensures that extrema of the curvilinear coordinates 
are not allowed in the interior of the physical region. Otherwise, overlapping of 
the coordinates would occur. Grid generation methods based on elliptic PDE’s 
are known to produce grids with smoothly varying cell sizes and slopes. 
Furthermore, elliptic grid generation methods offer the possibility to control the 
orthogonality and the spacing near the boundaries, which is important for the 
simulation of viscous flows. Elliptic PDE’s in grid generation were introduced first 
by Thompson in 1974 [2]. They can be divided into Laplace and Poison systems. 
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2.1.3.1. Laplace System 

 The simplest form of elliptic partial differential system, exhibiting an 
extremum principle and ensuring considerable smoothness, is the Laplace 
system:  

02 =∇ iξ  (7) 
Define the inverse grid transformation, �(x, y), � (x, y) as the solution of 
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 The above equations are formulated in the x-y domain, and have to be 
transformed to the unit square (computational space), so that they can be solved 
there. The transformed system is as follows [5]: 
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 The above set of equations can be solved as a Dirichlet problem if (x, y) are 
given on the boundaries. If the normal derivatives of (x, y) are specified on 
the boundaries, it is treated as a Neumann problem. Normal derivatives are 
considered as equivalent to the distance between the first and second grid lines. 
These equations are then approximated by, e.g., 
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where now the index space 1 � i � m and 1 � j � n is a uniform subdivision of the 
(�, �) coordinates, � = (i − 1)/(m − 1), � = (j − 1)/(n − 1). The number of grid points 
is defined as m × n. 
 
2.1.3.2. Poisson System 

 
Control of the coordinate line distribution in the field can be exercised by 

generalizing the elliptic generating system to Poisson equations: 
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in which the "control functions", P,Q can be adjusted to control the spacing and 
orientation of the coordinate lines. The extremum principle may be weakened or 
lost completely with such a system. The existence of an extremum principle is a 
sufficient, but not a necessary condition for a one-to-one mapping of grid points 
between the computational and physical space. Nevertheless there is a risk that 
grids with folded coordinate lines may occur. 
 Unless the point distribution on boundaries is uniform, P and Q cannot 
vanish. With P=Q=0 (equations degenerate to Laplace system) the lines tend to 
be equally-spaced away from the boundary [2].The lack of control functions in 
the case of unequally distributed grid points would result in generating curved 
grid lines. 

The Poison system can be presented: 
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For a particular choice of non-zero terms P and Q, and set of boundary 
conditions, the above system causes a Poisson grid to be generated. 
 Several types of control functions can be used to control the coordinate line 
spacing and orientation in the field. Different choices for P and Q produce 
various grids. Most of these functions are set before the solution algorithm 
begins, either directly through input or by calculation from the boundary point 
distributions that have been input. In the work of Sorenson [6], ),(),,( ηξηξ QP  
are computed at all grid points from equations: 
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where a, b, c and d are positive constants; the geometric effects are imbedded in 
p, q, r, and s (orthogonality, spacing) – functions of derivatives of x and y with 
respect to curvilinear coordinates. 
 The functions P and Q can be chosen to attract grid lines to certain other lines 
or points in the space. In [2] this effect is achieved by expressing the control 
functions in the following way: 
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In analogous way, form for Q with � and � interchanged can be obtained. In the P 
function the effect of the amplitude ai is to attract �-lines toward the �i-line. The 
role of bi  is to attract �-lines toward the single point. This allows for extended 
control over mesh features such as grid spacing, cell growth ratio. 
 The iterative method for solving the Poisson equations to generate grids, as 
implemented in the program GRAPE1, discussed in the Sorenson’s study [6], can 
be summarised in the following way: 

1. Compute values for x and y at inner and outer boundaries. Obtain an 
initial grid based on TFI – evaluate the control functions in the field by 
interpolation from the boundary values. 

2. To generate a grid in the field solve the Poisson System equations:  
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3. Evaluate ξξηη yx , using one-sided difference representations (changing 

with iteration level). Then evaluate the control functions. 
Steps (2) and (3) are then repeated until convergence.  
 

2.1.4. Hyperbolic Generation System 
 
 In hyperbolic grid generation the PDE to solve is:     
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where V is the function given by the user. It controls the cell volume distribution 
in the field (size control). The first equation states that the grid is orthogonal. This 
system is hyperbolic and therefore a non-iterative marching solution can be 
constructed proceeding in one coordinate direction away from a user-specified 
boundary over a given distance via a sequence of grid spacings. 
       Hyperbolic equations are simpler than nonlinear elliptic ones. Thus, as 
stated before, the hyperbolic grid generation is faster and cheaper than the 

                                                           
1 The GRAPE code (GRids about Airfoils using Poisson's Equation) is an elliptic grid generator 
originally intended for isolated airfoils. The code was written by Reece Sorenson at NASA Ames 
Research Center, and was modified by Rod Chima at NASA Glenn to allow generation of periodic 
C-type grids for turbomachinery blades. 
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elliptic system. However, in hyperbolic grid generation only the interior 
boundaries can be specified. This can be a disadvantage if the user has 
requirements on where precisely the outer boundary of the final grid should be. 
Moreover the hyperbolic method is extremely fragile. Any slope changes or 
geometric breaks on the initial front (the grid on the surface) tend to propagate 
onto the interior of the grid. Methods based on the solution of hyperbolic 
equations are not applicable to regions in which the complete boundary surface 
is strictly defined. 
 
FINAL REMARKS 
 
 The paper introduces the basics of grid generation techniques. The most 
popular scheme for constructing two dimensional structured grids is presented. 
Although such grid generators already exist, most of them are written in Fortran. 
Engineers used to the language since 1950s, begin to realize that a new way 
of thinking is needed in software engineering, characterized by the concept 
of object-oriented-programming. Thus, in current work focus on using C++ 
programming language to build similar program as GRAPE is given, what will 
hopefully reduce the size and complexity of a source code and will largerly speed 
up the mesh generation in the overall process of numerical simulations 
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