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W artykule przedstawiono wyniki eksperymentalnej weryfikacji trójwymiarowych obliczeń CFD (Computational 
Fluid Dynamics) dla wentylatorów promieniowych, przeprowadzone w ramach projektu badawczego COLUBRIS 
w firmie Nyborg-Mawent. Obliczenia wykonano w programie ANSYS CFX 3D dla przepływu lepkiego i ściśliwe-
go z wykorzystaniem modelu turbulencji k-ω SST. Analizy przeprowadzono dla pełnego modelu geometrycznego 
(króciec ssawny, wirnik, obudowa, wylot), przy prędkości obrotowej 2950 obr/min i w zakresie przepływu  
0,4–1,2 m3/s, odpowiadającym wartościom spiętrzenia całkowitego 1,5–3,8 kPa. Wyniki CFD porównano 
z pomiarami laboratoryjnymi wykonanymi na rzeczywistym stanowisku badawczym. Otrzymano bardzo dobrą 
zgodność ilościową i jakościową – maksymalne różnice wyniosły do 3,5% dla sprawności, 3,1% dla ciśnienia 
całkowitego oraz 2,2% dla mocy. Największe rozbieżności występowały przy skrajnych natężeniach przepływu 
(poniżej 0,5 m3/s i powyżej 1,1 m3/s), co przypisano zjawiskom separacji i recyrkulacji w kanale dyfuzora. 
Uzyskane wyniki potwierdzają wiarygodność metodyki i przydatność modeli 3D do projektowania i dalszej opty-
malizacji wentylatorów promieniowych, w tym do identyfikacji obszarów generujących straty przepływowe i aku-
styczne.
Słowa kluczowe: wentylatory, obliczenia numeryczne, analiza sprawności, zarządzanie projektem innowacyjnym, 
laboratorium badawcze

The article presents the results of experimental verification of three-dimensional CFD (Computational Fluid 
Dynamics) calculations for radial fans, carried out as part of the COLUBRIS research project at Nyborg-Mawent. 
The calculations were performed in ANSYS CFX 3D for viscous and compressible flow using the k-ω SST 
turbulence model. The analyses were performed for a complete geometric model (suction nozzle, impeller, casing, 
outlet) at a rotational speed of 2950 rpm and a flow range of 0.4–1.2 m3/s, corresponding to total pressure 
values of 1.5–3.8 kPa. The CFD results were compared with laboratory measurements performed on an actual test 
bench. A very good quantitative and qualitative agreement was obtained – the maximum differences were up to 
3.5% for efficiency, 3.1% for total pressure, and 2.2% for power. The largest discrepancies occurred at extreme 
flow rates (below 0.5 m3/s and above 1.1 m3/s), which was attributed to separation and recirculation 
phenomena in the diffuser duct. The results obtained confirm the reliability of the methodology and the usefulness of 
3D models for the design and further optimization of radial fans, including the identification of areas generating 
flow and acoustic losses.
Keywords: fans, numerical analysis, efficiency analysis, managing innovative project, research laboratory
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Wentylatory stanowią jedną z  kluczo-
wych grup urządzeń wykorzystywanych 
w  systemach wentylacyjnych, klimatyzacyj-
nych i przemysłowych, a jednocześnie nale-
żą do najbardziej energochłonnych jedno-
stek napędzanych silnikami elektrycznymi. 
Szacuje się, że w skali globalnej kilkanaście 
procent energii zużywanej przez silniki elek-
tryczne przypada właśnie na wentylatory. 
W samym sektorze przemysłowym ich udział 
w całkowitym zużyciu energii wynosi około 
11% w  USA, 8% w  Szwecji i  ponad 9% 
w Wielkiej Brytanii [1]. Tak wysoki poziom 
konsumpcji energii sprawia, że poprawa 
efektywności pracy wentylatorów stanowi 
istotny obszar badań oraz działań regula-
cyjnych ukierunkowanych na ograniczenie 
zużycia energii i redukcję emisji CO2.

Z  punktu widzenia energetycznego 
sprawność wentylatora definiowana jest 
jako stosunek mocy przekazanej medium 
w  postaci energii przepływu do mocy do-
starczonej na wał urządzenia [2]. Straty 
energii powstające w  układzie przepływo-
wym, na powierzchniach wirnika i w obudo-
wie obejmują m.in. tarcie, separację strug, 
zawirowania oraz mieszanie się przepły-
wów. W  konsekwencji całkowita efektyw-
ność urządzenia zależy nie tylko od kon-
strukcji i  parametrów aerodynamicznych, 
lecz także od czynników eksploatacyjnych, 
takich jak prędkość obrotowa, temperatura 
medium czy warunki pracy w instalacji. Przy-
kładowo, zmiana prędkości obrotowej 
wpływa na charakterystyki pracy wentylato-
ra w  sposób nieliniowy – ciśnienie rośnie 
proporcjonalnie do kwadratu prędkości, 
a zapotrzebowanie mocy do jej sześcianu, 
co determinuje zarówno sprawność, jak 
i trwałość elementów konstrukcyjnych [3].

Znaczenie poprawy sprawności wenty-
latorów zostało podkreślone m.in. w rapor-
tach Międzynarodowej Agencji Energetycz-
nej, które wskazują, że podniesienie efek-
tywności maszyn wirnikowych jest jednym 
z kluczowych czynników globalnej redukcji 
zużycia energii [3]. W literaturze opisywane 
są różne strategie optymalizacji – od mody-
fikacji konstrukcji łopatek i obudów, poprzez 
zastosowanie regulacji prędkości obrotowej, 
aż po wykorzystanie sztucznej inteligencji do 
sterowania całymi systemami wentylacyjny-
mi [4]. Szczególne znaczenie mają także 
badania w  obszarze wentylacji górniczej 
i podziemnej, gdzie systemy te odpowiadają 
nawet za 40–50% zużycia energii w obiek-
tach [5].

W  pracy wykazano, że optymalny 
prześwit wierzchołkowy w  wentylatorach 
osiowych ma kluczowe znaczenie dla 

ograniczenia strat wynikających z powsta-
wania wirów upływowych. Zbyt duży prze-
świt prowadzi do intensyfikacji przepływu 
bocznikującego, który zmniejsza efektyw-
ną różnicę wartości ciśnienia wzdłuż łopat-
ki, natomiast zbyt mały może powodować 
niestabilności przepływu i wzrost strat lep-
kościowych. Wskazano również, że zasto-
sowanie wingletów (skrzydełek przy koń-
cówkach łopatek) pozwala na skuteczne 
ograniczenie intensywności wirów końco-
wych, co w rezultacie poprawia jednorod-
ność pola prędkości za wirnikiem oraz re-
dukuje straty energii kinetycznej w  głów-
nym strumieniu powietrza [6].

W  pracy [7] przeanalizowano nato-
miast wpływ szczeliny osiowej pomiędzy 
dyszą wlotową a wirnikiem wentylatora pro-
mieniowego. Badania numeryczne i ekspe-
rymentalne ujawniły, że przy różnych warto-
ściach szczeliny uzyskano zbliżoną spraw-
ność na poziomie około 44%, co potwier-
dza, iż geometria wlotu i sposób doprowa-
dzenia strumienia mają większe znaczenie 
dla charakterystyki pracy niż sama wartość 
szczeliny. Autorzy podkreślili, że niekorzyst-
ne zjawiska separacji strugi mogą być ogra-
niczane przez optymalny dobór kąta wloto-
wego i krzywizny łopatek, co bezpośrednio 
przekłada się na redukcję strat ciśnienia [7].

Z kolei badacze w artykule [8] zapropo-
nowali zastosowanie jednostki odzysku ci-
śnienia (pressure regain unit), stanowiącej 
element pasywny poprawiający charaktery-
stykę przepływu w  kanale za wirnikiem. 
Dzięki temu rozwiązaniu osiągnięto istotny 
wzrost sprawności całkowitej, wynikający 
z ograniczenia strat dyfuzyjnych i stabilizacji 
pola prędkości w  strefie załopatkowej. Za-
stosowana geometria pozwoliła na odzy-
skanie części energii kinetycznej przepływu, 
co w praktyce przekłada się na zmniejszenie 
zapotrzebowania energetycznego całego 
układu.

Badania opisane w pracy [9] koncentro-
wały się na analizie zjawisk recyrkulacyj-
nych w kanałach wirników. Autorzy dowie-
dli, że w  określonych warunkach geome-
trycznych i  liczbowych (m.in. przy odpo-
wiednich wartościach kąta natarcia) po-
wstawanie bańki recyrkulacyjnej może pro-
wadzić do korzystnego rozkładu ciśnienia 
w  kanale, a  tym samym do ograniczenia 
strat wynikających z prześwitu wierzchołko-
wego. Efekt ten pozwala na lokalne zmniej-
szenie intensywności przepływu bocznego 
i  bardziej równomierne obciążenie łopatki, 
co przekłada się na poprawę ogólnej 
sprawności [9].

W artykułach [10] i [11] zwrócono uwa-
gę na straty przepływowe związane z dyfu-
zją i nagłym rozszerzeniem kanałów. Bada-
nia te wykazały, że klasyczne równania 

empiryczne stosowane w  analizach prze-
pływów w kanałach dyfuzyjnych często nie 
odzwierciedlają rzeczywistych efektów lep-
kościowych i  złożonych struktur turbulent-
nych. Wskazano na potrzebę precyzyjniej-
szego modelowania numerycznego (CFD) 
z uwzględnieniem efektów separacji i recyr-
kulacji, aby dokładniej odwzorować me-
chanizmy strat w  elementach dyfuzorów 
i komór rozprężnych [10,11].

Interesujące wyniki przedstawiono rów-
nież w  pracy [12], w  której analizowano 
wpływ liczby łopatek wirnika na charaktery-
stykę pracy wentylatora promieniowego. 
Wzrost liczby łopatek prowadził do zwięk-
szenia ciśnienia całkowitego o ponad 21% 
oraz poprawy sprawności o 5,74% wzglę-
dem stanu projektowego. Efekt ten wynikał 
z bardziej równomiernego rozkładu obcią-
żenia aerodynamicznego na obwodzie wir-
nika i ograniczenia przecieków wierzchołko-
wych, co potwierdza istotną rolę geometrii 
łopatkowania w  kształtowaniu parametrów 
pracy [12].

Dodatkowo, w kontekście ograniczania 
strat akustycznych i  obciążeń dynamicz-
nych, istotne są aspekty analizy modalnej 
układów wentylatorowych. Autor opraco-
wania [13] wykazał, że identyfikacja i kon-
trola modów akustycznych w  cylindrycz-
nych komorach (DFAN) przy wykorzystaniu 
analizy modalnej oraz modeli numerycz-
nych MES umożliwia skuteczne przewidy-
wanie wzorców pracy układu oraz projekto-
wanie rozwiązań minimalizujących genera-
cję hałasu. W rezultacie możliwa jest reduk-
cja strat akustycznych i minimalizacja ryzyka 
sprzężeń przepływ–struktura, co w  sposób 
pośredni wspiera wzrost całkowitej efektyw-
ności systemu [13].

Równolegle do badań naukowych roz-
wijane są regulacje prawne, zarówno na 
poziomie międzynarodowym, jak i  krajo-
wym, które narzucają minimalne wymaga-
nia sprawności energetycznej dla wentylato-
rów. W tym kontekście coraz większą uwa-
gę poświęca się metodom ograniczania tur-
bulencji, poprawie uszczelnień oraz redukcji 
strat przepływowych. Optymalizacja kon-
strukcji i eksploatacji wentylatorów staje się 
zatem nie tylko kwestią techniczną, lecz 
także strategicznym działaniem na rzecz 
zrównoważonego rozwoju [14].

W  kolejnych częściach artykułu przed-
stawiono wyniki projektu badawczego CO-
LUBRIS realizowanego w  firmie Nyborg-
-Mawent, obejmującego opracowanie mo-
deli numerycznych wentylatorów oraz ich 
weryfikację eksperymentalną w  nowocze-
snym laboratorium badawczym. Projekt sta-
nowi przykład wdrożenia innowacji i rozwo-
ju infrastruktury B+R w  przedsiębiorstwie 
przemysłowym [15,16,17].
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Metodyka obliczeń sprawności

W pracy skupiono się przede wszystkim 
na badaniach energetycznych, w tym głów-
nie na analizie sprawności wentylatora, któ-
ra odgrywa istotną rolę w ocenie efektywno-
ści technicznej tego typu urządzeń. Pozwala 
ona na identyfikację skutecznych rozwiązań 
konstrukcyjnych, które prowadzą do maksy-
malizacji sprawności, a tym samym do obni-
żenia zużycia energii elektrycznej oraz kosz-
tów eksploatacji. 

Zgodnie z aktualnymi normami [22 ‑ 28], 
parametrami opisującymi pracę wentylatora 
o stałej lub regulowanej prędkości obrotowej 
są wydajność, spiętrzenie statyczne lub cał-
kowite oraz moc pobierana przez urządze-
nie. Wydajność oznacza strumień objęto-
ściowy transportowanego gazu i  określa 
zdolność wentylatora do przetłaczania me-
dium w  określonym czasie. Spiętrzenie sta-
tyczne to różnica ciśnienia statycznego mię-
dzy wlotem a  wylotem wirnika, natomiast 
spiętrzenie całkowite uwzględnia również 
składnik dynamiczny, czyli całkowity wzrost 
ciśnienia. Moc pobierana wyraża ilość ener-
gii zużywanej przez wentylator w  trakcie 
pracy– jest to energia przekazywana do 
gazu przez wirnik, zwiększająca jego pręd-
kość i  ciśnienie. Sprawność całkowita, ina-
czej nazywana sprawnością wewnętrzną 
wentylatora, określa stosunek mocy użytecz-
nej do mocy wewnętrznej (mocy mechanicz-
nej na wale wentylatora). Prędkość obrotowa 
wirnika wentylatora to liczba obrotów jakie 
wykonuje wirnik w jednostce czasu. Wymie-
nione powyżej wielkości tj. spiętrzenie sta-
tyczne lub całkowite, moc, i  sprawność 
w funkcji wydajności przedstawione na jed-
nym wykresie oraz dla jednej konkretnej 
prędkości obrotowej nazywane są charakte-
rystyką wentylatora. Pozwalają one na do-
bór urządzenia w konkretnym zakresie róż-
nych wartości ciśnienia i przepływu czynnika, 
pozwalają także przewidzieć zużycie energii 
elektrycznej przez urządzenie przy różnych 
wartościach przepływu powietrza.

Wentylator promieniowy wyposażony 
jest w podstawowe elementy, takie jak: wirnik, 
obudowa spiralna, silnik elektryczny do na-
pędu wirnika oraz podstawa. Jednakże, gdy 
mówimy o wentylatorach, to zazwyczaj bie-
rzemy pod uwagę całą instalację, w  której 
skład mogą wchodzić: przewody wentylacyj-
ne dolotowy i  wylotowy, kierownica wloto-
wa, klapa, przepustnica, łożyska, sprzęgło, 
odrzutnik ciepła, chłodzenie łożysk. Przykła-
dowy schemat konstrukcyjny podstawowego 
wentylatora promieniowego wraz z elemen-
tami instalacji został przedstawiony na rysun-
ku poniżej (rys.1). Z kolei schemat aerodyna-
miczny wentylatora promieniowego jest bar-
dzo ważnym aspektem w zrozumieniu działa-

nia oraz projektowaniu wentylatorów promie-
niowych, ponieważ przedstawia on najważ-
niejsze parametry geometryczne części 
przepływowej, od której zależą osiągi i cechy 
urządzenia. Rys. 2 przedstawia schemat z na-
niesionymi głównymi parametrami w dwóch 
rzutach wraz z opisem elementów konstruk-
cyjnych. W dalszej części pracy, wykorzystu-
jąc pozycję bibliograficzną [2], zaprezento-
wano wzory pozwalające określić parametry 
niezbędne do stworzenia charakterystyk ana-
lizowanych wentylatorów promieniowych. 

Sprawność wewnętrzna wentylatorów 
przemysłowych stanowi kluczowy parametr 
energetyczny, który opisuje efektywność kon-
wersji energii mechanicznej doprowadzonej 
na wale wirnika na użyteczny przyrost ciśnie-
nia przepływającego czynnika roboczego. 
Uwzględnia ona wszystkie straty zachodzące 
w procesie przemiany energii i jest definiowa-
na jako stosunek mocy użytecznej do mocy 
wewnętrznej:

	 � (1)

gdzie:
Nu	 –	 moc użyteczna [W],
Ni	 –	 moc wewnętrzna [W].

Moc użyteczna reprezentuje ilość ener-
gii przekazanej czynnikowi gazowemu 
przez układ napędowy w  jednostce czasu. 
W praktyce inżynierskiej oblicza się ją jako 
iloczyn strumienia objętościowego czynnika 

i całkowitego spiętrzenia ciśnienia. W przy-
padku wysokociśnieniowych wentylatorów 
o  spiętrzeniu całkowitym większym niż 
3,6  kPa należy dodatkowo uwzględnić 
współczynnik korekcyjny [2]. Wzór umożli-
wiający obliczenie tego parametru został 
przedstawiony poniżej:

	 � (2)

gdzie:
Q·

s	 –	 wydajność wentylatora, [m3/s],
DPcałk –	spiętrzenie całkowite wentylatora, 

[Pa],
f	 –	 współczynnik korekcyjny (pomijalny 

dla DPc < 3.6 kPa), [-].
Wydajność wentylatora jest określona 

jako strumień objętości gazu przepływające-
go przez wentylator i  zależy od geometrii 
układu przepływowego oraz parametrów 
kinematycznych. Obliczana jest za pomocą 
poniższego wzoru:

	 �

(3)

gdzie:
A2	 –	 przekrój charakterystyczny u  wylotu 

z  koła wirnikowego z  uwzględnie-
niem grubości łopatki [m2],

c2m	–	 składowa merydionalna prędkości, 
[m/s],

D1	 –	 średnica wewnętrzna wirnika, [m],
b1	 –	 szerokość wirnika na wlocie, [m],
b1	 –	 kąt łopatki na wlocie, [rad],

Rys. 1 
Schemat konstrukcyjny 
wentylatora promienio-
wego [2]

Rys. 2 
Główne parametry wentylatora promieniowego [2]; gdzie odpowiednio: D0 – średnica otworu 
wlotowego, D1 = Dr – średnica wewnętrzna wirnika, D2 – średnica zewnętrzna wirnika, b1 – sze-
rokość wirnika u wlotu, b2 – szerokość wirnika u wylotu, b1 – kąt łopatki u wlotu, b2 – kąt łopatki 
u wylotu, g – kąt nachylenia tarczy przedniej, rj – promień języczka, jj – kąt języczka, rj – promień 
wodzący spirali, A – wysokość okna wylotowego, B – szerokość obudowy, Z – liczba łopatek 
wirnika, asp – kąt rozwinięcia spirali logarytmicznej, S – szczelina przywylotowa, c – zagłębienie 
leja wlotowego, g – grubość łopatki



t1	 –	 współczynnik zwężenia przekroju 
na wlocie, [-].

Całkowite spiętrzenie ciśnienia określa 
przyrost energii jednostkowej gazu pomię-
dzy wlotem a wylotem z wirnika i obliczane 
jest za pomocą poniższego wzoru:

	 DPcałk = DPcałkwylot
 ‒ DPcałkwlot

 = 	  

	 = m · hp · r · (u2 · c2u ‒ u1 · c1u) � (4)

gdzie:
DPcałkwylot

 – ciśnienie całkowite gazu na 
wylocie z wirnika, [Pa],

DPcałkwlot
 – ciśnienie całkowite gazu na wlo-
cie do wirnika, [Pa],

hp	 –	 sprawność przepływu wentylatora, 
[-],

r	 –	 gęstość gazu, [kg/m3],
u2, u1	 – prędkości obwodowe u  wylotu 

i wlotu wirnika, [m/s],
c2u, c1u – składowe obwodowe prędkości 

bezwzględnych, [m/s],
m	 –	 liczba zmniejszenia mocy, [-].

Liczba zmniejszenia mocy jest parame-
trem, który należy uwzględnić ze względu 
na różnicę pomiędzy wirnikiem rzeczywi-
stym, a fikcyjnym ujęciem wirnika przez Eule-
ra, który zakładał nieskończoną liczbę ka-
nałów międzyłopatkowych, podczas gdy 
w  rzeczywistości ich liczba jest skończona. 
Rozbieżności są również w profilach prędko-
ści względnych i bezwzględnych [18, 19].

Moc wewnętrzna jest to całkowita moc 
mechaniczna przekazana do wirnika przez 
silnik, określa się ją jako moc elektryczną silni-
ka po uwzględnieniu sprawności silnika i strat 
mocy w układzie mechanicznym:

	 Ni = Nel · hsil ‒ Nm� (5)

gdzie:
Nel	–	 moc elektryczna silnika, [-],
hsil	 –	 sprawność silnika wzięta z charakte-

rystyki producenta dla punktu pracy 
wentylatora, [-],

Nm	–	 straty mocy w układzie mechanicz-
nym złożonym z  łożyskowania 
i sprzęgła, [W].

Moc wewnętrzną można również opisać 
jako sumę mocy użytecznej i trzech rodzajów 
strat mocy występujących w  wentylatorach 
promieniowych. Poprzez minimalizację strat 
możemy uzyskać większą sprawność urzą-
dzenia, która jest ważnym zagadnieniem 
w niniejszym artykule. Wyróżniamy trzy głów-
ne rodzaje straty mocy, które wynikają odpo-
wiednio ze [2, 20, 21]:
1.	 straty ciśnienia w przepływie przez wirnik 

i obudowę, i są to w szczególności:
	– straty w leju wlotowym,
	– straty zmiany kierunku przepływu z osio-

wego na promieniowy,
	– straty tarcia (w wirniku w kanale między-

łopatkowym oraz w obudowie),
	– straty niestycznego napływu do wieńca,
	– straty w obudowie spiralnej,

2.	 straty brodzenia, 
3.	 straty wolumetrycznej.

Wobec powyższego możemy zapisać 
wzór na moc wewnętrzną wentylatora jako:

	 Ni = Nu + Np + Nv + Nb� (6)

gdzie:
Nu	 –	 moc użyteczna, [W],
Np	 –	 strata mocy przepływowej, [W],
Nv	 –	 strata mocy wolumetryczna, [W],
Nb	 –	 strata mocy brodzenia, [W].

Posługując się powyżej przedstawioną 
mocą użyteczną Nu i  elektryczną Nel oraz 
stratami mocy, można dla każdej z tych strat 
wyznaczyć również sprawności:

	– sprawność przepływu

	 � (7)

	– sprawność brodzenia

	 � (8)

	– sprawność wolumetryczna

	 � (9)

Mnożąc sprawność przepływu, spraw-
ność brodzenia oraz sprawność wolume-
tryczną przez siebie otrzymujemy sprawność 
wewnętrzną wentylatora:

 
	 hi = hp · hb · hv� (10)

Wykorzystując zaprezentowaną metody-
kę wykonano obliczenia wartości sprawności 
wewnętrznej spiętrzenia całkowitego oraz 
mocy wewnętrznej w  funkcji wydajności dla 
pomierzonych wartości parametrów i poda-
no przykładowe interpretacje graficzne tych 
wielkości wraz z zastosowaniem aproksyma-
cji wielomianem. Odpowiednio rys. 3 przed-
stawia przykładową charakterystykę spraw-
ności wewnętrznej, rys. 4 spiętrzenia całkowi-
tego oraz rys. 5 mocy wewnętrznej w funkcji 
wydajności dla danego wariantu wentylato-
ra. Do celów porównawczych w przyszłych 
badaniach obejmujących wiele wariantów 
typów konstrukcyjnych wprowadzono indy-
widulane oznaczenia „LAVA” i  kolejny  
numer wariantu. W przypadku analizowane-
go wariantu w  artykule posługiwano się 
oznaczeniem LAVA001 i pojawia się ono na 
każdym z przytoczonych wykresów. 

Obliczenia numeryczne

Analizy przepływowe wykonano z uży-
ciem kodów CFD ANsys 3D. Na podstawie 
modeli 3D  odwzorowywano numerycznie 
wszystkie elementy składowe układu  

Rys. 4 
Przykładowy wykres spiętrzenia 
całkowitego w  funkcji wydajności 
dla wentylatora LAVA001, określa-
ny dla danych zebranych z  pomia-
rów oraz aproksymacja wyników 
przy użyciu wielomianu

Rys. 5 
Przykładowy wykres wewnętrznej 
w funkcji wydajności dla wentylato-
ra LAVA001, określany dla danych 
zebranych z pomiarów oraz aprok-
symacja wyników przy użyciu wie-
lomianu

Rys. 3 
Przykładowy wykres sprawności 
wewnętrznej w  funkcji wydajności 
dla wentylatora LAVA001, określa-
ny dla danych zebranych z  pomia-
rów oraz aproksymacja wyników 
przy użyciu wielomianu
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przepływowego dla każdego z analizowa-
nych rozwiązań konstrukcyjnych wentylato-
rów (króciec ssawny, wirnik, obudowa, wy-
lot). W obliczeniach przepływu założono:

	– przepływ trójwymiarowy, lepki, ściśliwy 
z modelem turbulencji k-ω SST;

	– czynnik roboczy – powietrze jako gaz 
idealny;

	– przepływ adiabatyczny;
	– objętościowe natężenie przepływu – 

w całym zakresie pracy tego typu wen-
tylatora od 0,4 do 1,2 m3/s;

	– temperatura na wlocie – odpowiednia 
dla wykonywania pomiarów tego wen-
tylatora (20oC);

	– prędkość obrotowa wirnika – odpo-
wiednio dla badanego wentylatora 
2950obr/min;

	– parametry wylotowe do atmosfery – ci-
śnienie atmosferyczne (odpowiednie dla 
wykonywania pomiarów);

	– spręż, moment, moc, ciśnienie wlotowe 
– wynikowe.
Na wlocie do wentylatora zdefiniowano 

objętościowe natężenie przepływu oraz tem-
peraturę czynnika roboczego jako warunki 
brzegowe. Na wylocie zadano ciśnienie sta-
tyczne czynnika roboczego oraz prędkość 
obrotową wirnika wentylatora.

W celu przeprowadzenia numerycznych 
obliczeń przepływowych w  pierwszej kolej-
ności opracowano modele geometryczne 
układu przepływowego. Na rys. 6 przedsta-
wiono model geometryczny wirnika z kolek-
torem ssawnym wentylatora.

W dalszym etapie przygotowano trójwy-
miarowe siatki numeryczne obejmujące kom-
pletny układ przepływowy wentylatora. Dla 
bloków kolektora ssawnego oraz wirnika za-
stosowano siatki strukturalne, natomiast w ob-
szarze obudowy i  kolektora wylotowego 
zbudowano siatki niestrukturalne, złożone 
z  elementów sześciobocznych. W  rejonach 
przylegających do ścianek oraz w miejscach, 
w  których spodziewano się występowania 
dużych gradientów prędkości czynnika robo-
czego, siatkę lokalnie zagęszczono w  celu 
poprawy dokładności obliczeń. Przykładowy 
widok siatki wirnika wentylatora z kolektorem 
ssawnym przedstawiono na rys. 7.

Wyniki obliczeń numerycznych przed-
stawiono również w  formie graficznej pre-
zentując rozkłady parametrów przepływo-
wych w wybranych przekrojach układu prze-
pływowego analizowanego wentylatora. 
Na rys. 8 pokazano wybrane przykłady 
graficznych prezentacji prędkości oraz ci-
śnienia w  wybranych obszarach geometrii 
wentylatora. Są to odpowiednio rozkład 
prędkości czynnika roboczego (rys.8a) oraz 
rozkład ciśnienia całkowitego w  płaszczyź-
nie środkowej łopatek wirnikowych wentyla-
tora (rys.8b).

Analiza numeryczna ujawniła znaczną 
niejednorodność pól prędkości czynnika ro-
boczego. Stwierdzono nierównomierne wy-
pełnienie przepływu w znacznej części kana-
łu dyfuzora. Obszar obniżonej prędkości 
zlokalizowano w środkowej części przekroju 
wylotowego dyfuzora.

Przeprowadzone obliczenia umożliwiły 
również identyfikację zjawisk przepływowych 

występujących w obrębie wentylatora. W ka-
nałach przepływowych zaobserwowano 
obecność wirów oraz oderwań strugi. Zjawi-
ska te występują zarówno w głównych kana-
łach spirali obudowy, jak i w przestrzeniach 
nad – oraz podwirnikowych. Ich intensyw-
ność szczególnie wyraźnie uwidacznia się 
w rozkładach prędkości czynnika roboczego 
analizowanych w przekrojach osiowych oraz 
na wylocie z  wentylatora, gdzie widoczna 
jest wyraźna niejednorodność pola prędkości.

Położenie obszarów o obniżonej pręd-
kości przepływu w  przekroju wylotowym 
koreluje z  występowaniem wirów w  części 
dyfuzorowej. Zależność ta jest silnie powią-

zana z punktem pracy wentylatora. Wyka-
zano ponadto, że lokalne zaburzenia prze-
pływu mogą być związane z  elementami 
konstrukcyjnymi piasty oraz połączeniem 
wirnika z wałem napędowym, zlokalizowa-
nym w środkowej części wirnika.

Analiza przepływu ujawniła również 
obecność przecieków w szczelinie pomiędzy 
wirnikiem a  obudową wentylatora, a  także 
zjawisko „podsysania” powietrza z obudo-
wy do króćca wlotowego. Rozkład wektorów 
prędkości w  rejonie szczeliny sugeruje, że 
przecieki te są powiązane z wirem formują-
cym się w kanale dyfuzora.

W dalszej części badań zwrócono uwa-
gę na oderwania przepływu, obecność wi-
rów oraz niepełne wypełnienie kanału dyfu-
zora i odcinka wylotowego. Zjawiska te zale-
żą od analizowanego punktu pracy wenty-
latora oraz od wartości objętościowego na-
tężenia przepływu powietrza. Ich występo-
wanie prowadzi do obniżenia sprawności 

Rys. 6 
Model geometryczny wirnika z  kolektorem 
ssawnym wentylatora LAVA 001 

Rys. 7 
Siatka wirnika wentylatora z kolektorem ssaw-
nym LAVA 001 

Rys. 8
Rozkład prędkości czynnika 
roboczego (a) oraz rozkład 
ciśnienia całkowitego 
w płaszczyźnie środkowej 
łopatek wirnikowych wenty-
latora (b)

a)

b)
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urządzenia, szczególnie w warunkach odbie-
gających od punktu nominalnego, tj. przy 
maksymalnej sprawności.

W obliczeniach numerycznych uwzględ-
niono szeroki zakres zmian masowego natę-
żenia przepływu, co pozwoliło na opraco-
wanie charakterystyki pracy wentylatora. Na 
podstawie uzyskanych wyników wyznaczo-
no charakterystyki robocze w funkcji natęże-
nia przepływu i  porównano je z  wynikami 
badań eksperymentalnych przeprowadzo-
nych w laboratorium firmy Nyborg-Mawent. 
Szczegółowy opis tych pomiarów przedsta-
wiono w  kolejnym rozdziale. Opracowane 
modele i metody numeryczne, a  także uzy-
skane charakterystyki sprawnościowe, mogą 
stanowić podstawę do dalszych badań nad 
optymalizacją konstrukcji wentylatorów.

Opis laboratorium badawczego

Laboratorium badawcze firmy Nyborg-
-Mawent wyposażone jest w  zespół trzech 
komór akustycznych: dwóch pogłosowych 
oraz jednej bezechowej, a także w salę po-
miarową. Układ komór przedstawiono sche-
matycznie na rys. 9. Takie rozmieszczenie 
umożliwia prowadzenie pomiarów aerody-
namicznych i  akustycznych wentylatorów 
w  różnych konfiguracjach — z  kolektorami 
wlotowymi i wylotowymi oraz z elementami 
pomocniczymi układu.

Zastosowany układ pomiarowy pozwa-
la na równoczesną rejestrację parametrów 
przepływowych, akustycznych, drganio-
wych, elektrycznych i  środowiskowych, 
zgodnie z  wymaganiami odpowiednich 
norm międzynarodowych (pozycje biblio-
graficzne [22-32]). Komory charakteryzują 
się wysoką izolacyjnością akustyczną, ni-
skim poziomem tła dźwiękowego i  dużą 
powierzchnią użytkową (powyżej 200 m²), 
co zapewnia odpowiednie warunki pomia-
rowe zarówno dla urządzeń o małych, jak 
i dużych gabarytach. Ponadto stwarza wa-
runki do analizy urządzeń wentylacyjnych, 
tłumików, żaluzji, przepustnic, silników elek-
trycznych oraz innych elementów będących 
źródłem hałasu. [17].

W komorach pogłosowych prowadzi się 
pomiary przepływowe, natomiast w komorze 
bezechowej – pomiary akustyczne. Badania 
umożliwiają określenie m.in. charakterystyk 
przepływowych, mocy akustycznej oraz wid-
ma generowanego hałasu wentylatora. 
Układ pomiarowy obejmuje również możli-
wość kontrolowanego dławienia przepływu, 
co pozwala na analizę pracy wentylatora 
w szerokim zakresie punktów operacyjnych.

Aby zapewnić wiarygodność wyników, 
w laboratorium stosuje się aparaturę pomia-
rową o  wysokiej dokładności, regularnie 
wzorcowaną i obsługiwaną zgodnie z wy-
maganiami metrologicznymi. Zestaw czujni-
ków umożliwia pomiar podstawowych pa-
rametrów, takich jak:
l	 temperatura i ciśnienie otoczenia,
l	 wilgotność względna powietrza,
l	 temperatura i ciśnienie przed zwężką,
l	 spadek ciśnienia na zwężce pomiarowej,
l	 temperatura i  ciśnienie na ssaniu (wlo-

cie),
l	 temperatura i ciśnienie na tłoczeniu (wy-

locie),
l	 prędkość obrotowa silnika elektryczne-

go napędzającego wirnik,
l	 napięcie i  natężenie prądu dla każdej 

fazy,
l	 napięcia międzyfazowe,
l	 częstotliwość prądu,
l	 moc czynna pobierana przez silnik,
l	 sygnał akustyczny z  mikrofonów roz-

mieszczonych w  komorze bezechowej 
oraz pogłosowych,

l	 wielkość drgań,
l	 sygnał określający aktualne położenie 

dławnicy.
Sygnały z  czujników rejestrowane są 

w systemie wielokanałowym zintegrowanym 
z oprogramowaniem do akwizycji i analizy 
danych, umożliwiającym jednoczesne pozy-
skiwanie informacji z różnych torów pomia-
rowych. Schemat ideowy systemu pomiaro-
wego przedstawiono na rys. 10.

Pomiary wykonywane są w warunkach 
kontrolowanych środowiskowo. W  dwóch 
komorach (bezechowej i  jednej z pogłoso-
wych) prowadzi się zasadnicze pomiary 
przepływu i hałasu, natomiast w  trzeciej — 
pomiary pomocnicze, m.in. różnice ciśnienia 
między komorami. W trakcie badań rejestro-
wane są również parametry elektryczne sil-
nika oraz warunki otoczenia, co pozwala na 
pełną charakterystykę pracy wentylatora.

Uzyskane wyniki umożliwiają wyznacze-
nie charakterystyk akustycznych i przepływo-
wych badanego urządzenia, a  także ocenę 
wpływu poszczególnych elementów konstruk-
cyjnych na jego sprawność i emisję hałasu.

Wyniki pomiarów 
energetycznych oraz porównanie 
z wynikami analiz numerycznych

Wykorzystując opracowane modele geo-
metryczne i algorytmy obliczeniowe wykona-
no symulacje przepływu w wentylatorze pro-
mieniowym opisanym jako LAVA001, pracują-
cym przy stałej prędkości obrotowej 

(2950obr/min). Obliczenia przeprowadzono 
w  zakresie objętościowego natężenia prze-
pływu od 0,15 do 0,45 m3/s, co odpowiada 
rzeczywistemu zakresowi pracy urządzenia.

Na podstawie wyników obliczeń nume-
rycznych opracowano charakterystyki pracy 
wentylatora, obejmujące sprawność we-
wnętrzną, spiętrzenie całkowite oraz zapo-
trzebowanie na moc efektywną. Wyniki te 
porównano z danymi uzyskanymi w bada-
niach eksperymentalnych przeprowadzo-
nych w  laboratorium badawczym Nyborg-
-Mawent. Na rysunkach od rys. 11 do rys. 13 

Rys. 9
Schemat układu komór 
akustycznych z zazna-
czonym obiegiem 
czynnika

Rys. 10 
Schemat ideowy syste-
mu pomiarowego 
w laboratorium 
badawczym Nyborg-
-Mawent

28

 W 



przedstawiono zestawienia wyników symu-
lacji CFD i  pomiarów eksperymentalnych: 
odpowiednio sprawności efektywnej (rys. 
11), spiętrzenia całkowitego (rys. 12) oraz 
mocy efektywnej (rys. 13) w  funkcji objęto-
ściowego natężenia przepływu.

Porównanie wyników symulacji i pomia-
rów wykazało dobrą zgodność ilościową 
i jakościową. Średnie względne różnice po-
między wynikami numerycznymi a ekspery-
mentalnymi wynosiły:
l	 dla sprawności efektywnej – poniżej 4%,
l	 dla spiętrzenia całkowitego – do 6%,
l	 dla zapotrzebowania na moc – około 3%.

Największe rozbieżności wystąpiły w ob-
szarach przepływu granicznego – przy ni-
skich i wysokich wartościach natężenia prze-
pływu – gdzie w modelu numerycznym wy-
stępuje ograniczona możliwość dokładnego 
odwzorowania zjawisk niestacjonarnych, ta-
kich jak separacja strugi i recyrkulacja. W ob-
szarze nominalnym uzyskano bardzo dobrą 
zgodność – lokalizacja punktu maksymalnej 
sprawności w modelu CFD różniła się od po-
miaru o mniej niż 2% wartości strumienia ob-
jętościowego.

Niepewność pomiarowa dla parame-
trów przepływowych wynosiła ±1,5%, a dla 
wielkości elektrycznych nie przekraczała 

±2%. Szacowana niepewność obliczeń 
CFD, wynikająca z  przyjętej dyskretyzacji 
siatki i modelu turbulencji (SST k–ω), ocenia-
na była metodą „grid convergence index” 
(GCI) i nie przekroczyła 3% w zakresie nomi-
nalnym pracy wentylatora.

Do opracowania charakterystyk wyko-
rzystano metodę regresji wielomianowej 
trzeciego stopnia, zastosowaną do wygła-
dzenia wyników pomiarów i  symulacji. Za-
stosowana metoda statystyczna pozwoliła 
na określenie trendu zmian parametrów pra-
cy wentylatora przy zachowaniu współ-
czynnika determinacji R² > 0,995, co po-
twierdza wysoką korelację między wynikami 
doświadczalnymi a obliczeniowymi.

Obliczenia numeryczne poprawnie od-
wzorowały przebieg charakterystyki spraw-
ności w  funkcji natężenia przepływu oraz 
lokalizację punktu nominalnego. Niewielkie 
przeszacowanie maksymalnej sprawności 
w modelu CFD można wiązać z nieuwzględ-
nieniem strat mechanicznych i  cieplnych 
w  układzie napędowym, które występują 
w warunkach rzeczywistych.

W  zakresie dużych przepływów obli-
czenia wykazały nieznaczne niedoszaco-
wanie spiętrzenia, co można tłumaczyć 
uproszczeniem modelu strat dyssypacyjnych 

w  kanale dyfuzora. Z  kolei przy małych 
przepływach CFD zawyża wartości spię-
trzenia, co potwierdza wpływ nieustalonych 
zjawisk recyrkulacyjnych.

Charakterystyka zapotrzebowania na 
moc została odwzorowana z największą do-
kładnością spośród analizowanych parame-
trów. Wysoki stopień zgodności uzyskanych 
wyników potwierdza poprawność przyjętego 
modelu matematycznego i adekwatność me-
tod numerycznych do analizy aerodynamicz-
nej tego typu urządzeń.

Uzyskane w niniejszej pracy wyniki obli-
czeń numerycznych wykazały dobrą zgod-
ność z wynikami badań eksperymentalnych. 
Średnie względne różnice pomiędzy warto-
ściami CFD a  pomiarami wyniosły poniżej 
4% dla sprawności, do 6% dla spiętrzenia 
całkowitego oraz około 3% dla zapotrzebo-
wania na moc. Wartości te są porównywal-
ne z poziomami niepewności raportowany-
mi w literaturze naukowej dla wentylatorów 
promieniowych i osiowych.

Autorzy prac [33] oraz [34] wskazują, że 
typowe różnice pomiędzy wynikami obliczeń 
CFD a pomiarami w przypadku wentylatorów 
promieniowych mieszczą się w  przedziale 
3–6%, szczególnie w  rejonie nominalnym 
pracy urządzenia. Podobny poziom zgodno-
ści uzyskano również w badaniach autorów 
[35], którzy wykazali różnice rzędu 3–5% 
dla ciśnienia całkowitego oraz prawidłowe 
odwzorowanie tendencji zmian strugi prze-
pływowej w obszarze spirali.

Z  kolei prace dotyczące wpływu geo-
metrii obudowy na parametry pracy wenty-
latorów [36-38] potwierdzają, że modele 
oparte na turbulencji SST k–ω oraz siatkach 
zagęszczonych w  krytycznych obszarach 
(szczelina łopata–języczek) są w stanie od-
wzorować charakterystyki aerodynamiczne 
z  dokładnością obarczoną błędem 3–5% 
w zakresie przepływu nominalnego. Różnice 
większe niż 5% pojawiają się głównie przy 
skrajnych wartościach strumienia, gdzie do-
minują zjawiska odrywania warstwy przy-
ściennej oraz recyrkulacji strugi, co również 
potwierdzono w niniejszej pracy.

Podsumowanie

Niniejszy artykuł prezentuje wyniki weryfi-
kacji eksperymentalnej trójwymiarowych obli-
czeń CFD dla wentylatorów promieniowych, 
przeprowadzonej w ramach projektu COLU-
BRIS w  firmie Nyborg-Mawent. Przeprowa-
dzone badania potwierdziły, że trójwymiaro-
we obliczenia CFD (k-ω SST, pełny model 
układu przepływowego) wiarygodnie od-
wzorowują charakterystyki energetyczne 
wentylatora promieniowego w pobliżu punktu 
nominalnego. Uzyskano bardzo dobrą zbież-
ność przebiegów sprawności, spiętrzenia cał-
kowitego i zapotrzebowania mocy. Najwięk-
szą zgodność stwierdzono dla charakterystyki 
mocy. Rozbieżności na krańcach zakresu 

Rys. 12
Porównanie obliczeń numerycznych 
z  badaniami eksperymentalnymi 
spiętrzenia całkowitego wentylatora 
LAVA001 

Rys. 13 
Porównanie obliczeń numerycznych 
z  badaniami eksperymentalnymi 
mocy wewnętrznej wentylatora 
LAVA001 

Rys. 11 
Porównanie obliczeń numerycznych 
z  badaniami eksperymentalnymi 
sprawności wewnętrznej wentylato-
ra LAVA001 
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przepływu wynikają głównie z  niestacjonar-
nych zjawisk separacji, recyrkulacji oraz prze-
cieków w szczelinie, które wprost wpływają na 
niejednorodność pola prędkości i są trudne do 
pełnego ujęcia w modelu stacjonarnym.

Jednym z  istotnych rezultatów innowa-
cyjnego projektu COLUBRIS jest zatem zwe-
ryfikowana metodyka obliczeń 3D, wsparta 
unikatową infrastrukturą laboratoryjną 
(układ trzech komór akustycznych i zintegro-
wany system akwizycji), pozwalająca nie 
tylko przewidywać charakterystyki, lecz tak-
że diagnozować źródła strat przepływo-
wych i akustycznych. Opracowane modele 
mogą stanowić podstawę do ukierunkowa-
nej optymalizacji konstrukcji (geometria wir-
nika, dyfuzora, uszczelnienia, elementy wlo-
towe/wylotowe), doboru punktu pracy oraz 
redukcji hałasu urządzeń.

W dalszych pracach będą prowadzone 
analizy nieliniowe oraz niestacjonarne sy-
mulacje dla skrajnych przepływów. Cennym 
kierunkiem działań jest walidacja wpływu 
modyfikacji szczelin i  elementów piasty na 
przecieki, integracja modeli CFD z  narzę-
dziami aeroakustycznymi oraz zastosowa-
nie metod sterowania umożliwiających ada-
ptacyjny dobór prędkości obrotowej. Zasto-
sowanie przedstawionej ścieżki weryfikacji 
sprzyja redukcji zużycia energii i emisji hała-
su, a tym samym zwiększa konkurencyjność 
rozwiązań wentylatorów przemysłowych.
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