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Drgania w pompach wirowych
wywolywane pulsacjami cisnienia
z czestotliwosciq fopatkowqg
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Czestq przyczynqg drgan w pompach wirowych sq pulsacje ci$nienia wywotane oddziatywaniem wirnika i kierowni-
cy. Majqg one charakter periodyczny. Mogq przenosié sig na tarcze wirnika i prowadzi¢ nawet do ich uszkodzen.
Wygodnym narzedziem okredlenia zbioru czestotliwosci topatkowych charakteryzujgeych te pulsacje jest diagram
przejécia. Pulsacje ci$nienia mogg wywolaé rezonans strukturalny zwigzany z czestotliwosciami wiasnymi elementéw
pompy badz rezonans akustyczny w elementach rurowych. Znajomo$é czestotliwosci fopatkowych utatwia diagno-
styke drgan pompy wirowej. Pulsacje ci$nienia mozna zmniejszyé bqdz przez stoczenie wirnika bqdz skosny ksztaft
krawedzi fopatek wirnika lub kierownicy.

Stowa kluczowe: drgania w pompach wirowych, czestotliwosé fopatkowa, diagram przejscia, rezonans w pompie
wirowej, zmniejszanie pulsacji cisnienia

A common cause of vibration in centrifugal pumps is pressure pulsations resulting from the interaction between the
impeller and the vaned diffuser. These pulsations are periodic and can propagate to the impeller discs, potentially
causing damage. An effective tool for determining the set of blade-passing frequencies that characterize these
pulsations is an encounter diagram. Pressure pulsations may induce structural resonance related to the natural
frequencies of the pump components or acoustic resonance within the piping components. Understanding the blade-
passing frequencies facilitates the diagnosis of centrifugal pump vibrations. Pressure pulsations can be mitigated by
trimming the impeller or by skewing the edges of the impeller blades or diffuser vanes.

Keywords: vibrations in centrifugal pumps, blade-passing frequency, encounter diagram, resonance in centrifugal

pumps, pressure pulsation reduction

Wstep

W ostatnich dekadach zaobserwo-
wano wzrost liczby probleméw zwigza-
nych z drganiami pomp wirowych w insta-
lacjach. Przyczyn tego jest wiele np.
oszczednosci materiafowe skutkujgee po-
wstawaniem konstrukeji 1zejszych i tai-
szych, lecz bardziej podatych na drga-
nia, czy praca pomp w znacznie szerszym
zakresie przeplywdw i predkosci obroto-
wych. Ta ostatnia przyczyna wynika z po-
trzeby redukciji kosztéw eksploatacyjnych
co czesto jest zwigzane z zastepowaniem
regulacji dfawieniowej regulacjg zmien-
no-obrotowq. Sprzyja tez temu w ostat-
nich dekadach obnizanie si¢ cen prze-
miennikéw czestotliwosci duzej mocy.

Jedng z przyczyn drgain w pompach
sq pulsacje ciénienia wynikajgce z od-
dziatywania fopatek wirnika i kierownicy.

Pulsacje cis$nienia na skutek
oddziatywania wirnika
i kierownicy

Pulsacije cisnienia powstajgce na sku-
tek oddziatywania wirnika i kierownicy sq
nieuniknionym zjawiskiem w kazdej pom-
pie, wynikajgcym ze skoriczonej liczby
topatek wirnika i kierownicy. Typowy po-
ziom tych pulsaciji miedci sie w przedziale
od 1% do 2%, jednak w skrajnych przy-
padkach mogq one osigga¢ wartoici
rzedu 6% do 8%.

Rysunek 1 przedstawia amplitude p,
pulsacii ciénienia w zaleznoéci od wzgled-
nej wydajnosci pompy Q/Q, i czestotli-
wosci sygnatu ci$nieniowego [10]. Potoze-
nie przetwornika ci$nienia wynosi ¢ = 20°
wzgledem poczgtku spiralnego kanatu
zbiorczego. Pompa ma predko$é obroto-
waq 1620 obr/min i liczbe topatek 7.

Rys. 1

Zalezno$¢ amplitudy cisnienia od wydaijnosci i cze-
stosci cisnienia

Figure 1 Dependence of pressure amplitude on
flow rate and pressure frequency

Na rysunku widoczna jest czestosé f,
zwigzana z predkoéciq obrotowq 27Hz
i znacznie wieksza czestosé fopatkowa fy,
= 189Hz. Badania pokazujq, ze w miare
oddalania sie od wydajnoéci nominalnej
Q, wielkos¢ amplitudy znaczqco narasta.
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Praca pompy z wydajnoéciami daleko od
punktu nominalnego moze wiec prowa-
dzi¢ do powigkszonych drgar.

Rozktad cidnienia w czesci wylotowei
wirnika jest ksztaftowany przez kilka klu-
czowych czynnikdw, takich jok réznica
ci$nienia miedzy aktywnq a bierng strong
topatki oraz pole predkosci w przekroju
wylotowym kanatu miedzytopatkowego,
gdzie wystepujq zawirowania przeptywu.
Charakter tego rozktadu jest tréjwymiaro-
wy, co odzwierciedla skomplikowang na-
ture przeptywu wewngtrz pompy.

Z kolei rozktad cisnienia na wlocie do
kierownicy wynika gféwnie ze zjawiska
spietrzenia na krawedziach wlotowych
topatek oraz z pola predkosci, ktére jest
ksztattowane przez $lad aerodynamiczny,
powstajqcy za topatkami wirnika. Slad ten
porusza sie z predkoéciq obrotowg, nada-
ng przez wirnik, co wplywa na réwno-
mierno$¢ rozktadu cidnienia na wlocie do
kierownicy. Na rysunku 2 przedstawiono
uproszczony, jednowymiarowy obraz
rozktadu ciénienia w funkgiji kqta na obwo-
dzie, co umozliwia bardziej intuicyjne
zrozumienie tego zjawiska, choé nie od-
daje ono w petni skomplikowanego cha-
rakteru tréjwymiarowego pola przeptywu.

Rys. 2

Pola ci$nienia miedzy wirnikiem a kierownicq
Fig. 2 Pressure fields between the impeller and
the vaned diffuser

Zaktadajgc jednowymiarowy opis ci-
$nienia na wylocie z wirnika p (¢, 1) oraz
na wlocie do kierownicy p (o, f) mozna
je przedstawi¢ w postaci rozwiniecia
w szereg [3], [5]:

Pul®@,,.)=D py,-cosim-z,-@,) (1a)

m=1

Pel@i =2 py -cosln- 2, - @) (1b)
n=1
gdzie:
9, - katw ukfadzie wirnika
@, - kat w uktadzie nieruchomym kie-

rownicy

p, - amplituda n-tej harmonicznej

2z, z,, - liczba fopatek kierownicy i wirni-
ka

mn=123............

Produkt obu tych rozkladéw jest cisnie-
niem wynikowym.

Pk ((P, r)=Pmn'Cos (m.zw'(Pw) )
“cos (n-z, - @) (2)
gdzie:
P, — amplituda wynikowej fali cisnie-
niowej

Biorgc pod uwage fozsamo$é cos(at)
cos(B) = 1/2[cos{o +B) + cosfar = B)] ci-
énienie wynikowe mozna przedstawié
w postaci:

pwk ((P/f) =

:p—;’"cos(m -z, Q, +n-z; -(pk)+

+p%-cos(m -z,,:Q,, —n-z, -(pk) (3)

W ukiadzie nieruchomym mozna za-
stgpi¢ wspdirzedng kqtowq wirnika @, =
¢, — ot i otrzyma¢ zaleznos¢ od wspdt-
rzednej kgtowej kierownicy:

Pwk ((P/f) =

— pmn

-cos[m-zw~(m‘ —k, ~q)k]+

+p%~cos|:m~zw-0)f —k -(pk:l (4)

gdzie liczby: k;, =m -z, —n-z, k,=m-"
z, +n- z to liczby weztéw pro-
mieniowych na tarczach wirnika.
Te wezly obracajq sie w ukladzie nie-
ruchomym kierownicy z predkosciq [3]:

o, =mz,0/k, ©,=mz o/k, (5)

Kierunek obracania sie weztéw wyni-
ka ze znaku liczby k, , Jesli jest on dodat-
ni to ich predkos$¢ obrotowa jest zgodna
z predkoscig obrotowq wirnika, a jedli
uiemny jest przeciwna.

Dla przyktadowej pompy o liczbie fo-
patek kierownicy z, = 9 i liczbie topatek

liczba k,, odpowiada ci$nieniom
o bardzo duzych czestoéciach, majgcych
mafo energii i nie ma praktycznego zna-
czenia, natomiast liczba k; jest znaczqca
dla doboru odpowiedniej liczby topatek
wirnika i kierownicy.

W praktyce istotne sq trzy przypadki
[6]:

Przypadek k; =0 : Dla k; = 0 wyste-
puje najmniejsza wspdlna wielokrotno$é
liczby fopatek wirnika i kierownicy i wtedy
wytwarzane sq silne pulsacje ci$nienia.
Dla pomp z kierownicami jak i pojedyn-
czymi lub podwdjnymi spiralami zbiorczy-
mi taka sytuacja nie jest korzystna. Zabu-
rzenia ci$nienia wzbudzajq tarcze wirnika
z zerowym weztem promieniowym rys (3)
(i jednym weztem transwersalnym).

Rys. 3
Odksztatcenia
tarczy kotowej

bez wezla
promieniowego
Fig. 3 Deformation
of circular disc
without radial node

Ten rodzaj odksztatcer prowadzi do
wahari sity osiowej, nie daje natomiast
wymiaru promieniowego.

Przypadek k; =+1: Przy k; =+ 1 sity
wynikajgce z pulsaciji ci$nienia majq nie-
zerowq wypadkowq promieniowq. Dlate-
go wzbudzane sq boczne drgania z cze-
stotliwosciq fopatkowq (i wyzszymi har-
monicznymi). Postaé¢ drgan tarczy wirnika
ma jeden wezet promieniowy rys (4).

Rys. 4

Drgania tarczy

wirnika z jednym

wezlem

promieniowym

i jednym weztem
transwersalnym

Fig. 4 Impeller disc

vibration with one radial node
and one transverse node

Tablica 1 Wielkosci wynikajgce z oddziatywania wirnika i kierownicy dlaz =52z =9
Table 1 Magnitudes resulting from the interaction of impeller and vaned diffuser forz , =5z, =9

wirnika z, = 5 w tablicy 1 przedstawiono
podstawowe wielkosci wynikajgce z od-
dziatywania wirnika i kierownicy.
Badania pokazujg, ze drgania cisnie-
nia zwigzane z harmoniczng n > 2 majq
znaczqco nizszq amplitude [5].
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n m k, ky ®,/0
- mz,-nz, mz tnz, mz,/k,
El 5 5 1,0
Il 10 10 1,0
Bl -4 14 1,3
Bl 1 19 10,0
Bl 13 23 0,4
Bl -8 28 1,3

®,/® f/f o;'"/® 0, /® f/f
mz, /k, mz,, nz,/k;,  nz/-k, nz,
1,0 5] 0,0 0,0 0
1,0 10 0,0 0,0 0
0,4 5 -2,3 0,6
0,5 10 9,0 0,5 9
0,2 5 -1,4 0,8 18
0,4 10 -2,3 0,6 18

Aby omingé trudnoici z tq postacig
drgar powinno sig unika¢ przypadku k, + 1
do trzeciej harmonicznej wigcznie [3].

Przypadek k; > 2: Jezeli czestotliwo-
éci wlasne wirnika odpowiadajq czestotli-
woéci wzbudzenia wynikajqcej z tej liczby
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weztéw promieniowych, istnieje duze
prawdopodobieristwo wystgpienia uszko-
dzeri zmeczeniowych przedniej lub tylnej
tarczy. Drgania tarcz mogq takze powo-
dowa¢ naprezenia w topatkach, co z ko-
lei moze prowadzié do ich uszkodzen. Na
rysunku (5) przedstawiono ten typ drgan

Rys 5

Postaé drgar tarczy
kotowej z dwoma
wezlami

promieniowymi

Fig. 5 The vibration

mode of a circular

disc with two radial nodes

Rys. 6

Uszkodzenie tarczy wirnika na skutek zmecze-
nia materiatu [1]

Fig. 6 Impeller disc failure due to fatigue [1]

z dwoma weztami promieniowymi.
Na rysunku 6 pokazany jest przyktad
uszkodzenia wirnika na skutek drgari tarczy.

Okreslenie potencjalnych
czestotliwosci fopatkowych na
skutek oddziatywania wirnika
i kierownicy

W  przypadku spiralnego kanatu
zbiorczego czestotliwo$é fopatkowa jest
tatwa do okreslenia na podstawie liczby
topatek wirnika i czestotliwosci odpowia-
dajgcej predkosci obrotowej. W przypad-
ku kierownicy wielofopatkowej nie jest to
juz takie proste. Jednym ze sposobdw

okredlenia mozliwych czestotliwosci fopat-
kowych jest tzw. diagram przejicia [7].
Rysunek 7 ilustruje sposéb budowania ta-
kiego diagramu na przyktadzie 7-fopatko-
wego wirnika i 6-topatkowej kierownicy.

Na rysunku 7 spotkanie fopatki wirni-
ka i kierownicy oznaczone jest przez ,0".
Przez pofqczenie ,0” dla tej samej fopatki
otrzymuje si¢ okresowo$é podstawowaq.
Widoczna jest réwniez okresowo$é zwig-
zana z iloczynem topatek kierownicy i wir-
nika 5T/(6-7) o kierunku przeciwnym do
predkosci obrotowej wirnika.

Rezonans strukturalny
wywotany pulsacjami
fopatkowymi

Pompy to uktady o wielu stopniach
swobody, skladajgce sie z takich elemen-
téw jok obudowa, korpus tozyska, zespét
wirujgcy, wsporniki, orurowanie i inne.
Kazdy z tych elementéw ma okreslong
czestotliwo$é drgan wlasnych. Pulsacje
cidnienia o czestosci topatkowej mogq
wywotaé rezonans w dowolnym z tych
elementéw [7]. Taka sytuacja moze cza-

Rys. 8

Widmo drgan
pompy zasilajgcej
z 7-fopatkowymo
wirnikiem

i 6-fopatkowq kie-
rownicq

Fig. 8 Vibration
spectrum of a feed
pump with

a 7-blade impeller
and a 6-vane

diffuser

Rysunek 8 pokazuje widmo drgar
pompy o liczbie fopatek wirnika z, =7
i kierownicy z, = 6. Predko$¢ obrotowa tej
pompy n = 44750br/min, a stad czestoéé
obrotowa 74,6Hz. Wyraznie widoczne sq
piki czestoéci topatkowych.

Diagram przejécia nie pozwala na
ustalenie, ktéra czestotliwo$é bedzie domi-
nujqgca. Daje zbiér potencjalnie niepozg-
danych czestosci ze wzgledu na drgania
catej struktury pompy. Analizujgc diagram
mozna okredli¢ wszystkie czestosci pulsacii
ciénienia jakie powstajq na skutek oddzia-
tywania wirnika i kierownicy. Diagnosta,
postugujqc sie diagramem przejécia moze
sprawdzi¢, czy drgania pompy majq zwig-
zek z oddziatywaniem fopatek wirnika
i kierownicy czy tez ich powodem sq inne
przyczyny, np. uszkodzenie fozyska.

Rys.7

Diagram przejscia dla przypad-
ku 7-fopatkowego wirnika
i 6-fopatkowej kierownicy

Fig. 7 Encounter diagram for the
case of a 7-blade impeller and
a 6-vane diffuser
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sami staé si¢ zauwazalna dopiero po
dtuzszym okresie normalnej pracy pom-
py, kiedy na skutek modemizacji ukfadu
pompowego wprowadzona zostaje re-
gulacja zmienno-obrotowa. Pompa moze
zaczqé wtedy pracowaé z predkoscig
inng niz nominalna, czasami dostosowu-
iqc sie do czestotliwoéci drgari wiasnych
elementu konstrukcyjnego i powodujqc
nadmierne drgania. W takich przypad-
kach kluczowe znaczenie ma okreslenie,
ktéry element jest odpowiedzialny za re-
zonans. Jedli na przyklad zrédtem rezo-
nansu jest korpus fozyskowy i wystepuje
on, gdy pompa pracuije ponizej predkosci
nominalnej, mozna zwigkszy¢ jego sztyw-
noéé — na przyklad poprzez przyspawa-
nie dodatkowych Zeber - przesuwaijgc
w fen sposéb jego czestotliwoéé drgan
wlasnych do wyzszej wartosci. W niekté-
rych przypadkach mozliwa jest wymiana
czesci pracujgcej w rezonansie na odlang
ze stopu o wiekszej sztywnosci np. zastq-
pienie zeliwa staliwem. Trudno jednak
zmienié sztywno$¢ elementu, takiego jak
korpus pompy. W takich przypadkach
skutecznym rozwigzaniem moze byé mo-
dyfikacja charakterystyki pracy pompy,
na przyktad stoczenie wirnika i dla za-
chowania tej samej wysokosci podnosze-
nia zwiekszenia predkosci roboczej po-
wyzej czestotliwoici rezonansowej. Innym
podejéciem do zmiany czestotliwosci
drgan wiasnych elementu jest dostosowa-
nie jego masy, poprzez jej zwiekszenie
lub zmniejszenie.



Rezonans akustyczny wywotany
pulsacjami fopatkowymi

Czasem drgania mogg byé nie zwig-
zane z samq pompq, ale czegéciami ruro-
ciggu ssawnego, ttocznego lub przewo-
dami upustowymi. Pulsacje fopatkowe
mogqg wywoltywaé w tych elementach
rurowych fale stojgce. Energie zwigzane

Sposoby zmniejszenia pulsaciji
fopatkowej

Amplituda pulsacji fopatkowej zalezy
od wielkoéci szczeliny migdzy wirnikiem
($rednica d,) a kierownicq (Srednica dj).
Na rys. 11 przedstawione sq wyniki po-
miaréw pulsacji cisnienia w funkcji wzgled-
nej szerokosci tej szczeliny dla réznych

Rys. 9

Postacie fal stojgcych

w przypadku obu koricéw
zamknietych, jednego
korica otwartego i obu kori-
céw otwartych

Figure 9 Standing waves for
both ends fixed, one end
open and both ends open

z takimi drganiami mogq by¢ 20-30 razy
wigksze od energii pulsaciji ci$nienia [8].
Na rysunkach ponizej przedstawiono
mozliwe postacie takich fal.

Zaréwno dla obu koricéw zamknie-
tych lub otwartych zwigzek migdzy dtugo-
éciq rury L a diugoscig fali A jest dany
przez L = n\/2 za$ dla rury jednostronnie
otwartej L = (2n = 1)A/4 (n jest liczbg
catkowitq). W rezultacie tylko nieparzyste
harmoniczne mogq wystepowaé w rurze,
ktéra jest otwarta na jednym koricu.

Dla predkosci dzwigku a czestoéé re-
zonansowa rury wynosi a/A dlatego re-
zonans akustyczny moze wystqpié¢ w przy-
padku, gdy czestoi¢ topatkowa f; = a/A
= na/2L dla rur obustronnie zamknietych
bqdz otwartych i w przypadku f, = (2n -
1)a/4L dla rur jednostronnie otwartych.

Na rys 10 pokazany jest przykfad
przewodu upustowego w uktadzie odcig-
zenia odcinka rurowego, w ktérym moze
powsta¢ fala stojgca. Publikacja [9] za-
wiera przyktady i studia przypadkéw
uszkodzer spowodowanych rezonansem
akustycznym.

Rys. 10

Miejsce mozliwego
powstania fali stojqgcej
w pompie
odsrodkowej

Fig. 10 Location

of possible
standing

wave

formation

in a centrifugal
pump

Jednym ze sposobéw przeciwdziata-
nia rezonansowi akustycznemu jest od-
strojenie rury przez zmiane jej dlugosci.
Jedli to nie jest mozliwe nalezy zmniejszyé
pulsacje fopatkowa.

pomp [8] i podana przyblizona zaleznoéé
pozwalajgca oszacowaé spadek pulsacii
ci$nienia ze wzrostem szczeliny.

-0,77
N ~(d—3— ) (6
e
2

Rysunek 12 pokazuje niektére sposoby
zmniejszenia pulsacji przez zabiegi korek-
cyjne wirnika

Zleszcze innym sposobem jest nada-
nie topatce wirnika ksztattu V. Metoda
przynosi pewnq poprawe szczegdlnie
w zakresie wydajnosci mniejszych od no-
minalnej [2].

Rys. 11

Wplyw wzglednej szero-
kosci szczeliny miedzy wir-
nikiem i kierownicg na
wielko$é pulsacii cinienia
Fig. 11 Effect of the relative
gap width between the
impeller and the vaned dif-
fuser on the magnitude of
pressure pulsations

Rys. 12

Metody redukcji pulsacii
cisnienia

Fig. 12 Pressure pulsation
reduction methods

Rys. 13

Metody redukeii pulsacii
ci$nienia przez zmiane
kata krawedzi fopatek
wirnika i spirali

Fig. 13 Methods of redu-
cing pressure pulsation by
changing the angle of the
impeller blades and diffu-
ser vanes edges
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Whioski

Pulsacje ciénienia o czestotliwosci fo-
patkowej sq w trakcie pracy pomp wiro-
wych zawsze obecne. Wywotujg drgania
nie tylko oddziatujgc na tarcze wirnika czy
obudowe, ale poprzez rezonans struktu-
ralny lub akustyczny.

Wigksze niebezpieczeristwo rezonan-
su ma zwiqzek z upowszechnianiem regu-
lacji zmienno-obrotowej. Znane sq przy-
padki, kiedy pompy projektowane
i sprawdzone z jednq predkoscig obroto-
wqg po modernizaciji instalacji pompowej
i przejiciu z regulacji dfawieniowej na
zmienno-obrotowq zaczely pracowaé
w znacznie szerszym zakresie plynnie
zmienianej predkosci obrotowej, a wiec
i czestotliwosci fopatkowych. Zdarzafo sie,
ze byly to czestoéci wiasne ktéregos z ele-
mentéw pompy bgdz elementéw rurocig-
g6w przed czy za pompq bqdz przewodu
upustowego. Przyczyne takich drgar nie
zawsze jest fatwo ustalié. W przypadku
pomp z wielofopatkowymi kierownicami
czestosci topatkowych moze byé kilka.

Dopiero okredlenie ich np. stosujgc dia-
gram przejécia pozwala poprawnie oce-
nié¢ widmo drgan i wskazaé przyczyne.

Jedli drgania nie sq wywolane rezo-
nansem, amplitude pulsacii ci$nienia moz-
na zmniejszyé przez stoczenie wirnika
bqdz odpowiednie uksztattowanie krawe-
dzi fopatek wirnika lub kierowniczy.
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