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OD AUTORÓW

Szanowni Państwo,

Pisząc tę monografię mieliśmy na uwadze złożoność problemów natury technicznej wystę−

pujących w źródłach ciepła, a szczególnie zagadnień związanych z technologią pompowania.

Odpowiedni dobór pomp i napędów, z uwzględnieniem szeregu często sprzecznych uwarunko−

wań, decyduje o jakości stosowanej technologii. Decyduje też o poziomie zużycia energii

elektrycznej, „konsumowanej“ głównie przez układ wodny, który jest swego rodzaju „krwio−

biegiem“ każdej ciepłowni, elektrociepłowni, czy elektrowni.

W pracy tej znaleźć można podstawowe informacje dotyczące silników, przemienników często−

tliwości i pomp, w szczególności ich powiązania parametrowe oraz wzajemny wpływ na koń−

cową sprawność zespołu i układu pompowego. Omówione są również ograniczenia, szczegól−

nie ważne przy stosowaniu regulacji zmiennoobrotowej. Projektowaniu i doborowi zespołów

pompowych (pompa−silnik−przemiennik), do określonego typu pola regulacji układu wodno−

cieplnego, poświęciliśmy najwięcej miejsca ze względu na wagę tego etapu, gdyż decyduje on

o kosztach i jakości eksploatacji w dalszych latach. W pracy omówione są różne urządzenia

technologiczne i ich instalacje z punktu widzenia kosztów pompowania, w szczególności

wpływ wymienników i kotłów na parametry układu wodnego. Pokazujemy nowe rozwiązania

umożliwiające zmniejszenie strat energetycznych. Zaprezentowane sposoby korekty para−

metrów pomp mogą pomóc w ich dostosowaniu do aktualnych potrzeb. Zagadnienia sterowa−

nia i automatyki, przedstawione w sposób ogólny, umożliwiają wybranie dla określonej tech−

nologii odpowiedniego zakresu funkcyjnego i będą pomocne  przy budowaniu układów oraz

algorytmów sterowania. Kwestie ekonomiczne ograniczyliśmy do omówienia najczęściej

wykorzystywanych w praktyce metod rachunku opłacalności przedsięwzięć inwestycyjnych

(NPV, IRR).

Monografia, o tak zróżnicowanym zakresie tematycznym, nie powstałaby bez specjalistycznej

pomocy. W tym miejscu  dziękujemy serdecznie Panom: Grzegorzowi Drabikowi, Dariuszowi
Kaczanowskiemu, Piotrowi Nowakowskiemu, Adamowi Pozowskiemu, Robertowi Zientar−
skiemu, za przygotowanie i przekazanie do wykorzystania informacji i materiałów technicz−

nych, które wzbogaciły pracę w części dotyczącej silników, przemienników i kaskad; Panu

Jackowi Murawskiemu, naszemu stałemu Partnerowi w rozwiązywaniu problemów zwią−

zanych ze sterowaniem, automatyką i regulacją układów wodnych, za przygotowanie i opra−

cowanie zagadnień z tej dziedziny; Pani Iwonie Rosiak za materiały w zakresie analiz ekono−

micznych; wreszcie Panu Krzysztofowi Brzoza−Brzezinie za zaszczepienie nas ideą opraco−

wania monografii i konsultacje związane z wykonaniem tej pracy.

Mamy nadzieję, że wykonana przez nas praca zachęci Państwa do szerszego wykorzystania

możliwości, jakie daje zastosowanie napędów zmiennoobrotowych, będzie służyła pomocą 

w ich prawidłowym doborze i pozwoli zminimalizować koszty pompowania.

Świdnica, czerwiec 2008 r.                              Wojciech Misiewicz,  Andrzej Misiewicz
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1. Podstawowe pojęcia, definicje i oznaczenia

1.1. Moc i sprawność silnika indukcyjnego

Moc wydawana silnika P2 odniesiona do nominalnego punktu pracy jest określana [22] jako moc

znamionowa P2N. Typoszeregi silników są budowane wg znormalizowanych szeregów mocy

znamionowych. Dla mniejszych mocy iloraz szeregu wynosi ok. 1,3, dla dużych mocy ok. 1,1.

Silniki, w zależności od budowy i ich indywidualnych cech konstrukcyjnych, posiadają zdolność

do pracy z niewielkim stałym przeciążeniem. Moc znamionowa nie zawsze odpowiada mocy

optymalnej, tj. mocy, przy której występuje maksymalna sprawność silnika. Bardzo często,

zwłaszcza w silnikach energooszczędnych, maksymalna sprawność jest przesunięta w lewo od

punktu mocy znamionowej. Sprawność silnika jest definiowana [1] jako stosunek mocy wyda−

wanej  P2 do mocy pobieranej P1

η = (P2 /P1) 100 (%)                                   (1)     

Sprawność odniesiona do mocy znamionowej P2N jest sprawnością znamionową ηN . 

W zespołach napędowych (np. pompa−silnik−falownik) dla wyróżnienia odniesienia sprawności

do silnika, sprawność znamionowa jest oznaczana jako ηsN a moc PsN. Wysokość strat w silniku

zależy od jego cech konstrukcyjnych, w tym zastosowanych materiałów. Duży postęp we wzroś−

cie sprawności silników jest uzyskiwany głównie poprzez wprowadzanie do budowy bardzo do−

brych jakościowo materiałów i nowych technologii (np. wirniki z odlewaną klatką z miedzi).

Podane w ofertach i danych katalogowych sprawności należy oceniać pod kątem ich realnie uzy−

skiwanych wartości. Tolerancje sprawności zgodnie z normą PN−EN 60034−1:2005(U) wynoszą:

0,15 (100 – ηN )   dla silników o mocach znamionowych 0,75÷50 kW

0,1 (100 – ηN )   dla silników powyżej 50 kW.

Cechą charakterystyczną silników o wysokich sprawnościach jest często pogorszenie ich wła−

sności rozruchowych, co w zastosowaniach do napędu maszyn o charakterystyce M~n2 (pompy

wirowe, wentylatory) charakteryzujących się niskim przebiegiem momentu rozruchowego, nie

ma aż tak dużego znaczenia.

Norma SEP N SEP−E−006 [22] podaje wartości minimalnych dopuszczalnych sprawności sil−

ników indukcyjnych (2,4,6 i 8−biegunowe) w zakresie mocy 0,75÷160 kW. Z drugiej strony,

minimalny poziom sprawności silników, które mogą być zakwalifikowane do udziału w pro−

gramie PEMP [2] (Polski Program Efektywnego Wykorzystania Energii w Napędach Elektry−

cznych) jest nieco inny, gdyż został on wyznaczony w oparciu o wartości odpowiadające naj−

wyższej klasie sprawności (eff1), które określone zostały przez Europejskie Stowarzyszenie Pro−

ducentów Maszyn Elektrycznych CEMEP. Na rys 1.1 pokazano orientacyjne wartości spraw−

ności opracowane na podstawie ww. danych. Należy przy tym pamiętać, że porównanie to nie

jest jednoznaczne ze względu na różne metody wyznaczania sprawności silników użyte w nor−

mie N SEP−E−006 oraz przez CEMEP. Obecnie silniki elektryczne są w Europie klasyfikowane

według trzech klas sprawności – eff1, eff2, eff3.

9
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Rys. 1.1. Minimalne wymagane sprawności
silników niskonapięciowych wg SEP i PEMP

Rys. 1.2. Sprawności silników 2p = 4 czołowych
producentów

Oceniając sprawność silnika należy mieć na uwadze, że w zastosowaniach do napędu pomp 

i wentylatorów, zwłaszcza z zastosowaniem regulacji zmiennoobrotowej, niezmiernie ważny

jest przebieg sprawności silnika w zależności od obciążenia (rys. 1.3). Starsze typy silników cha−

rakteryzowały się stromymi charakterystykami sprawności, natomiast obecne wysokosprawne

W przygotowaniu jest światowy standard klasyfikacji silników IEC 60034−30, w którym pro−

ponuje się wprowadzenie klas sprawności IE1, IE2, IE3, przy czym IE3 stanowiłoby najwyższą

klasę sprawności. Dla silników o mocach powyżej 160 kW w chwili obecnej brak wiążących wy−

tycznych i norm umożliwiających dokonanie oceny jakości silników pod względem ich mini−

malnej dopuszczalnej sprawności.

Dla potrzeb programu PEMP [1] określono minimalne dopuszczalne sprawności silników 6 kV

w zakresie mocy 160÷3150 kW. W technice regulacji zmiennoobrotowej za pomocą przemien−

ników częstotliwości silniki te są stosowane jeszcze stosunkowo rzadko ze względu na wysoką

cenę przemienników, chociaż w ostatnim okresie obserwuje się wzrost zainteresowania tymi

napędami. 

Najpowszechniej stosowane są silniki niskonapięciowe, które posiadają z reguły nieco wyższe

sprawności od silników wysokonapięciowych. Rys. 1.2 przedstawia opracowaną, na podstawie

danych katalogowych czołowych producentów krajowych i zagranicznych, uśrednioną charak−

terystykę znamionowych sprawności silników niskiego napięcia przeznaczonych do współpracy

z przemiennikami częstotliwości. 
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silniki posiadają płaskie charakterystyki, często z przesuniętym maksimum sprawności w kie−

runku niższych obciążeń. Jeżeli zaprojektowano napęd z dużym naddatkiem mocy (dobrano

najbliższy silnik z szeregu mocy), to jego niewielkie niedociążenie nie spowoduje w tym przy−

padku znaczącego zmniejszenia sprawności silnika, a najczęściej nawet niewielki wzrost.

Cecha ta jest szczególnie przydatna w połączeniu z płaską charakterystyką sprawności pompy,

ponieważ rozszerza znacznie pole regulacji zmiennoobrotowej z wysokimi sprawnościami.

1.2. Moc i sprawność przemiennika częstotliwości

Sprawność przemiennika częstotliwości jest definiowana podobnie jak w silniku, jako stosunek

mocy wydawanej  P2 do mocy pobieranej P1.

η = (P2 /P1) 100 (%)                              (2)

Sprawność odniesiona do mocy znamionowej P2N jest sprawnością znamionową ηN. W zespołach

napędowych (np. falownik−silnik−pompa) dla wyróżnienia odniesienia sprawności do przemien−

nika częstotliwości, sprawność znamionowa jest oznaczana jako ηfN a moc znamionowa jako PfN.

Sprawność przemiennika częstotliwości [28] zależy głównie od jego konfiguracji sprzętowej 

i częstotliwości kluczowania. 

Dostępne są głównie dwa podstawowe rodzaje przemienników: przemienniki napięciowe i prą−

dowe.

Cechy charakterystyczne przemienników napięciowych [28, 3]:

– niewielka zmiana współczynnika mocy (0,95÷0,97) w całym zakresie regulacji obrotów 

i obciążenia,

– łatwe dostosowanie do potrzeb (różne sposoby ograniczenia harmonicznych),

– wysoka sprawność w zakresie (0,3÷1) prędkości nominalnej przy charakterystyce M~n2,

11

Rys. 1.3. Spadek sprawności silników w funkcji ich obciążenia

NAPEDY REGULOWANE_text 2008_do korekty 1.qxd  2008-08-03  14:36  Page 11



1.3. Moc i sprawność kaskady podsynchronicznej

Sprawność kaskady podsynchronicznej jest definiowana jako stosunek mocy wydawanej  P2 do

mocy pobieranej P1

η = (P2  /P1) 100 (%)                                (3)

Sprawność odniesiona do mocy znamionowej P2N jest sprawnością znamionową ηN. W zespo−

łach napędowych (np. silnik−kaskada−pompa) dla wyróżnienia odniesienia sprawności do kaska−

dy, sprawność znamionowa jest oznaczana jako ηkN a moc znamionowa jako PkN.

Kaskady nowej generacji  charakteryzują się porównywalną z falownikami sprawnością nomi−

nalną (wg niektórych danych 98,5%). Silnik pierścieniowy współpracujący z kaskadą osiąga

12

Rys. 1.4. Orientacyjne sprawności przemienników napięciowych i prądowych

– możliwość łączenia równoległego prostowników i falowników,

– hamowanie rezystorem,

– prawie zerowe harmoniczne zwracane na sieć przy prostowniku AFE (wzrost kosztów),

– niska cena w wykonaniach standardowych,

– brak ciężkiego dławika,

– hamowanie ze zwrotem energii do sieci (możliwe przy dodatkowych nakładach)

Cechy charakterystyczne przemienników prądowych:

– naturalna możliwość zwrotu energii do sieci,

– przy regulacji prędkości obrotowej w dół znaczne zmniejszenie współczynnika mocy (przy 

0,7nN cosϕ ≈ 0,7),

– przy modulacji PWM na wejściu (bez transformatora wejściowego) występuje zmniejszenie 

sprawności,

– duży ciężar,

– wysoka cena.
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maksymalnie 0,985 nN (poślizg ok.1,5÷2%). W układzie przekształtnikowej kaskady tyrystorowej

moc poślizgu podlega energoelektronicznemu przetworzeniu i prawie w całości zostaje zwró−

cona do sieci energetycznej. Sprawności kaskad osiągają średnie wartości 96,5÷98%. Na spraw−

ność kaskady największy wpływ mają straty w urządzeniach przekształtnikowych oraz straty 

w dławiku i w transformatorze. Poziom tych strat jest różny w zależności od konfiguracji sprzę−

towej. Cechą szczególną jest utrzymywanie prawie stałej wartości tej wysokiej sprawności

niezależnie od obciążenia. Napęd kaskadowy obniża cosφ układu.

1.4. Moc i sprawność sprzęgła hydrokinetycznego

Hydrokinetyczne sprzęgła o zmiennym napełnieniu do regulacji prędkości obrotowej, zwane

sprzęgłami regulacyjnymi, działają na zasadzie przekazania energii z wirnika pompowego na−

pędzanego silnikiem do wirnika turbinowego, który napędza z poślizgiem obrotów maszynę, np.

pompę wirową. Poziom napełnienia sprzęgła olejem jest regulowany za pomocą rurki czer−

pakowej od 0 do 100% napełnienia. Przy 100% napełnienia uzyskuje się maksymalną prędkość

obrotową wyjściową, niższą od prędkości silnika o 2,5÷4%. Im niższy poziom napełnienia, tym

niższa wyjściowa prędkość obrotowa. Energia cieplna, proporcjonalna do wielkości poślizgu,

jest odbierana przez cyrkulujący w sprzęgle olej, który jest następnie schładzany w chłodnicy.

Moc tracona w sprzęgle jest funkcją obciążenia i prędkości obrotowej. Maksymalny poziom strat

występuje przy 2/3 nominalnej prędkości obrotowej. Jest to więc najmniej ekonomiczny zakres

pracy. Sprawność sprzęgła (rys. 1.5) zależy od stosunku prędkości wyjściowej do prędkości no−

minalnej i można ją obliczyć z dość dobrym przybliżeniem formułą:

ηsp = ηspN (n/nN)                                 (4)

gdzie:

ηsp – sprawność przy prędkości obrotowej wyjściowej n,

ηspN – sprawność nominalna przy nominalnej (wejściowej) prędkości obrotowej nN.  

13

Rys. 1.5. Sprawność sprzęgła hydrokinetycznego w funkcji zmiany prędkości obrotowej
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1.5. Wydajność pompy, wysokość podnoszenia, moc, kinematyczny wyróżnik szybko−  

bieżności, sprawność pompy i zespołu pompowego, nadwyżka antykawitacyjna, 

geodetyczna wysokość ssania i napływu, charakterystyki pomp

Wydajność pompy Q jest to jej natężenie przepływu w przekroju króćca tłocznego.

Wydajność nominalna (znamionowa) QN jest to wydajność, dla której pompa została zbudo−

wana.

Wydajność optymalna pompy Qopt jest to wydajność przy maksymalnej sprawności ηmax.

Wydajność minimalna Qmin i maksymalna Qmax są to wydajności ograniczające pole pracy pom−

py ze względu na przeciążenie hydrauliczne, sprawność, temperaturę czynnika, pracę zespołu

odciążenia hydraulicznego pompy, wzrost sił i drgań itp.

Wysokość podnoszenia pompy H jest to przyrost całkowitej wysokości energii pomiędzy prze−

krojami wlotu (ssania) i wylotu (tłoczenia) pompy [PN−EN 12723].

H = (zt – zs)+(ct
2 – cs

2)/2g+(pt – ps)/(ρg) (5)

Wysokość podnoszenia nominalna (znamionowa) HN jest to wysokość podnoszenia, dla której

pompa została zbudowana.

Wysokość podnoszenia optymalna Hopt jest to wysokość przy maksymalnej sprawności ηmax.

Moc na wale pompy P jest to moc mechaniczna przekazywana na wał pompy

P = ρ g Q H/η (6)

Moc użyteczna pompy Pu jest to część mocy na wale przekazywana cieczy pompowanej

Pu = ρ g Q H (7)

Moc nominalna pompy PN jest to moc na wale przy parametrach nominalnych

PN = ρ g Q H/η (8) 

Moc optymalna pompy Popt jest to moc na wale przy maksymalnej sprawności ηmax

Popt = ρ g Qopt Hopt /ηmax (9)

Kinematyczny wyróżnik szybkobieżności nq jest specyficzną liczbą podobieństwa charak−

teryzującą wielkość i podobieństwo hydrauliczne pomp. Jest jednym z podstawowych wyróżni−

ków stosowanych w budowie wykresów pompowych i wzorach obliczeniowych.

nq = nQopt
1/2 / Hopt

3/4 (10)   

W literaturze, zwłaszcza starszej, spotyka się jeszcze tzw. dynamiczny wyróżnik szybkobieżności 

nsn = 3,65nq (11) 
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Sprawność pompy jest to stosunek mocy użytecznej Pu do mocy na wale P.

η = Pu /P (12)

Sprawność odniesiona do mocy znamionowej (nominalnej) PN jest sprawnością znamionową PN.

W zespołach napędowych (np. falownik−silnik−pompa) dla wyróżnienia odniesienia sprawności

do pompy, sprawność znamionowa jest oznaczana jako ηpN a moc nominalna jako PpN.

Sprawność zespołu pompowego

ηz = ηp ηs ηf,k,sp (13)

gdzie: 

ηf,k,sp – sprawność przemiennika, kaskady lub sprzęgła zależnie od konfiguracji zespołu pom−

powego.

Teoretyczne wyznaczenie sprawności pompy jest bardzo trudne, ponieważ zależy od cech kon−

strukcyjnych pompy, przeznaczenia, wykonania materiałowego i technologii wykonania oraz

wielu innych warunków. W literaturze podaje się wiele metod obliczeniowych i praktycznych

wykresów opracowanych przez różnych autorów na podstawie badań i oceny tysięcy pomp

różnych typów. Jak dotąd, największy zbiór i przegląd metod został wykonany przez Prof.

Waldemara Jędrala i opublikowany w periodyku „Pompy i Pompownie“ w 3 częściach [8].

Dla pobieżnej oceny sprawności pomp na rys. 1.6 przedstawiono wykresy umożliwiające wyzna−

czenie sprawności pompy. Wykresy zostały opracowane na podstawie danych literaturowych 

i skorygowane po kątem aktualnych technologii stosowanych w pompach jednostopniowych, dwu−

strumieniowych i wielostopniowych. Odczytane wartości dla pomp wielostopniowych wykona−

nych w technologii odlewniczej są znacznie zawyżone, dla pomp dwustrumieniowych zaniżone.

Rys. 1.6. Sprawność pomp wirowych w funkcji Q i nq
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Nadwyżka antykawitacyjna NPSH jest jednym z podstawowych parametrów każdej pompy

wirowej, decyduje o jej osiągach energetycznych, polu pracy, zakresie regulacji i przede

wszystkim o żywotności pompy, ponieważ praca pompy w warunkach kawitacji zawsze powo−

duje zniszczenia wirników pomp w obszarze wlotu, czasem kierownic i korpusów, zależnie od

miejsca jej rozwinięcia. Kawitacja polega na powstaniu w obszarze niskiego ciśnienia, bliskie−

go lub równego ciśnieniu parowania, pęcherzyków parowych lub gazowo−parowych. Wyróżnia

się wiele rodzajów kawitacji, zawsze jednak podstawową jej przyczyną jest powstanie pęche−

rzyków gazowych głównie na krawędziach wlotowych łopatek wirnika, które przedostając się

dalej w obszar wyższych ciśnień ulegają zjawisku implozji, któremu towarzyszy powstanie

bardzo wysokich ciśnień parcjalnych, o dużej energii, powodujących mikrowyładowania na

powierzchni materiału i jego destrukcję.

Parametr NPSHR, określony przez producenta w dopuszczalnym przedziale wydajności pom−

py, z pewną nadwyżką w stosunku do wartości krytycznej, jest najmniejszą wartością, która

zapewnia bezpieczną pracę pompy w całym polu regulacji. W praktyce problem sprowadza się

do zapewnienia w warunkach eksploatacji odpowiedniej wartości ciśnienia w króćcu ssaw−

nym pompy. Sposób obliczeń dla różnych warunków instalacji [5] pompy pokazano na rys. 1.7.
 

Rys. 1.7. Schemat i obliczenie wymaganego ciśnienia w króćcu ssawnym pompy
oraz geodetycznej wysokości ssania i napływu
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Charakterystyki pomp i charakterystyki rurociągu

W trakcie eksploatacji technologia pracy

układu pompowego wymusza zmiany wydaj−

ności i wysokości podnoszenia pomp. Zakres

zmian i ich charakter jest różny i wynika 

z charakterystycznych cech właściwych każ−

dej instalacji (magistrala ciepłownicza, insta−

lacja wodociągowa, melioracyjna, instalacja

zasilająca kotły parowe, instalacje proceso−

we chemiczne itd.). W każdej instalacji inna

jest charakterystyka oporów hydraulicznych

układu HR, różne też typy i charakterystyki

energetyczne pomp. Na rys.1.8 przedstawio−

no najczęściej spotykane typy charakterys−

tyk energetycznych pomp i charakterystyk

oporu hydraulicznego. W celu umożliwienia

porównania charakterystyk o różnych para−

metrach, współrzędne przedstawiają stosu−

nek danego parametru do jego wartości opty−

malnej, uzyskiwanej przy sprawności ηmax.

Charakterystyki H, η =f(Q), pomp o niskich 

i średnich wartościach wyróżników szybko−

bieżności nq<40 są na ogół stosunkowo pła−

skie. Krzywe mocy P=f(Q) są z reguły prze−

ciążalne, a nadwyżka antykawitacyjna NPSH
wzrasta wraz ze wzrostem wydajności.

Charakterystyki H, η = f(Q), pomp o wyż−

szych wyróżnikach nq (pompy helikoidalne,

diagonalne, śmigłowe i niektóre promienio−

we) są bardziej strome. Krzywe mocy

P=f(Q) są z reguły nieprzeciążalne, a wymagana nadwyżka antykawitacyjna NPSH wzrasta

wraz ze zmianą wydajności w stosunku do NPSHmin. Rys.1.8 przedstawia również dwa przy−

kłady typowych charakterystyk oporu rurociągu. Charakterystyka HR1 występuje najczęściej

przy zasilaniu otwartych zbiorników, zasilaniu magistrali ciepłowniczych o stałej wartości

ciśnienia na końcówkach magistrali, kotłów wodnych i kotłów parowych oraz wszędzie tam,

gdzie pompy mają do pokonania wysokość geodetyczną. Charakterystyka HR2 jest typową dla

instalacji, w których nie występuje ciśnienie statyczne, a więc wszelkiego rodzaju instalacje

obiegowe.

Jak widać z rysunku, w zależności od rodzaju charakterystyki pompy i charakterystyki ruro−

ciągu rozbieżność parametrów w wymaganym polu regulacji może być zdecydowanie różna,

różna wysokość strat ΔHstr, stąd też koniecznym jest wybór właściwego sposobu  regulacji.

Rys.1.8. Przykłady charakterystyk pomp
i charakterystyk oporu układu 
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2. Silniki elektryczne w napędach pomp regulowanych 

prędkością obrotową

Sprawność nominalna silnika elektrycznego współpracującego z przemiennikiem częstotli−

wości lub kaskadą ulega zmniejszeniu wskutek zmiany prędkości obrotowej, dodatkowych

strat wynikających ze współpracy z kaskadą, lub falownikiem oraz strat związanych ze zmien−

nym obciążeniem silnika. Przy napędzie za pomocą sprzęgła hydrokinetycznego sprawność

nominalna silnika elektrycznego ulega zmniejszeniu wskutek strat związanych ze zmiennym

obciążeniem silnika. Dla silników współpracujących z przemiennikiem częstotliwości, lub

kaskadą:

ηs = ηsN – Δηn – Δηf,k – Δηo (14)

Dla silników współpracujących ze sprzęgłem hydrokinetycznym:

ηs =  ηsN – Δηo (15)

gdzie:

ηs – sprawność silnika,

ηsN – sprawność nominalna silnika,

Δηn – spadek sprawności spowodowany zmianą prędkości obrotowej,

Δηf,k – spadek sprawności  wskutek  dodatkowych  strat  w  silniku  wynikających

ze współpracy z kaskadą lub falownikiem,

Δηo – spadek sprawności wskutek częściowego obciążenia silnika.

2.1. Straty związane ze zmianą prędkości obrotowej

Dla silników pracujących z obciążeniem M = const przy obniżeniu prędkości obrotowej silni−

ka do n = 0,5 nN, następuje spadek sprawności o wartość ok. 3,75%. Przyjmując z pewnym

przybliżeniem liniowy charakter zmiany η = f(n), dla stałej wartości obciążenia Ps  /PsN (gdzie

Ps – moc na wale), spadek sprawności silnika opisuje formuła:

Δηn = 0,075 (1 – n/nN)100    (%)        (16) 

gdzie:

nN – (obr/min) – nominalna prędkość obrotowa silnika

Zakres obowiązywania: PsN = 160 ÷ 2000 kW, n = (0,4 ÷ 1) nN,  ηsN = 92 ÷ 98%. 

Dla silników pracujących z obciążeniem M~n2 (napędy pomp wirowych), ze zmienną prędko−

ścią obrotową, opracowano zależność opisującą w sposób przybliżony spadek sprawności sil−

nika współpracującego z przemiennikiem częstotliwości lub kaskadą, którą przedstawiono na

rys. 2.1. Zależność daje dość dobrą zgodność dla silników 160 ÷ 2000 kW, zakresu zmiany

prędkości obrotowej n = (0,35 ÷ 1,2) nN, sprawności nominalnych ηN = 93 ÷ 98%.
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Rys.2.1. Spadek sprawności silnika współpracującego z przemiennikiem lub kaskadą

w funkcji zmiany prędkości obrotowej

2.2. Straty związane ze zmianą obciążenia

Silniki nie pracują na ogół z nominalnym obciążeniem PsN, zwykle mniejszym, co powoduje

również dodatkowe zmniejszenie sprawności. Sprawność silnika zależy więc nie tylko od

prędkości obrotowej i poziomu strat dodatkowych, które są w nim generowane, ale również

od jego obciążenia mocą na wale Ps, odpowiadającą rzeczywistej wartości prędkości obroto−

wej, z którą silnik aktualnie pracuje. Zmiana mocy w zależności od prędkości obrotowej n na−

stępuje z  trzecią potęgą zmiany prędkości obrotowej

P2 = (n2 /n1)3 P1 (17)

Należy pamiętać, że wg tej formuły dla nowej prędkości obrotowej powstaje nowa wartość

parametrów nominalnych pompy, niezbędnych do obliczeń nowego punktu pracy.

PN2 = (n2 /n1)3 . PN1 (18) 

QN2 = (n2 /n1) . QN1 (19)                          

HN2 = (n2 /n1)2 . HN1 (20)

Analizując charakterystyki sprawności silników o sprawnościach nominalnych ηsN = 0,92÷0,978

można zauważyć, że bezwzględne wartości obniżenia sprawności (Δηo) na skutek pracy silni−

ka z częściowym obciążeniem są w przybliżeniu podobne. Uśredniając wartości z przedziału 

ηN = 0,92÷0,98 można otrzymać zależność opisującą spadek sprawności silników (Δηo) w fun−

kcji ich obciążenia. Zależność przedstawiono na rys. 2.2.
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Rys. 2.2. Spadek sprawności nowych  silników w funkcji ich obciążenia

2.3. Straty współpracy z napędem

W silniku pracującym z kaskadą lub przemiennikiem częstotliwości powstają dodatkowe stra−

ty w wysokości ok. 8÷10% strat nominalnych silnika, które dodatkowo obniżają sprawność

silnika [34].

Δηf,k = 0,1(100 – ηs)       (%)                 (18)

ηs = ηsN – Δηn (19)

Dla uproszczenia, godząc się z bardzo małym błędem obliczeń rzędu 0,3%, można przyjąć:

Δηf,k = 0,1 (1 – ηsN)       (%)                   (20)

2.4. Wpływ zmiany prędkości obrotowej i obciążenia na sprawność silnika

Dla zobrazowania wpływu wszystkich strat, na rysunku 2.3  przedstawiono zmianę sprawnoś−

ci silnika o sprawności nominalnej ηsN = 0,96 współpracującego z przemiennikiem, w zależ−

ności od prędkości obrotowej i obciążenia.

Przy współpracy z kaskadą spadek sprawności będzie jeszcze większy, ponieważ cały stru−

mień energii z mocą poślizgu przepływa przez wirnik i pogarsza stopień obciążenia silnika

(patrz – uwaga na rys. 2.2).

Silniki elektryczne współpracujące z przemiennikami częstotliwości (klatkowe) i kaskadami

(pierścieniowe) wymagają specjalnego wykonania (klasa izolacji, izolacja łożyska...) co po−

woduje, że ich cena jest wyższa od wykonania standardowego. Przegląd danych katalogowych
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Rys. 2.3. Sprawność silnika elektrycznego ηsN = 96 % w funkcji zmiany 
prędkości obrotowej i obciążenia

silników różnych producentów wykazuje, że silniki pierścieniowe posiadają sprawności nomi−

nalne o 1÷2% niższe od porównywalnych mocowo silników klatkowych. Zastosowanie prze−

mienników częstotliwości o napięciu 6000V oraz 12−pulsowych umożliwia zasilanie starszych

silników klatkowych, przy czym należy wziąć pod uwagę ich niższą sprawność. Do współ−

pracy z kaskadami silniki klatkowe mogą zostać przebudowane na pierścieniowe, przy czym

cena takiej przebudowy wynosi około 70÷80% ceny nowego silnika. Silniki napędzające sprzę−

gła hydrokinetyczne nie wymagają żadnego specjalnego wykonania poza koniecznością

uwzględnienia dodatkowej nadwyżki mocy przy maksymalnym obciążeniu min. 5%. Silniki

współpracujące z kaskadami winny posiadać również min. 5% nadwyżki mocy w stosunku do

mocy na wale pompy.

3. Przemienniki częstotliwości w napędach pomp wirowych

3.1. Opis działania  [28] 

Przemienniki częstotliwości, popularnie zwane falownikami, charakteryzują się wysoką spraw−

nością energetyczną, praktycznie są odbiornikiem wyłącznie mocy czynnej (cos φ > 0,98),

stwarzają możliwość regulacji obrotów zarówno poniżej, jak i powyżej nominalnej prędkości

obrotowej silników asynchronicznych klatkowych, oczywiście w dopuszczalnym zakresie

momentu obrotowego pompy i silnika, co ma niekiedy podstawowe znaczenie przy wystąpie−

niu konieczności zwiększenia obrotów i parametrów pomp. 

Nowoczesny falownik jest cyfrową pełnomostkową przetwornicą impulsową napięcia z sinu−

soidalną modulacją szerokości impulsu w części falownikowej i systemem sterowania przez

zmianę napięcia i częstotliwości. Funkcje przetwornicy sterowania i nadzoru realizowane są

przez mikroprocesory. Cyfrowe sterowanie i regulacja umożliwiają szybkie dostosowanie pra−
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cy napędu do wymaganych parametrów sterowania procesem technologicznym. W wyniku 

modulacji szerokości impulsu, falownik powoduje powstanie w silniku niewielkich dodatko−

wych strat mocy. W napędach pomp przemiennik częstotliwości winien być wyposażony 

w układ automatycznego przejścia (by−pass) do bezpośredniego zasilania silnika w przypad−

ku wystąpienia awarii przemiennika. Przemienniki budowane są powszechnie na niskie napię−

cia 400−690 V oraz na wyższe napięcie 6 kV. Dostępne są wykonania 6 i 12−pulsowe, lub

nawet 18 czy 24−pulsowe w zależności od mocy silnika. Wykonanie 12−pulsowe, skutecznie

ograniczające oddziały−wanie na sieć i umożliwiające zasilanie starszych silników, dostępne

jest dla mocy powyżej 800 kW. Jego cena jest relatywnie wyższa niż wykonania z prostow−

nikiem 6−pulsowym. Wyposażenie przemienników częstotliwości w filtr wejściowy prakty−

cznie eliminuje negatywne oddziaływanie wyższych harmonicznych prądu i napięcia na sieć

zasilającą.

Wybór rodzaju przemiennika wymaga ze względów technicznych i ekonomicznych wykona−

nia każdorazowo analizy. Obecnie najczęściej stosowane są przemienniki częstotliwości z fa−

lownikiem napięcia zbudowanym na bazie szybkich tranzystorów mocy IGBT. Zasada dzia−

łania tego typu przemiennika polega na prostowaniu napięcia przemiennego zasilającego prze−

miennik częstotliwości, a następnie z tak otrzymanego napięcia stałego formowanie napięcia

przemiennego o zmiennej (regulowanej) częstotliwości i amplitudzie. Napięciowy przemien−

nik częstotliwości składa się z następujących członów:

– prostownika znajdującego się na wejściu przemiennika częstotliwości. Prostownik prostuje  

wejściowe napięcie zasilające w wyniku czego otrzymujemy napięcie stałe w obwodzie po− 

średnim DC,

– obwodu pośredniego, którego podstawową rolą jest wygładzanie napięcia stałego,

– inwertera mocy wytwarzającego napięcie zmienne o modulowanej częstotliwości

i amplitudzie,

– układu sterowania i kontroli nadzorującego pracę prostownika, obwodu pośredniczącego 

i stopnia mocy. Układ sterowania i kontroli zapewnia jednocześnie obsługę sygnałów steru− 

jących oraz komunikację z użytkownikiem.

Na rys. 3.1 przedstawiony został schemat blokowy przemiennika częstotliwości z obwodem

pośredniczącym.

22

Rys.3.1. Schemat blokowy przemiennika częstotliwości
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Istotnym procesem w pracy przemiennika częstotliwości jest wytworzenie napięcia o zmien−

nej częstotliwości na wyjściu przemiennika. Nowoczesne przemienniki częstotliwości przez−

naczone do regulacji prędkości obrotowej silników klatkowych zbudowane są w oparciu o te−

chnikę mikroprocesorową oraz nowoczesne elementy elektroniczne mocy (tranzystory IGBT).

Pozwala to na stosowanie złożonych algorytmów sterowania i uzyskanie pełnej kontroli pracy

układu napędowego. Dzięki metodzie sterowania wektorowego (Vector Control) bazującej na

przeliczaniu w czasie rzeczywistym modelu matematycznego silnika (parametryzowanego pod−

czas pierwszego uruchomienia układu napędowego) w funkcji aktualnego obciążenia na wale

oraz na wygenerowaniu prądu i napięcia zasilającego silnik dostosowującego jego moment do

wymogów maszyny roboczej, możliwe jest uzyskanie lepszej dynamiki pracy całego układu

napędowego oraz jego bardziej precyzyjne sterowanie.

Przemienniki częstotliwości o sterowaniu wektorowym umożliwiają regulację prędkości obro−

towej silników asynchronicznych bez użycia sprzężenia zwrotnego z obiektu (prądnica tacho−

metryczna bądź impulsator).

Przemienniki częstotliwości, oprócz płynnej regulacji prędkości obrotowej silnika, umożliwiają

również zaawansowane sterowanie procesem jego rozruchu. Dzięki płynnej regulacji czę−

stotliwości napięcia stojana silnika możliwa staje się płynna regulacja czasu rozruchu przy

zachowaniu stałego momentu rozruchowego, a po spełnieniu pewnych warunków co do prądu

obciążającego przemiennik częstotliwości, możliwy staje się również rozruch z momentem

większym od znamionowego. Na rysunku 3.2 zostały przedstawione możliwości przeciążania

przemiennika częstotliwości. Dobierając przemiennik tak, że prąd znamionowy silnika stano−

wi 90% prądu znamionowego przemiennika, poniższy wykres ilustruje również możliwości

przeciążania silnika.

Rys. 3.2. Przebiegi przeciążenia układu napędowego

Regulacja czasem i momentem rozruchu pozwala z jednej strony na dokonanie rozruchu ukła−

dów o bardzo trudnej charakterystyce rozruchowej (pozwala na to przede wszystkim odpo−

wiednio duży moment rozruchowy), z drugiej zaś strony umożliwia zredukowanie, bądź wy−

eliminowanie udarów i przeciążeń mechanicznych podczas rozruchu (regulacja momentu 

i zmiany prędkości podczas rozruchu).

NAPEDY REGULOWANE_text 2008_do korekty 1.qxd  2008-08-03  14:36  Page 23



24

Przy regulacji prędkości obrotowej silnika zasilanego z przemiennika częstotliwości, górną

granicą sterowania nie jest wartość znamionowa prędkości obrotowej silnika. Po odpowied−

nim dobraniu silnika do układu napędowego (moment silnika maleje po przekroczeniu jego

znamionowej prędkości obrotowej) przemienniki częstotliwości umożliwiają pracę silnika

przy prędkości większej od jego znamionowej prędkości obrotowej. Wchodzimy w obszar

pracy stałomocowej. W wielu przypadkach pozwala to na bardziej wydajne sterowanie proce−

sem (np. zwiększone parametry pomp, optymalna prędkość). 

Oprócz wyżej wymienionych własności, przemienniki częstotliwości charakteryzuje jeszcze

jedna dość istotna cecha, a mianowicie możliwość elektrycznego hamowania silnika. Wiąże

się z tym znaczne poprawienie dynamiki całego napędu. Podczas hamowania elektrycznego

inwerter przekazuje energię z układu mechanicznego do obwodu pośredniczącego. Powoduje

to wzrost napięcia w obwodzie pośredniczącym. W tym przypadku jest możliwy zwrot energii

do sieci zasilającej (po odpowiednim skonfigurowaniu prostownika umożliwiającym zamianę

napięcia stałego na napięcie zmienne).

Układy sterowania przemienników częstotliwości wykonane są w oparciu o technikę mikro−

procesorową. Często nie ograniczają się one tylko do sterowania pracą samego przemiennika,

lecz umożliwiają tworzenie algorytmów wspomagających sterowanie procesem przejmując

funkcje sterowników. Przemienniki częstotliwości mogą być łączone do wspólnej sieci infor−

matycznej razem ze sterownikami przemysłowymi, stacjami operatorskimi, urządzeniami

kontrolno−pomiarowymi itp. Dzięki komunikacji cyfrowej, oprócz poszerzenia możliwości

sterowania, realizujemy również funkcje wizualizacji i zaawansowanej diagnostyki stanu

pracy układu napędowego.

3.2. Sprawność przemiennika częstotliwości

Sprawność przemiennika częstotliwości zależy od obciążenia i wyjściowej prędkości obro−

towej (częstotliwość). Na podstawie danych [3,5,28], na rysunku 3.3 przedstawiono opracowa−

Rys. 3.3. Sprawność przemiennika częstotliwości w funkcji prędkości obrotowej i obciążenia
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ną analitycznie zależność sprawności przemiennika o kwadratowej charakterystyce momen−

tu, od obciążenia i wyjściowej prędkości obrotowej (50 Hz odpowiada n/nN=1). Maksymalną

sprawność przemiennika uzyskuje się przy pełnym obciążeniu mocą i częstotliwości f > 50 Hz.

Poniżej tych wartości sprawność energetyczna maleje. W najczęściej występującym w regu−

lacji parametrów pomp przedziale 50÷100% obrotów nominalnych silnika, któremu odpowia−

da częstotliwość f = 25÷50 Hz, należy się liczyć ze spadkiem sprawności do 81, lub 94% 

w zależności od obciążenia.

3.3. Sprawność zespołu pompowego z przemiennikiem częstotliwości

Jak wcześniej wspomniano, sprawność zespołu pompowego ηz jest iloczynem sprawności

poszczególnych elementów zespołu

ηz = ηp   ηs  η f  η t (21)

gdzie indeksy oznaczają:

p – pompa, s – silnik, f – przemiennik częstotliwości, t – transformator

Na rysunku 3.4 pokazano charakterystyki sprawności elementów zespołu i zespołu pompo−

wego z napędem regulowanym przemiennikiem częstotliwości, w funkcji prędkości obroto−

wej, przy założeniu pełnego i częściowego obciążenia mocą, odpowiadającą prędkości obro−

towej n pompy i silnika, wg zależności:

Pf =  PfNn (n / nN )3 (22)

gdzie:

Pf – moc przemiennika przy prędkości regulacji n
PfNn – moc nominalna przy prędkości obrotowej regulacji n

Rys. 3.4. Sprawność zespołu pompowego regulowanego przemiennikiem częstotliwości
dla nominalnego i częściowego obciążenia
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Wpływ poszczególnych elementów powoduje, że sprawność zespołu w zakresie regulacji 

n/nN = 0,35÷1 wynosi 56÷75,5%. Im niższa prędkość obrotowa, tym niższa sprawność ener−

getyczna zespołu pompowego. Obniżenie stopnia obciążenia mocą do 70% (np. zbyt duże

moce napędów w stosunku do mocy na wale pompy, lub praca pompy z małą wydajnością)

powoduje dalsze duże zmniejszenie sprawności wynikowej zespołu pompowego.

Przedstawiona analiza sprawności wskazuje na celowość ograniczania dużych nadwyżek pa−

rametrowych pomp, aby można było pracować w zakresie wyższych prędkości obrotowych.

Duże nadwyżki powodują konieczność pracy z niskimi prędkościami obrotowymi i relatywnie

niską sprawnością. Należy zadbać również o to, aby w całym polu regulacji parametrowej

pompy jej optimum sprawności leżało w obszarze wymaganych parametrów pracy układu

wodnego. Poniżej n/nN = 0,6 sprawność zespołu szybko maleje, głównie z powodu spadku

sprawności przemiennika. Z kolei dla całego zakresu prędkości obrotowej, wobec stosunkowo

wysokich sprawności silnika i przemiennika, główny wpływ na sprawność zespołu ma

sprawność pompy. Dlatego, analizując zastosowanie napędu regulowanego, należy zwrócić

szczególną uwagę na możliwość uzyskania jak najwyższych sprawności pompy w możliwie

szerokim zakresie zmian wydajności. 

4. Kaskady tyrystorowe w napędach pomp wirowych

4.1. Opis działania   [37]

Kaskady nowej generacji charakteryzują się porównywalną z falownikami sprawnością nomi−

nalną (wg niektórych danych 98,5%). Regulacja  może się odbywać wyłącznie poniżej nomi−

nalnej prędkości obrotowej silnika; silnik pierścieniowy współpracujący z kaskadą osiąga ma−

ksymalnie 0,985 nsN (poślizg ok.1,5÷2%). Nie wymagają zmiany napięcia silnika 6000 V na

niższe, co istotnie wpływa na poziom kosztów inwestycyjnych. Są tańsze od falowników przy

wyższych mocach. Wymagają zastosowania silników pierścieniowych, najlepiej z izolowa−

nym jednym łożyskiem, ze względu na możliwość powstania tzw. prądu wałowego.

W układzie przekształtnikowej kaskady tyrystorowej moc poślizgu podlega energoelektro−

nicznemu przetworzeniu i prawie w całości zostaje zwrócona do sieci energetycznej. Napęd

kaskadowy obniża cosφ układu. Produkowane kaskady tyrystorowe mają zastosowanie do na−

pędów o mocach od 600 kW do 2500 kW. W uzasadnionych sytuacjach oferowane są również

uproszczone układy o mocach od 300÷600 kW.

Układy kaskadowe, mimo konieczności stosowania silników pierścieniowych i kilku innych

wad, są nadal brane pod uwagę potencjalnych użytkowników napędów dużej mocy (powyżej

800 kW). Coraz bardziej rozpowszechnione przetwornice częstotliwości nie zawsze są dla du−

żych mocy jedynym rozwiązaniem, zwłaszcza gdy decydujące są koszty inwestycyjne. Duży

zakres regulacji prędkości oferowany przez falowniki, w zastosowaniu do pomp i wentylato−

rów, nie jest zwykle w pełni wykorzystany (w napędach pomp zwykle n/nn = 0,65÷1), a kon−

sekwencją doboru elementów przekształtnika na pełną moc i bardzo duży zakres regulacji ob−

rotów jest wysoki koszt budowy.

Niezależnie od szczegółów konkretnego rozwiązania, regulacja prędkości obrotowej za pomo−

cą układu kaskadowego angażuje moc stanowiącą tylko część mocy napędzanej pompy, lub

wentylatora. Pozwala to na mniejsze zwymiarowanie urządzeń przekształtnikowych w porów−
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naniu z regulacją częstotliwościową, która wymaga doboru na pełną moc napędu. Układ kas−

kady może być dla większych mocy inwestycyjnie tańszy, zwłaszcza dla napędów pomp 

i wentylatorów dużej mocy o ograniczonym zakresie regulacji.

W celu uzyskania prędkości mniejszej od znamionowej należy odprowadzić z możliwie dużą

sprawnością z obwodów wirnika do sieci energetycznej energię poślizgu. Regulując jej war−

tość uzyskuje się zmianę prędkości obrotowej silnika. Dla technicznej realizacji sterowania

mocą poślizgu, a co za tym idzie regulacji obrotów, przekształtnik posiada strukturę, znaną od

wielu lat, przedstawioną na rys. 4.1 i na rys. 4.2. Są to złożone przekształtniki o komutacji

zewnętrznej tyrystorów. W układzie można wyróżnić kilka podstawowych podzespołów:

– mostek diodowy MD połączony z obwodem wirnika silnika (szafa PDT),

– pośredniczący obwód prądu stałego (celka CPS) z dławikiem L, zapewniającym ciągłość 

prądu stałego oraz eliminującym pulsacje prądu spowodowane różnicą chwilowych warto−

ści napięć wyprostowanych,

– mostki tyrystorowe 1MT i 2MT łącznie z transformatorem przekształtnikowym TPS, sta−

nowiące układ  przetwarzający moc obwodu pośredniego i transformujący ją do obwodu wy− 

sokiego napięcia,

– rozrusznik rezystorowy,

– zespół łączników zapewniających kilka opcji konfiguracyjnych układu: praca silnika w ukła−

dzie kaskady, praca samotna silnika z rozrusznikiem rezystorowym, kontrolna praca samej 

kaskady bez udziału silnika.

27

Rys. 4.1. Schemat strukturalny kaskady tyrystorowej dla napędów o mocach powyżej 1500 kW

W obwodzie prądu stałego są obecne w stanie równowagi dwa napięcia:

– wyprostowane w prostowniku MD napięcie wirnika,

– suma wyprostowanych w prostownikach 1 MT i 2MT napięć transformatora TPS.

Napięcie wirnika i jego częstotliwość zależą od prędkości obrotowej. Wyprostowanemu na−

pięciu wirnika przeciwstawiają się napięcia szeregowo połączonych prostowników 1MT 

i 2MT, tworzących regulowane źródło napięcia wymuszającego. W stanie nieustalonym róż−

nica tych dwóch napięć wymusza w obwodzie pośrednim prąd dynamiczny, który jest propor−
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cjonalny do momentu obrotowego wytwarzanego przez silnik. Silnik przyśpiesza, lub zwalnia

dążąc do tego, aby wartość napięcia generowana w wirniku i wyprostowana w prostowniku

MD odpowiadała napięciu mostków tyrystorowych. Mostki te, sterowane fazowo, wymuszają

stan równowagi w obwodzie pośrednim dla żądanego poślizgu s, przy prądzie odpowiada−

jącym momentowi obciążenia Mm. Zmniejszając w wyniku sterowania fazowego napięcie

falowników 1MT i 2MT uzyskuje się wzrost prędkości obrotowej silnika i odwrotnie – gdy

zwiększa się napięcie falowników, maleje prędkość obrotowa silnika. Z powyższego wynika,

że prędkość maszyny pracującej w układzie kaskady tyrystorowej zależy od kątów wyste−

rowania tyrystorów α1 i α2 mostków 1MT i 2MT oraz prądu obciążenia. W układzie regulacji

automatycznej stopień obciążenia silnika nie ma wpływu na wartość prędkości obrotowej.

Wymagany zakres regulacji prędkości obrotowej napędu warunkuje wielkość urządzeń kas−

kady, zwłaszcza wartość mocy transformatora przekształtnikowego. Ponadto, od wielkości

tego transformatora, a więc i zakresu regulacji, zależy wartość mocy biernej pobieranej przez

przekształtniki. Dlatego bardzo ważny jest dobór optymalnego zakresu regulacji napędu, który

powinien być dostosowany do rzeczywistych potrzeb technologicznych i określony na pod−

stawie pomiarów parametrów obiektu.

Przedstawiony układ szeregowego (12−pulsowego) połączenia prostowników 1MT i 2MT

sprzężonych z transformatorem trójuzwojeniowym TPS o różnych grupach połączeń, umo−

żliwia dzięki niesymetrycznemu wysterowaniu, zminimalizowanie poboru mocy biernej 

z sieci i wydatne ograniczenie odkształceń prądu pierwotnego transformatora, a tym samym 

i napięcia sieci. Pobór mocy biernej w tego typu układzie jest o około 40% mniejszy w porów−

naniu z układem klasycznym tj. z jednym mostkiem tyrystorowym.

Struktura przedstawiona na rys. 4.1 odpowiada układom z silnikami o mocach powyżej 

1,5 MW. Rezystory Rr i Ro oraz tyrystory TR i TO stanowią elementy układu rozruchowego,

jednocześnie zabezpieczają mostki tyrystorowe przed przepięciami łączeniowymi. Załączenie

napędu dokonywane jest za pomocą  wspólnego wyłącznika 6 kV przy zablokowanych impul−

sach bramkowych prostowników 1MT i 2MT.  Prąd wirnika, po wyprostowaniu w prosto−

wniku MD, płynie przez rezystory Rr i Ro oraz tyrystor TO. W tym czasie prostowniki 1 MT 

i 2MT nie biorą czynnego udziału w rozruchu. Po zaniku procesów przejściowych w transfor−

matorze TPS, co trwa kilka sekund, mostki zostają odblokowane i układ przechodzi do kole−

jnej fazy rozruchu. W tej fazie pracy elektroniczny układ sterowania zapewnia stały prąd ob−

wodu pośredniego, a tym samym stały moment rozruchowy. 

Rys. 4.2. Schemat strukturalny kaskady tyrystorowej dla napędów o mocach 600÷1500 kW
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Po osiągnięciu minimalnej prędkości z zakresu regulacji, następuje zwarcie rezystora Rr przez

tyrystor TR, po czym układ regulacji podejmuje stabilizację obrotów. Wyłączenie napędu

również odbywa się z udziałem rezystorów Rr i Ro oraz tyrystora TO. Rozwiązanie takie gwa−

rantuje bezawaryjną pracę napędu podczas procesów łączeniowych.

Na rys. 4.2 przedstawiono schemat połączeń kaskady tyrystorowej w wersji jednowyłączni−

kowej, przeznaczonej do pomp i wentylatorów o ograniczonym zakresie regulacji prędkości 

i mocy do 1500 kW. Kaskada jest wyposażona w stycznikowo−rezystorowy układ rozrucho−

wy, który dokonuje rozruchu silnika do dolnej granicy zakresu regulacji. Po rozruchu następu−

je automatycznie przyłączenie układu przekształtnikowego do obwodu wirnika za pomocą

stycznika SWK, a za pomocą stycznika SZ2 odłączony zostaje  rozrusznik rezystorowy. 

Transformator oraz prostowniki nie biorą udziału w rozruchu. Z tego powodu urządzenia te

mogą mieć niższe parametry napięciowe. Ma to istotny wpływ na koszt podzespołów półprze−

wodnikowych. Zaletą tego układu jest możliwość samoczynnego (automatycznego) przejścia

z pracy z udziałem kaskady do pracy ze zwartym wirnikiem w przypadku uszkodzenia urzą−

dzeń przekształtnikowych, lub ich awaryjnego wyłączenia np. przy zakłóceniach w sieci zasi−

lającej. Jest to szczególnie ważne dla napędów, od których wymagana jest wysoka niezawod−

ność np. napędy pomp w elektrociepłowniach.

W obu układach obwód prądowy wyposażony jest w spolaryzowany wyłącznik szybki QF

zabezpieczający przed skutkami przeciążeń i zwarć w obwodzie pośrednim. Dodatkowo,

każdy tyrystor posiada bezpiecznik topikowy o specjalnie dobranej charakterystyce.

Układ sterowania kontroluje poprawność pracy poszczególnych podzespołów, poprawność

zasilania obwodów głównych i pomocniczych, generuje i kontroluje sekwencje sygnałów

załączających i wyłączających  napęd. Układ regulacji ogranicza maksymalną wartość prądu

w stanach statycznych i dynamicznych do wartości dopuszczalnej, zabezpieczając dodatkowo

w ten sposób silnik i transformator przed przeciążeniami.

Układy kaskadowe charakteryzują się pewnymi wadami, które omówiono poniżej w celu

wyjaśnienia spotykanych nieporozumień. Najpoważniejszą wadą omawianych układów jest

konieczność stosowania silników pierścieniowych, czyli droższych i bardziej kłopotliwych 

w eksploatacji niż silniki klatkowe. Przemysł krajowy wykonuje prace adaptacyjne, pole−

gające na wymianie wirników w silnikach synchronicznych i klatkowych na wirniki pierś−

cieniowe. Umożliwia to  wdrażanie regulowanych napędów, również do istniejących obiek−

tów, przy obniżonych nakładach finansowych. Koszt wymiany wirnika stanowi około 60%

ceny silnika fabrycznie nowego. Kaskada wprowadza nieznaczne odkształcenia charakte−

rystyk mechanicznych silnika polegające na zwiększonej ustępliwości, co jednak jest nieis−

totne przy automatycznej regulacji prędkości.

Ujemną cechą regulacji prędkości obrotowej silnika w układzie kaskady jest zwiększenie po−

boru mocy biernej indukcyjnej oraz generowanie wyższych harmonicznych w napięciu sieci

zasilającej. Wzrost poboru mocy biernej w kaskadzie jest spowodowany dwoma czynnikami.

Prostownik diodowy MD włączony do uzwojeń wirnika zwiększa przesunięcie fazowe prądu

wirnika w stosunku do napięcia wirnika i tym samym, wymusza wzrost poboru mocy biernej

przez stojan. Wartość tego wzrostu zależy od prędkości obrotowej silnika. Dla napędów pomp

pobór mocy biernej wzrasta od 10 do 15% znamionowej mocy biernej silnika. 
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Drugim czynnikiem wpływającym na zwiększenie poboru mocy biernej przez napęd jest praca

przekształtników tyrystorowych.

Sterowanie prędkością poprzez zmianę kątów wysterowania tyrystorów w naturalny sposób

wpływa na przesunięcie fazowe prądu uzwojeń wtórnych transformatora TPS. Pobór mocy

biernej, w tym przypadku, zależy głównie od zakresu regulacji oraz od prędkości obrotowej.

Zastosowanie dwóch szeregowo połączonych przekształtników znacznie ogranicza jej wiel−

kość, do około 10 ÷ 20% mocy znamionowej silnika. 

Znaczna część mocy biernej pobieranej przez układ kaskady jest niezależna od prędkości

obrotowej i może być skompensowana przez statyczną baterię kondensatorów. W wielu za−

kładach nie ma potrzeby instalowania dodatkowej baterii kondensatorów, a w innych, w któ−

rych pracują silniki synchroniczne, problem ten nie występuje.

Prostownik diodowy MD oraz prostowniki tyrystorowe 1MT i 2MT są elementami nielinio−

wymi, których nieliniowość wynika z impulsowego przewodzenia prądu. Praca prostowników

powoduje, że przebieg prądu w uzwojeniu wirnika oraz w uzwojeniach wtórnych transforma−

tora TPS jest odkształcony. Powoduje to odkształcenie przebiegu prądu w uzwojeniu stojana

silnika oraz w uzwojeniu pierwotnym transformatora. Wyższe harmoniczne prądu kaskady

przepływając przez impedancję sieci zasilającej są przyczyną powstawania wyższych harmo−

nicznych w napięciu sieci. Poziom odkształcenia napięcia sieci jest uzależniony od stosunku

mocy zwarcia sieci zasilającej do mocy przekształtnika. Jeżeli wartość tego stosunku jest

większa od 50, to odkształcenia napięcia zasilającego są pomijalnie małe. Ograniczenie mocy

układu regulacyjnego wpływa więc korzystnie na obniżenie negatywnego wpływu prze−

kształtnika na sieć zasilającą.  

Symulacje komputerowe potwierdzone przez badania na obiektach rzeczywistych  wykazały,

że współczynnik zniekształcenia napięcia zasilającego spowodowany odkształceniem prądu

kaskady nie przekracza 1,5 %, co jest poziomem kilkakrotnie mniejszym od dopuszczalnego

dla sieci 6 kV (wg normy dopuszczalna wartość współczynnika odkształcenia napięcia dla

sieci 6 kV nie może przekraczać 5 %).

Z uwagi na wzrost strat w silniku spowodowanych obecnością wyższych harmonicznych 

w prądzie wirnika, konieczne jest zmniejszenie współczynnika obciążenia silnika co najmniej

do 95% obciążenia nominalnego. 

4.2. Sprawność kaskady i zespołu pompowego z kaskadą

Na sprawność kaskadowego układu napędowego mają wpływ straty w silniku, straty w urzą−

dzeniach przekształtnikowych oraz straty w dławiku i w transformatorze TPS. Poziom tych

strat jest różny w zależności od mocy silnika, zakresu regulacji oraz konfiguracji układowej.

Duży wpływ ma także stopień obciążenia silnika (stosunek mocy obciążenia do mocy zna−

mionowej silnika). Rysunek 4.3. ilustruje rozpływ mocy czynnej w układzie [37]. 
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Rys. 4.3. Rozpływ mocy czynnej w układzie kaskady podsynchronicznej

Sprawność samej kaskady zależy, podobnie jak w napędzie falownikowym, od sprawności jej

elementów tj. głównie zespołu przekształtnikowego, w którego skład wchodzi transformator

przekształtnikowy. Sprawność kaskad jest wysoka i wynosi 96÷98,5% w zależności od mocy 

i konfiguracji podzespołów. Tak duża sprawność wynika z ograniczenia mocy przetwarzanej

podczas regulacji prędkości obrotowej. Urządzenia przekształtnikowe wymiarowane są na

moc poślizgu, której wielkość uzależniona jest od zakresu regulacji, a nie na moc znamio−

nową silnika. Sprawność ta w zakresie regulacji jest praktycznie stała, prawie niezależna od

prędkości obrotowej i obciążenia mocą.

Na rys. 4.4 przedstawiono zależność strat kaskady od obciążenia i prędkości obrotowej. W ca−

łym zakresie sprawność wynosi ok. 98%.

Rys.4.4. Zależność strat kaskady  od prędkości obrotowej i obciążenia
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Podczas regulacji obrotów znacznemu obniżeniu ulega stopień obciążenia silnika, ponieważ

stosunek mocy obciążenia do mocy znamionowej (nominalnej) silnika podczas głębokiej re−

gulacji bardzo silnie maleje (cała moc poślizgu przechodzi przez silnik), a tym samym zna−

cznie zmniejsza się sprawność silnika. Sprawność zespołu pompowego ηz z kaskadą i silni−

kiem pierścieniowym jest iloczynem sprawności poszczególnych elementów zespołu:

η z =  ηp   ηs   ηk (23)

gdzie indeksy oznaczają: 

p – pompa, s – silnik, k – kaskada 

Na rysunku 4.5 pokazano charakterystyki sprawności poszczególnych elementów i całego ze−

społu pompowego z kaskadą w funkcji prędkości obrotowej, przy założeniu pełnego obcią−

żenia mocą dla nominalnej (znamionowej) prędkości obrotowej. Wpływ poszczególnych ele−

mentów powoduje, że sprawność zespołu w zakresie regulacji n/nN = 0,35÷1 wynosi

52÷75,5%. Im niższa prędkość obrotowa, tym niższa sprawność energetyczna zespołu pompo−

wego, spowodowana głównie niedociążeniem silnika pierścieniowego przy niskich warto−

ściach prędkości obrotowej.

Rys. 4.5. Sprawność zespołu pompowego z kaskadą i silnikiem pierścieniowym
w  funkcji zmiany prędkości obrotowej dla nominalnego obciążenia mocą

Zmniejszenie obciążenia mocą (np. zbyt duże moce napędów w stosunku do mocy na wale

pompy, lub praca pompy z małą wydajnością) spowodowałoby dalsze zmniejszenie sprawnoś−

ci wynikowej zespołu pompowego. Przedstawiona analiza sprawności wskazuje na celowość

ograniczania dużych nadwyżek parametrowych pomp, aby można było pracować w zakresie

wyższych prędkości obrotowych. Duże nadwyżki powodują konieczność pracy z niskimi

prędkościami obrotowymi i relatywnie niską sprawnością.
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Zmniejszenie obciążenia mocą (np. zbyt duże moce napędów w stosunku do mocy na wale

pompy, lub praca pompy z małą wydajnością) spowodowałoby dalsze zmniejszenie sprawnoś−

ci wynikowej zespołu pompowego. Przedstawiona analiza sprawności wskazuje na celowość

ograniczania dużych nadwyżek parametrowych pomp, aby można było pracować w zakresie

wyższych prędkości obrotowych. Duże nadwyżki powodują konieczność pracy z niskimi

prędkościami obrotowymi i relatywnie niską sprawnością.

W przypadku napędów kaskadowych należy zapewnić małą nadwyżkę parametrową pomp,

ponieważ regulacja  może się odbywać wyłącznie poniżej nominalnej prędkości obrotowej sil−

nika; silnik współpracujący z kaskadą osiąga maksymalnie 0,98nsN (poślizg ok.1,5÷2%). W tej

sytuacji przy pełnej prędkości obrotowej pomniejszonej o nominalny poślizg 1,5÷2%, wyso−

kość podnoszenia pompy zmniejszy się o 3÷4%, a wydajność o 1,5÷2%. Należy zadbać rów−

nież o to, aby w całym polu regulacji parametrowej pompy jej optimum sprawności leżało 

w pobliżu wymaganych parametrów pracy układu wodnego.

Dla zakresu prędkości obrotowej n/nN > 0,85 wobec jeszcze stosunkowo wysokich sprawnoś−

ci silnika, główny wpływ na sprawność zespołu ma sprawność pompy. Dlatego, analizując

zastosowanie kaskady, podobnie jak dla przemiennika, należy zwrócić szczególną uwagę na

możliwość uzyskania jak najwyższych sprawności pompy.

Jak widać z rysunku, sprawność zespołu pompowego z kaskadą w zakresie niskich prędkości

obrotowych jest średnio o około 5÷8% niższa niż przy napędzie falownikowym (wpływ niedo−

ciążenia silnika pierścieniowego), w zakresie n/nn > 0,85, sprawność zespołu pompowego 

z kaskadą jest porównywalna ze sprawnością zespołu z przemiennikiem częstotliwości.

5. Sprzęgła hydrokinetyczne w napędach pomp wirowych

5.1. Opis sprzęgła

Sprzęgła hydrokinetyczne, dzięki swoim właściwościom, znajdują szerokie zastosowanie 

w technice napędowej ciężkich maszyn obrotowych o dużym momencie bezwładności (np.

młyny), również jako zabezpieczenie przeciążeniowe. Regulacyjne sprzęgła hydrokinetyczne

są stosowane w napędach kotłowych pomp zasilających, wentylatorów ciągu i podmuchu,

niektórych specjalnych pomp obiegowych itp.

Przy zastosowaniu odzysku ciepła traconego poprawiają bilans energetyczny strat, jednak

sprawność w całym polu regulacji jest zawsze niższa od sprawności przemiennika częstotli−

wości, czy kaskady. Są urządzeniem mechaniczno−hydraulicznym i ich cechy oraz rozwią−

zania techniczne nie podlegają od lat wyraźnym zmianom, co gwarantuje długie utrzymy−

wanie się w swojej klasie na stosunkowo wysokim poziomie technicznym.

W stanie całkowitego napełnienia nie osiągają pełnych obrotów nominalnych silnika, pracują

z poślizgiem co najmniej 2,5÷4%.  Jest to niekiedy dużym utrudnieniem, ponieważ powoduje

dość znaczne obniżenie parametrów pompy w stosunku do parametrów nominalnych. Zasto−

sowanie sprzęgła hydrokinetycznego powoduje konieczność uwzględnienia nadwyżki para−

metrowej pomp,

dla Q :     + 4%

dla H :     + 8%
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Poziom napełnienia sprzęgła olejem jest regulowany za pomocą rurki czerpakowej od 0 do

100% napełnienia. Przy 100% napełnienia uzyskuje się maksymalną prędkość obrotową wyj−

ściową, niższą od prędkości silnika o 2,5÷4%. Im niższy poziom napełnienia, tym niższa wyj−

ściowa prędkość obrotowa. Cecha ta jest szczególnie cenna przy rozruchach maszyn wiru−

jących o dużej masie i dużym momencie bezwładności, ponieważ po uruchomieniu silnika 

z pustym, lub prawie pustym sprzęgłem (rozruch praktycznie bez obciążenia) następuje stop−

niowe obciążanie zespołu proporcjonalnie do stopnia napełnienia sprzęgła olejem. Dzięki tej

własności unika się przewymiarowania silników, które nie muszą być dobierane na duży

moment rozruchowy, tylko na moc niezbędną dla pracy maszyny przy normalnym obciążeniu.

Ta właściwość sprzęgieł regulacyjnych umożliwia również pełną kontrolę rozruchu, ponieważ

można sterować czasem rozruchu w zależności od potrzeb. Trudne i niebezpieczne rozruchy

np. dużych pomp zasilających kotły parowe mogą się dzięki temu odbywać pod pełną kon−

trolą.

Energia cieplna, proporcjonalna do wielkości poślizgu, jest odbierana przez cyrkulujący 

w sprzęgle olej, który jest następnie schładzany w chłodnicy. Sterowanie położeniem rurki

czerpakowej i tym samym poziomem napełnienia odbywa się najczęściej w sposób automa−

tyczny, przy czym sygnał sterowania może być dowolny. W przypadku pomp wirowych jest

to najczęściej ciśnienie, lub przepływ.   

5.2. Straty i sprawność

Moc tracona w sprzęgle jest funkcją obciążenia i prędkości obrotowej.

Psps = PspN [(n / nN)2 – (n / nN)3]                   (24)

gdzie:

Psps – moc strat

PspN – moc nominalna

nN – obroty nominalne

n – obroty wyjściowe sprzęgła

Łatwo obliczyć, że pracując z prędkością obrotową n =(2/3)nN, strata mocy wyniesie:

Psps = 0,14815  PspN (25)

Maksymalny poziom strat występuje przy 2/3 nominalnej prędkości obrotowej. Jest to więc

najmniej ekonomiczny zakres pracy.

Sprawność sprzęgieł hydrokinetycznych i straty dla różnych mocy nominalnych pokazano na

rysunku 5.1. Sprawność sprzęgła zależy od stosunku prędkości wyjściowej do prędkości nomi−

nalnej i można ją obliczyć dla celów bieżącej oceny z dość dobrym przybliżeniem formułą:

ηsp = ηspN (n/nN) (26)

gdzie:

ηsp – sprawność przy prędkości obrotowej wyjściowej n,

ηspN – sprawność nominalna przy nominalnej (wejściowej) prędkości obrotowej nN.   

34
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Stosunkowo wysoka sprawność konwencjonalnego regulacyjnego sprzęgła hydrokinetycz−

nego szybko maleje wraz ze zmniejszaniem się prędkości obrotowej. Z tego powodu najlepiej

je stosować do niezbyt głębokiej regulacji prędkości obrotowej. Część mocy traconej można

odzyskać w postaci ciepła, instalując chłodnicę sprzęgła, w przypadku ciepłowni np. w kolek−

torze wody sieciowej na powrocie, lub innym odbiorniku ciepła, jeżeli temperatura czynnika

w odbiorniku t < 80 oC. Należy zwrócić w tym miejscu uwagę na fakt, że odzyskane ciepło jest

bardzo drogie, ponieważ jest wyprodukowane z energii elektrycznej. Problem kosztu odzysku

ciepła jest mniejszy w elektrowniach i elektrociepłowniach, gdzie koszt energii elektrycznej

jest dużo niższy niż w ciepłowni.

W bilansie energetycznym silnika sprzęgło w mniejszym stopniu wpływa na zmniejszenie

sprawności silnika elektrycznego przy zmniejszaniu prędkości obrotowej. W przypadku na−

pędów z przemiennikami częstotliwości i kaskadami poziom strat w silniku wzrasta na skutek

oddziaływania przekształtników, zmniejszania się prędkości obrotowej silnika podczas regu−

lacji zmiennoobrotowej oraz zmniejszania się obciążenia silnika. W przypadku sprzęgła,

sprawność silnika elektrycznego zmniejsza się tylko w wyniku jego niedociążenia przy obni−

żaniu prędkości obrotowej.

35

Rys. 5.1. Straty i sprawność sprzęgieł hydrokinetycznych

Dla głębszych zakresów regulacji obrotami z wyższym poziomem sprawności energetycznej

istnieją specjalne rozwiązania, np. wielostopniowe sprzęgła regulacyjne VORECON firmy

VOITH [32], które oprócz klasycznego sprzęgła hydrokinetycznego wyposażone są w tzw.

zmiennik momentu i przekładnię planetarną. Uruchamiane, w zależności od obciążenia, po−

szczególne stopnie przekładni planetarnej sterowane od zmiennika powodują, że sprawność

napędu zdecydowanie wzrasta (rys. 5.2.). Budowane są dla mocy powyżej 1000 kW.
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Rys. 5.2. Sprawność sprzęgła VORECON (opracowano na podstawie materiałów f−my VOITH)

5.3. Sprawność zespołu pompowego ze sprzęgłem hydrokinetycznym

Sprawność zespołu pompowego ηz ze sprzęgłem hydrokinetycznym i silnikiem klatkowym

jest iloczynem sprawności poszczególnych elementów zespołu:

ηz = ηp   ηs  ηsp (27)

gdzie indeksy oznaczają: 

p – pompa,   

s – silnik,   

sp – sprzęgło 

Na rysunku 5.3 pokazano charakterystyki sprawności elementów zespołu i całego zespołu

pompowego, z regulacyjnym sprzęgłem hydrokinetycznym w funkcji prędkości obrotowej,

przy założeniu pełnego obciążenia mocą odpowiadającą prędkości obrotowej „n“ pompy i sil−

nika. Charakterystyki opracowano przy założeniu braku odzysku ciepła traconego w sprzęgle,

z uwzględnieniem zmiany sprawności silnika w funkcji obciążenia. Jak widać z rysunku,

sprawność zespołu pompowego ze sprzęgłem hydrokinetycznym, bez odzysku ciepła traco−

nego, w zakresie niskich prędkości obrotowych jest o ponad 20% niższa niż przy napędzie

falownikowym, czy kaskadowym, natomiast w przedziale najczęściej występującym, w któ−

rym  stosowane są sprzęgła (0,9÷0,97) nN, (np. 1300÷1440 obr/min) około 5÷0%. Z tego po−

wodu regulacyjne sprzęgła hydrokinetyczne można polecać dla niezbyt głębokiej regulacji

obrotami oraz wszędzie tam, gdzie ich cechy użytkowe, niezależnie od rachunku ekonomi−

cznego, decydują o celowości zastosowania.

Na rysunku 5.4. pokazano wykresy sprawności elementów zespołu pompowego z napędem

składającym się z silnika elektrycznego klatkowego o sprawności nominalnej 95% i regula−

cyjnego sprzęgła hydrokinetycznego VORECON [32].
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Rys. 5.3. Sprawność zespołu pompowego ze sprzęgłem hydrokinetycznym regulacyjnym

Rys. 5.4. Sprawność zespołu pompowego ze sprzęgłem hydrokinetycznym VORECON

Oddziaływanie w polu regulacji na sprawność silnika jest tu nieco większe niż przy konwen−

cjonalnym sprzęgle hydrokinetycznym ze względu na mniejszy współczynnik obciążenia sil−

nika. Sprawność całego zespołu jest zdecydowanie wyższa, w zakresie do n/nN = 0,75 o 15%,

w zakresie powyżej n/nN = 0,8  wzrasta o 8% 0%. Tak duży wzrost sprawności, zwłaszcza 

w górnym polu regulacji, pozwala tej konstrukcji sprzęgła stanowić dla pewnych zastosowań

silną konkurencję w stosunku do napędów kaskadowych, czy przemienników częstotliwości.
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6. Dobór napędu zmiennoobrotowego

Regulację prędkością obrotową stosuje się tam, gdzie występuje potrzeba ciągłej głębokiej

zmiany parametrów w trakcie eksploatacji. Typowym przykładem właściwego zastosowania

napędów zmiennoobrotowych są układy pompowe ciepłowni z ilościową regulacją wydajnoś−

ci sieci ciepłowniczej i prawidłową paraboliczną charakterystyką ciśnienia dyspozycyjnego,

rozumianego jako różnica ciśnienia zasilania i ciśnienia powrotu z sieci ciepłowniczej. Zmien−

ność zapotrzebowania powoduje, że wymaga się od pomp pracy w dużym przedziale wyda−

jności i wysokości podnoszenia, z dobrą sprawnością energetyczną. Przy głębokim zakresie

regulacji parametrów stosowana powszechnie regulacja dławieniowa jest mało ekonomiczna,

podobnie zresztą jak regulacja upustowa.

Przy małym zakresie regulacji i płaskich charakterystykach pomp (rys. 1.8), rachunek eko−

nomiczny często uzasadnia stosowanie regulacji dławieniowej, ponieważ zastosowanie regu−

lacji zmiennoobrotowej wiąże się zawsze z koniecznością poniesienia dodatkowych strat ener−

getycznych (straty w napędach). Można w przybliżeniu przyjąć, że jeżeli stopień dławienia

pomp dla wymaganego zakresu regulacji nie przekracza 8%, to prawdopodobnie regulacja

dławieniowa okaże się ekonomicznie najkorzystniejsza, chociaż w istotny sposób zależy to od

wielkości przepływu.

Charakterystykę pompy można dostosować do zmieniających się potrzeb przez zastosowanie

napędów zmiennoobrotowych tj. przemienników częstotliwości, kaskad tyrystorowych i sprzę−

gieł hydrokinetycznych.

Na rys. 6.1 pokazano porównanie sprawności tych napędów w funkcji zmiany prędkości obro−

towej przy nominalnym obciążeniu mocą. W zakresie dużych prędkości sprawności wszyst−

kich napędów są wysokie. Największy spadek sprawności przy zmniejszeniu prędkości ma

sprzęgło hydrokinetyczne i sprzęgło typu Vorecon poniżej n/nN = 0,7.

Najwyższą sprawność, sięgającą nawet 98%, ma kaskada. Poza tym charakterystyka kaskady

jako jedyna posiada bardzo wysoką stabilność, rzędu 1% w całym przedziale regulacji zmien−

noobrotowej.

Sprawność przemiennika częstotliwości jest również bardzo wysoka, a przebieg charakterys−

tyki w funkcji zmiany obrotów jest podobny do analogicznej charakterystyki nowych wysoko−

sprawnych silników elektrycznych, przy czym charakterystyka przemiennika jest mniej stro−

ma. To podobieństwo charakterystyk ma duży wpływ na stabilność i proporcjonalność obcią−

żenia mocą układu napędowego.
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Rys. 6.1. Porównanie sprawności różnych napędów w funkcji zmiany prędkości obrotowej

Rys. 6.2. Wpływ przemiennika, kaskady i sprzęgieł hydrokinetycznych na sprawność silnika

Na rysunku 6.2 przedstawiono porównanie wpływu kaskad, przemienników i sprzęgieł hydro−

kinetycznych na sprawność silnika elektrycznego. Jak widać, sprawność optymalna kaskad

jest bardzo wysoka, ale ich oddziaływanie na silnik zmniejszające sprawność jest największe. 

Wynika to głównie ze znacznego zmniejszenia współczynnika obciążenia silnika. Z kolei

sprawność sprzęgieł hydrokinetycznych w polu regulacji obrotami poniżej obrotów nominal−
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nych jest najniższa, ale zmniejszenie sprawności silnika współpracującego ze sprzęgłem jest

stosunkowo niewielkie. Najmniejsze oddziaływanie na spadek sprawności silnika ma przemien−

nik częstotliwości i mimo nieco niższej sprawności w polu regulacji od kaskady, zespół napę−

dowy (przemiennik + silnik) osiąga w całym zakresie n = 0,35÷1 najwyższą sprawność ener−

getyczną.

Z dokonanego przeglądu zmiennoobrotowych napędów wynika, że w każdym przypadku sto−

sując napęd ponosi się koszty strat energetycznych regulacji tym większe, im sprawność napę−

du mniejsza i oddziaływanie na silnik większe. 

Na rys. 6.3 pokazano przykład sprawności różnych zespołów napędowych zmiennoobroto−

wych (silnik + napęd) w funkcji zmiany prędkości obrotowej.

Wszystkie omówione zespoły napędowe w górnym zakresie regulacji, w pobliżu prędkości

nominalnej, posiadają wysoką sprawność energetyczną ok. 92% przy obciążeniu znamiono−

wym. Minimalne straty z powodu zainstalowania napędu wynoszą więc co najmniej 4% mocy

(przy ηs = 96%). Wynika stąd praktyczny wniosek, że zastosowanie jakiegokolwiek napędu 

w celu zmniejszenia np. strat dławienia wynoszących 4% nie ma energetycznego uzasadnienia

i spowoduje, że koszty zakupu napędu zmiennoobrotowego nigdy się nie zwrócą. W tym przy−

padku straty energetyczne napędu zrównoważą się z efektem wynikającym z regulacji bezdła−

wieniowej (zmiennoobrotowej).

Rys. 6.3. Sprawność zmiennoobrotowych zespołów napędowych w funkcji zmiany obrotów
dla pełnego nominalnego obciążenia

Wybór rodzaju regulacji zależy zawsze od charakterystyki oporu rurociągu, charakterystyki

pomp i wymaganego zakresu regulacji. Przy stromych charakterystykach pomp i stromych

charakterystykach rurociągu regulacja dławieniowa praktycznie zawsze będzie mniej korzyst−

na od regulacji zmiennoobrotowej (rys. 1.8).

NAPEDY REGULOWANE_text 2008_do korekty 1.qxd  2008-08-03  14:36  Page 40



41

W pompach o wysokich wyróżnikach szybkobieżności, np. niektóre pompy diagonalne i pom−

py śmigłowe, gdzie charakterystyka mocy jest opadająca (moc na wale pompy zmniejsza się

wraz ze wzrostem wydajności) może być zdecydowanie korzystniejsza regulacja upustowa.

Również w niektórych typach pomp regulacja prerotacyjna (zmiana kąta napływu w aparacie

kierowniczym) może być bardziej korzystna w określonym przedziale regulacji parametrów.

Z tego powodu wskazanie sposobu regulacji wymaga sprawdzenia i analizy dostępnych metod

z punktu widzenia efektywności, odniesionej do istniejących warunków pracy pomp. Decy−

dując się na wybór regulacji zmiennoobrotowej należy mieć na uwadze, że wybór rodzaju

napędu decyduje nie tylko o wysokości nadwyżki parametrowej pomp (poślizg obrotów 

w sprzęgłach i kaskadach), ale ma również poważny wpływ na sprawność energetyczną ze−

społu pompowego ( pompa + napęd + silnik).

Duże nadwyżki parametrowe pomp powodują konieczność pracy przy niskich prędkościach

obrotowych, co z kolei obniża sprawność energetyczną napędu i zespołu pompowego. Dlatego

należy dążyć do jak najmniejszych nadwyżek, uwzględniających wyłącznie sposób regulacji

parametrów, pole regulacji, opory rurociągu oraz spadek parametrów pomp w wyniku eksplo−

atacji. Decyzja zakupu napędu musi być poprzedzona szczegółową analizą strat układu wod−

nego, wymaganego zakresu regulacji parametrowej oraz doborem najkorzystniejszej charak−

terystyki energetycznej pomp. O wyborze rodzaju napędu winien zdecydować rachunek eko−

nomiczny i lokalne warunki instalacyjne.

Przy małym zakresie regulacji parametrowej w pobliżu obrotów nominalnych, np. (0,9÷1)nN,

sprawności napędów są porównywalne i o wyborze rodzaju napędu będą decydowały głównie

cechy użytkowe (łatwość i pewność rozruchu, kontrola rozruchu, ograniczenie momentu roz−

ruchu, dokładność regulacji, komfort pracy, mniejsze zużycia zaworów regulacyjnych itp.). 

W takim przypadku decyzja zastosowania napędu zmiennoobrotowego jest często proble−

matyczna z punktu widzenia efektu energetycznego. Decydują tu zwykle względy użytkowe

(np. wyeliminowanie dużych momentów rozruchowych, kontrola i łatwość rozruchu z niedu−

żym zakresem regulacji np. ciężkich pomp zasilających, gdzie doskonale się sprawdzają re−

gulacyjne sprzęgła hydrokinetyczne). Przy zwiększonych zakresach regulacji, np. (0,5÷1) nN,

gdzie różnice sprawności są większe, decyzja wyboru napędu winna wynikać głównie z ra−

chunku energochłonności, efektów i okresu zwrotu nakładów.

Przy zakupie napędów należy zadbać o wysoką sprawność wszystkich elementów zespołu

pompowego, w tym również pomp, które po kilku, lub kilkunastu latach eksploatacji mogą po−

siadać niską sprawność i rozbieżne parametrowo charakterystyki. Spełniając warunek identy−

czności charakterystyk pomp, remont lub modernizację należy przeprowadzać wyłącznie 

u producenta, lub w wyspecjalizowanych zakładach, posiadających odpowiednie wyposażenie

techniczne i stację prób umożliwiającą wykonanie pomiarów w żądanej klasie dokładności.

Silniki współpracujące z kaskadą czy falownikiem, muszą być przystosowane do takiej współ−

pracy.

Odrębnym problemem w przypadku przemienników częstotliwości i kaskad jest oddziaływa−

nie na sieć energetyczną, zwykle skutecznie ograniczane filtrami, a w przypadku kaskad do−

datkowo konieczność skompensowania mocy biernej. 

Podsumowując ten krótki przegląd dostępnych powszechnie technik regulacji zmiennoobro−

towej należy podkreślić raz jeszcze, że podstawową sprawą jest w pierwszej kolejności dos−
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tosowanie parametrów pomp do potrzeb, aby nie regulować niepotrzebnych nadwyżek para−

metrowych. Dopiero dla dopasowanych parametrowo pomp należy dokonać wyboru właści−

wej metody regulacji, z zagwarantowaniem możliwie najwyższych sprawności zespołu. 

7. Inne sposoby regulacji parametrów pomp

Omówione zespoły napędowe pomp są najczęściej najbardziej ekonomiczne w zastosowa−

niach do regulacji pomp wirowych. Jednak, jak wspomniano wcześniej, są warunki, w których

zastosowanie innych sposobów regulacji może być korzystniejsze. 

7.1. Regulacja dławieniowa i upustowa

Spośród wielu sposobów prostej regulacji najczęściej stosowana jest regulacja dławieniowa,

energetycznie najbardziej energochłonna, ale najprostsza w stosowaniu. Polega ona na dławie−

niu pompy po stronie tłocznej zaworem regulacyjnym. 

Na rys. 7.1 pokazano przykład niezgodności charakterystyki pompy Hp = f (Q) z charak−

terystyką rurociągu Hr = f (Q). Dla uzyskania wydajności Qw pompa powinna posiadać

wysokość podnoszenia odpowiadającą p.1. W rzeczywistości tej wydajności odpowiada wy−

sokość podnoszenia Hp (p.3). Różnica wysokości podnoszenia (H3 – H1) jest stratą dławienia. 

Gdyby pompy nie dławić, to wówczas nastąpi wzrost wydajności do wartości odpowiadającej

p.2, co spowoduje znaczny spadek sprawności energetycznej η, niepotrzebny lub szkodliwy

wzrost wydajności i może doprowadzić do przeciążenia pompy i silnika, a w niektórych przy−

padkach również do rozwinięcia pełnej kawitacji. Z tego powodu ogranicza się wydajność

pompy przez jej dławienie zaworem na rurociągu tłocznym do p.3.
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Rys. 7.1. Charakterystyka pompy i oporu układu
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Aby uniknąć strat dławienia pompa powinna mieć charakterystykę H = f(Q), która przecina

się z charakterystyką oporu HR w wymaganym punkcie 1. 

Regulacja upustowa polega natomiast na odprowadzeniu z przewodu tłocznego (niekiedy ze

stopnia pompy) części wody do przewodu ssawnego pompy lub zewnętrznego zbiornika.

W pompach o niskich i średnich wyróżnikach szybkobieżności przy zmniejszaniu się wydaj−

ności zapotrzebowanie mocy spada (pompy odśrodkowe, helikoidalne i niektóre diagonalne,

(rys. 1.8), stąd też regulacja dławieniowa w tym przypadku może być uzasadniona. W pom−

pach śmigłowych i dużych pompach diagonalnych o wyróżniku szybkobieżności nq > 100 przy

zmniejszaniu wydajności moc na wale pomp rośnie, stąd właściwszym tu będzie wybór regu−

lacji upustowej. Decydując się na wybór rodzaju regulacji wg kryterium minimalnej mocy,

należy również wziąć pod uwagę ograniczenia wynikające z dopuszczalnego pola pracy

pompy (Qmax, Qmin), wymaganej wartości NPSH i dopuszczalnego spadku sprawności pompy.

W każdym przypadku przy tego rodzaju regulacji należy się liczyć z jej dużym energetycznie

kosztem, tym większym, im bardziej strome są charakterystyki pomp i rurociągu.

7.2. Regulacja prerotacyjna

Regulacja prerotacyjna [10] odbywa się za pomocą urządzenia – kierownicy prerotacyjnej,

zabudowanej przed wirnikiem pompy. Promieniowe łopatki kierownicze poprzez obrót zmie−

niają kąt napływu cieczy i tym samym wydajność i wysokość podnoszenia. Jest stosowana

głównie w pompach helikoidalnych i diagonalnych o wyróżnikach szybkobieżności nq > 70.

Przy mniejszych wartościach nq uzyskiwany zakres regulacji jest stosunkowo mały.

Na rysunku 7.2 pokazano przykład ilustrujący zmianę parametrów pompy diagonalnej regu−

lowanej prerotacyjnie.

Rys. 7.2. Regulacja prerotacyjna pompy diagonalnej o nq = 110
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Przy zakresie zmian wydajności od  Qopt do 0,4 Qopt wysokość podnoszenia spada do 0,6 Hopt,

sprawność do 0,32 ηmax. Przy głębszej regulacji należy się liczyć z bardzo dużym spadkiem

sprawności energetycznej. Zaletą tego rodzaju regulacji jest poprawa własności kawitacyjnych

pompy oraz brak szumów i drgań w porównaniu z regulacją dławieniem. Zaletą jest również

równoczesne zmniejszanie wydajności i wysokości podnoszenia w odróżnieniu od np. regu−

lacji za pomocą zmiany kąta ustawienia łopatek wirnika w pompach śmigłowych.

7.3. Regulacja za pomocą zmiany kąta ustawienia łopatek wirnika

W pompach śmigłowych wyposażonych w mechanizm umożliwiający dokonywanie zmian

kąta ustawienia łopatek wirnika [10], możliwa jest regulacja wydajności  w stosunkowo szero−

kim zakresie z bardzo małą zmianą wysokości podnoszenia. 

Na rysunku 7.3. pokazano zmianę parametrów pompy śmigłowej regulowanej zmianą kąta

ustawienia łopatek wirnika β. Obniżenie sprawności w dość dużym zakresie regulacji jest

znaczne, a prawie nie zmieniona wysokość podnoszenia powoduje, że ten sposób regulacji

winien dominować w instalacjach, w których charakterystyka oporu rurociągu jest płaska 

i prawie równoległa do osi Q.

Rys. 7.3. Regulacja parametrów pompy śmigłowej poprzez zmianę 
kąta ustawienia łopatek wirnika

8. Charakterystyki energetyczne pomp odśrodkowych

8.1. Podstawowa charakterystyka energetyczna i kawitacyjna

Możliwe do uzyskania przez pompę wirową parametry przedstawiane są zwykle w postaci

charakterystyk: wysokości podnoszenia H=f(Q), sprawności η=f(Q), mocy na wale P=f(Q)
oraz NPSH=f(Q). Typowe przebiegi charakterystyk pomp odśrodkowych pokazane zostały na

rys. 8.1.

Dobierając pompę i jej parametry do układu należy zadbać o to, aby obszar najczęściej wys−

tępujących wymaganych przepływów w instalacji pokrywał się z obszarem najwyższych spraw−
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Rys. 8.1.  Podstawowe charakterystyki pompy odśrodkowej

8.2. Współpraca szeregowa pomp

Na rys. 8.2 pokazano schemat dwóch pomp pracujących w układzie szeregowym.

Rys. 8.2.  Schemat układu pomp pracujących szeregowo

ności energetycznych pompy. Pompa nie może pracować w całym zakresie swojej charak−

terystyki. Obszar dopuszczalnej pracy pompy określony jest pomiędzy liniami Qmin i Qmax .

Praca ze zbyt małą wydajnością (poniżej Qmin), oprócz strat wynikających z niskiej sprawnoś−

ci może doprowadzić do poważnej awarii. Praca ze zbyt dużą wydajnością, powyżej Qmax ,
prowadzi zwykle do przeciążenia elektrycznego lub hydraulicznego pompy, co np. w pom−

pach z odciążeniem za pomocą tarczy odciążającej, grozi zatarciem pompy.

Przy szeregowej pracy dwóch pomp zachodzą następujące zależności:

Hukładu = H1 + H2

Qukładu = Q1 = Q2

Na rysunku 8.3 pokazano charakterystyki energetyczne pomp pracujących w układzie szere−

gowym.

O wydajności układu i każdej pompy decyduje punkt przecięcia charakterystyki oporów insta−

lacji i sumarycznej charakterystyki przepływu układu pomp. 
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Rys. 8.3. Charakterystyka układu pomp pracujących szeregowo

Rys. 8.4.  Schemat układu pomp pracujących równolegle

8.3. Współpraca równoległa pomp 

Na rys. 8.4 pokazano schemat dwóch pomp połączonych w układ równoległy.

Przy współpracy równoległej pomp zachodzą następujące zależności:

Jeżeli, 

Hr < H1 przy Q = 0 i Hr < H2 przy Q = 0

to

Hukładu = H1= H2

Qukładu = QH1 + QH2

Jeżeli, 

Hr > H1 przy Q = 0
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Rys. 8.5  Współpraca równoległa pomp o jednakowych charakterystykach przepływu

Jeżeli współpracują równolegle dwie pompy o różnych charakterystykach przepływu, to sytu−

acja się komplikuje. Na rys. 8.6 pokazano współpracę równoległą pomp o różnych charakte−

rystykach przepływu.

W niektórych przypadkach, gdy występuje znaczna różnica w wysokościach podnoszenia

dwóch pomp, w rzeczywistości o sumarycznym przepływie decyduje tylko jedna pompa o „mo−

cniejszej“ charakterystyce. Dlatego też najkorzystniej jest (z punktu widzenia równomiernoś−

ci obciążeń), jeżeli w układzie obie współpracujące pompy mają zbliżone co do wysokości

podnoszenia charakterystyki przepływu. 

to 

Hukładu = H2

Qukładu = QH2

Jeżeli, 

Hr > H2 przy Q = 0

to 

Hukładu = H1

Qukładu = QH1

QH1 i QH2 są wydajnościami każdej z pomp przy wysokości podnoszenia H1 i H2.

Na rys. 8.5 pokazano współpracę równoległą dwóch pomp o jednakowych charakterystykach

przepływu.
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Rys. 8.6. Współpraca równoległa pomp o różnych charakterystykach przepływu

8.4. Charakterystyka oporów układu

Kształt charakterystyki oporów układu, z którym współpracuje pompa lub zespół pomp ma

decydujące znaczenie z punktu widzenia regulacji i zastosowania odpowiednich technik re−

gulacyjnych. W układach o płaskich charakterystykach oporów i małym zakresie zmian prze−

pływów zawsze dyskusyjne będzie zastosowanie regulacji bezdławieniowej np. za pomocą

przemiennika, gdyż straty dławienia mogą być mniejsze od straty samej regulacji potencjalnie

zastosowanego przemiennika. 

Z kolei, w układach o stromej charakterystyce oporów, praktycznie zawsze można stwierdzić,

że regulacja zmiennoobrotowa będzie korzystniejsza od innych najczęściej spotykanych tech−

nik regulacji (dławienie, upust). Na rys. 8.7 pokazano przykładowe charakterystyki oporów.

Ogólnie równanie charakterystyki oporów możemy zapisać w postaci:

HR = Hstat + Δhr (28)

Gdzie człon Δhr związany jest z oporami przepływu Δhr = f (Q2), natomiast Hstat zależy od po−

łożenia geodetycznego pompy względem punktu odbioru czynnika lub nastawy technolo−

gicznej stałego spadku ciśnienia na wybranych odcinkach instalacji. Im większy jest udział

Hstat w całkowitym bilansie oporów układu, tym mniej stroma jest charakterystyka.
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Rys. 8.7.  Stroma (HR2) i płaska (HR1) charakterystyka oporów

9. Sposoby zmian parametrów energetycznych pomp odśrodkowych

Dobór charakterystyki energetycznej pompy do wymaganych parametrów instalacji winien

zapewnić prawidłową pracę pompy pod względem mechanicznym, w zakresie wysokich spra−

wności energetycznych i z możliwie najmniejszymi stratami dławienia. W praktyce najczęś−

ciej charakterystyka pompy lub pomp, odbiega od wymaganych parametrów, które wyznacza

charakterystyka oporu hydraulicznego całej instalacji. W przypadku dużych, nieuzasadnio−

nych względami eksploatacji różnic, należy dostosować charakterystykę pompy do potrzeb,

pozostawiając pewną nadwyżkę parametrową, zapewniającą prawidłową eksploatację i gwa−

rantującą uzyskanie wymaganego zakresu regulacji parametrów układu pompowego. Z reguły

przyjmuje się nadwyżkę parametrową wysokości podnoszenia pompy H w stosunku do wy−

maganej 1,03÷1,08. Nadwyżka ta ma zapewnić możliwość uzyskania wydajności pompy Q
w przypadku lokalnego wzrostu oporów hydraulicznych instalacji oraz naturalnego, eksploa−

tacyjnego zmniejszenia parametrów pompy. Zużycie erozyjne, korozyjne i kawitacyjne pro−

wadzi nie tylko do zmniejszenia wysokości podnoszenia pompy i jej wydajności, ale również

sprawności i mocy. Stopień zużycia jest zależny od rodzaju materiałów użytych do wykona−

nia pompy, pompowanego medium i sposobu eksploatacji.  Znane są przypadki bardzo dużych

różnic żywotności eksploatacyjnej takich samych pomp pracujących w podobnych instala−

cjach, które są spowodowane różną jakością wody i sposobem prowadzenia eksploatacji.

Zbyt duże nadwyżki parametrów w stosunku do potrzeb powodują powstanie dodatkowych

strat energetycznych, najczęściej strat dławienia oraz zwiększają zużycie zaworów i zasuw

regulacyjnych. W wielu instalacjach pompowych obserwuje się występowanie zbyt wysokich

nadwyżek parametrowych, w niektórych przypadkach ponad dwukrotnie przewyższających

potrzeby. 

W przypadku pomp wielostopniowych można uzyskać nowe parametry przez wymontowanie

odpowiedniej ilości stopni pompy. Jest to zabieg stosunkowo prosty, wymagający jednak za−
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budowania w miejsce wymontowanych wirników kierownic międzystopniowych. Dokładne

dopasowanie charakterystyki do potrzeb może być jednak niemożliwe ze względu na zbyt

dużą wysokość podnoszenia 1 stopnia pompy.

9.1. Stoczenia wirników lub wytoczenia łopatek

Najczęściej stosowanym sposobem zmiany cha−

rakterystyki pompy jest zmniejszenie średnicy

zewnętrznej wirnika lub wirników, ewentualnie

wytoczenia łopatek wirników, w celu uzyska−

nia odpowiadającej potrzebom charakterystyki.

Niekiedy wytacza się łopatki i w mniejszym stop−

niu stacza boczne tarcze wirnika. Podjęcie de−

cyzji w tej sprawie może podjąć wykonawca,

który dysponuje pełną charakterystyką stoczeń

dla danego wirnika, ponieważ zdarza się częs−

to, że niewielkie stoczenie tarcz wirnika i dalej

wytoczenie łopatek poprawia sprawność pom−

py. Spotyka się również hydrauliki wirników,

w których niewielkie stoczenie całej średnicy

wirnika powoduje również wzrost sprawności.

Zjawisko to występuje najczęściej w przypad−

ku ciasnych kierownic odśrodkowych, w któ−

rych szerokość wlotu jest zbyt mała.

W celu uzyskania nowych parametrów pompy

Q’ i H' (rys. 9.1) średnicę zewnętrzną wirnika

D2 należy zmniejszyć do D2' posługując się, 

z dostateczną dla praktyki dokładnością, for−

mułą

D’2 = k D2 (H'/H)1/2 (29)

k – współczynnik korekcyjny zależny od wyróżnika szybkobieżności nq, D2 /D2', rodzaju ko−

rekty średnicy zewnętrznej wirnika (stoczenie wirnika lub tylko wytoczenie łopatek).

Ze względu na brak znajomości współczynnika k, przy dużych wartościach stoczeń (D'2  /D2 <
0,97) zachodzi potrzeba dwukrotnego przeprowadzania korekty średnicy D2, aby nie dopro−

wadzić do powstania zbyt dużego błędu i w konsekwencji nie uzyskania wartości H'.    

W celu określenia wartości współczynnika k oraz uściślenia zaleceń co do stosowania metody

korekty średnicy zewnętrznej wirnika D2 przeprowadzono badania na kilkunastu wybranych

hydraulikach wielostopniowych pomp wirowych. W wyniku badań określono zakres stosowa−

nia poszczególnych sposobów korekty średnicy wirnika (rys. 9.2).

Istnieje powszechny pogląd, że w pompach ze spiralami tłocznymi w celu zmniejszenia ich

parametrów należy staczać średnicę zewnętrzną wirnika, natomiast w pompach z kierownica−

mi odśrodkowymi wielołopatkowymi należy wytaczać same łopatki wirnika, pozostawiając

boczne tarcze wirnika bez zmian. Zasadę tę tłumaczy się lepszym naprowadzeniem strugi cie−

Rys. 9.1. Wyznaczenie średnicy stoczenia
lub wytoczenia łopatek wirnika 

NAPEDY REGULOWANE_text 2008_do korekty 1.qxd  2008-08-03  14:36  Page 50



51

czy na wlot kierownicy odśrodkowej i częściowym odzyskiem energii. W rzeczywistości

pozostawienie bocznych tarcz wirnika, przy głębokich wytoczeniach samych łopatek, pro−

wadzi w pewnym momencie do powstania znacznych strat tarcia tarcz wirujących, przewyż−

szających efekty z lepszego naprowadzenia strugi i odzysku energii. Należy w związku 

z tym przypuszczać, że istnieje graniczna wartość wielkości wytoczenia łopatek, przy której

bardziej efektywne będzie stoczenie średnicy zewnętrznej łopatek wirnika razem z tarczami

bocznymi.

Rys. 9.2. Granica wyboru korekty średnicy zewnętrznej wirnika

Rys. 9.3. Współczynnik korekty k do formuły stoczeń wirnika
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Przeprowadzone badania, uwzględniające również wnioski opublikowane przez K. Rütschi'ego,

pozwoliły zweryfikować dotychczasowe poglądy. Okazało się, że istnieje granica wielkości

wytoczenia łopatek, poniżej której bardziej efektywną metodą, dającą mniejsze spadki spraw−

ności pompy, jest staczanie całej średnicy zewnętrznej łącznie z tarczami wirnika. Jak widać

na rys. 9.2 granica stosowania omówionych sposobów korekty D2 zależy od wyróżnika szy−

bkobieżności pompy i od wielkości stoczenia (ew. wytoczenia łopatek) wirnika współpra−

cującego z wielołopatkową kierownicą odśrodkową. 

Przeprowadzone badania wykazały zależność wartości współczynnika korekty k od sposobu

dokonanej korekty, wyróżnika szybkobieżności nq i wielkości stoczenia (wytoczenia) D'2  /D2

(rys. 9.3).

Wyznaczoną wg metody pokazanej na rys. 9.1 i 9.2 (dla k =1) nową średnicę D’2 należy po−

większyć lub zmniejszyć mnożąc ją przez współczynnik korekty k.

Staczaniu wirnika lub wytaczaniu łopatek przy wartościach D'2  / D2 < 0,97 towarzyszy zwykle

spadek sprawności pompy tym większy, im większa różnica średnic. Między innymi z tego po−

wodu nie stosuje się stoczeń poniżej 0,8 D2, a dla pomp o wartościach nq > 40 poniżej 0,9 D2. 

Przy małych stoczeniach w niektórych przypadkach obserwuje się niewielki wzrost sprawnoś−

ci. Przykład charakterystyki pompy jednostopniowej 80 – 200, ze staczanym do różnych śred−

nic wirnikiem, pokazano na rys. 9.4.

Rys. 9.4. Charakterystyka pompy 80 − 200, n = 1480 obr/min

Przy stoczeniu wirnika do D2' = 175 mm (0,81 D2) sprawność pompy maleje o ok. 12%.

Uzyskana poprzez stoczenie wirnika oszczędność wynikająca ze zmniejszenia strat dławienia

będzie więc pomniejszona o wartość odpowiadającą zmniejszeniu sprawności pompy dla no−

wego punktu pracy.
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9.2. Podcięcie łopatek wirników na wylocie

Bardzo często wymagane jest zwiększenie parametrów pompy, np. zwiększenie wydajności,

wysokości podnoszenia i sprawności. Niewielkie zwiększenie parametrów (3÷7)% można

uzyskać poprzez dokonanie zmian geometrii w istniejącej hydraulice pompy (korekta średnic

w ramach istniejących naddatków odlewniczych, zmiana kątów łopatek, poszerzenie wlotów

i wylotów, zaostrzenie krawędzi łopatek). Istnieje duża ilość sposobów, ale wszystkie ograni−

czone są istniejącą konstrukcją hydrauliki wirnika (rys. 9.5). Zmian tych dokonuje się drogą

obróbki mechanicznej. Najpowszechniej stosowane jest podcięcie łopatek od strony biernej.

Dzięki temu zabiegowi uzyskuje się wzrost wysokości podnoszenia w obszarze nominalnym

o 5÷12%, przesunięcie charakterystyki H = f(Q) w prawo o 10÷20%, przesunięcie w prawo

charakterystyki sprawności z równoczesnym zwiększeniem ηmax o 1÷3%. W punkcie nominal−

nym i w kierunku zmniejszenia wydajności sprawność zwykle maleje. Przy bardzo dużym

zaostrzeniu charakterystyka H = f(Q) często staje się niestateczna, zwłaszcza w pompach 

o niskich wartościach wyróżnika szybkobieżności nq. Z technologicznego punktu widzenia

obróbka mechaniczna łopatki od strony biernej jest bardzo trudna, występują kłopoty z płyn−

nym przejściem podcięcia w powierzchnię łopatki położoną głębiej. Zwykle w tym miejscu

pozostają karby i nieciągłości.

Rys. 9.5. Różne sposoby podcięcia łopatek na wylocie wirnika 

W wąskich kanałach wirnika, gdzie nie można ze względów technologicznych uzyskać dosta−

tecznie długiego podcięcia, stosuje się obustronne zaostrzenie (podcięcie) łopatek. Efekty są

podobne do podcięcia od strony biernej.

Rozwiązaniem dość rzadko stosowanym jest podcięcie łopatek od strony czynnej. Niechęć do

tego rozwiązania wynika ze zmniejszenia kąta wylotowego łopatki β2 , od którego w dużym

stopniu zależy wysokość podnoszenia wirnika pompy. Ponieważ technologicznie wykonanie

takiego podcięcia z dobrą jakością jest najłatwiejsze, wykonano serię badań na różnych pom−

pach stosując tę metodę zwiększenia parametrów. 

Uzyskane wyniki wskazują na celowość stosowania tej metody ze względu na:

– poprawienie kształtu charakterystyki H = f(Q) (stateczność),

– praktycznie w całym zakresie zwiększenie sprawności, maksymalnie o 3%,

– przesunięcie Qopt o 10÷15%,

– nieznacznie mniejszą wysokość podnoszenia w stosunku do wcześniej omówionych metod.
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W celu umożliwienia oceny wzrostu wysokości podnoszenia przy stosowaniu tej metody, na

rys. 9.6 pokazano zależność k – współczynnika wzrostu wyróżnika wysokości podnoszenia ψ
w funkcji wyróżnika szybkobieżności pompy nq.

ψ = 2gH/u2
2 (30)

gdzie prędkość obwodowa wirnika 

u2 = π D2 n / 60                                     (31)

Rys. 9.6. Współczynnik wzrostu wyróżnika wysokości podnoszenia przy podcięciu 
strony czynnej łopatek wirnika

Praktyczne wyniki zastosowania tej metody połączonej z podcięciami krawędzi łopatek na

wlocie są pokazane w dalszej części pracy.

9.3. Podcięcie łopatek wirników na wlocie

Do ogólnie znanych sposobów i metod projektowych, umożliwiających uzyskiwanie dobrych

sprawności energetycznych odśrodkowych pomp wirowych należą:

– poprawna hydraulicznie konstrukcja kanałów przepływowych wirników, kierownic

i pozostałych elementów przepływowych,

– minimalne dopuszczalne technologicznie grubości łopatek i wartości szczelin dławiących,

– jak najmniejsza wysokość nierówności ścian kanałów przepływowych itd.

Każde działanie zmierzające do poprawy sprawności winno ograniczać straty i maksymalizo−

wać poszczególne składowe sprawności ogólnej pompy ηp.
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Z teorii pomp wirowych znana jest powszechnie zależność wyodrębniająca poszczególne

składowe sprawności ogólnej:

ηp = ηh   ηv  (1– ξt) η m (32)

gdzie:

ηh – sprawność hydrauliczna,  

ηv – sprawność objętościowa, 

(1– ξt) – względna strata tarcia tarcz  wirujących,  

η m – sprawność mechaniczna.

Istnieje szereg formuł i analiz omawiających wpływ własności konstrukcyjnych i hydraulicz−

nych na uzyskiwane wartości składowych sprawności i sprawności ogólnej. Ponieważ spraw−

ność ogólna pompy jest podstawowym parametrem decydującym o jej walorze jakościowym,

większość badań dotyczy problemu uzyskania jak najwyższych sprawności ogólnych. W rze−

czywistości, wskutek ujemnego wpływu stosowanych technologii wykonania i niedoskona−

łości metod projektowania i obliczeń, stosunkowo rzadko udaje się nawet najlepszym firmom

uzyskać w procesie produkcyjnym  najwyższe teoretycznie sprawności. 

W pompach wielostopniowych sytuacja pogarsza się ze względu na stosowany tam powszech−

nie system odciążenia hydraulicznego, powodujący zmniejszenie sprawności objętościowej ηv

o 2÷6% w zależności od wielkości pompy (jej cech hydraulicznych) i rodzaju zastosowanego

odciążenia hydraulicznego. Dlatego w pompach wielostopniowych osiągane sprawności są

niższe, niż w pompach jednostopniowych i dwustrumieniowych o porównywalnych wyróż−

nikach szybkobieżności nq.

Wobec istniejącej rozbieżności między uzyskiwanymi sprawnościami, a sprawnościami obli−

czonymi teoretycznie, poddano analizie źródła powstawania strat w pompie, poza znanymi,

które są określone i dostatecznie dokładnie opisane przez   ηh , ηv , (1– ξt), η m.

Analiza obliczeniowa zjawisk hydrodynamicznych [5,12] wykazała występujący w obszarze

wlotu wirnika, na krawędziach łopatek, moment siły przeciwny do momentu obrotowego

pompy (wirnika), który nazwano „ujemnym momentem reakcji łopatek“. Bliższe wyjaśnienie

zjawiska przedstawiono na rys. 9.7.

Rys. 9.7. Przekrój merydionalny i południkowy kanału wirnika
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Szkic przedstawia przekrój merydionalny i południkowy wirnika pompy odśrodkowej. Ciecz

zasila wirnik i przepływa przez palisadę łopatkową o średnicy D1 i szerokości łopatek b. Kra−

wędź wlotowa łopatek jest ukształtowana przestrzennie b’– b’’.

Ciecz o wydajności Q przepływa przez wlot palisady łopatkowej z prędkością [10]

cm1 = Qφ1 / (π D1 b’1) (33)

gdzie:  

φ1 = t1 / (t1 – σ1) – współczynnik przesłonięcia wlotu

t1 = πD1 / z – podziałka łopatek na wlocie,  

z – ilość łopatek

σ1= s1 / sin β1 – składowa obwodowa grubości łopatki.

Przy założeniu warunku wlotu prostopadłego (p. trójkąt prędkości wlotowych, rys. 9.7) skła−

dowa prędkości wlotowej w1 jest styczna do łopatki i prostopadła do krawędzi wlotowej s1.

w1 = (cm1
2 + u1

2)1/2 (34)

Prędkość obwodowa 

u1 =  π D1 n / 60 (35)

n – prędkość obrotowa

Ciecz o prędkości w1 uderza w krawędzie wlotowe łopatek o powierzchni [5]

Ak = z  b1 s1 (36)

gdzie:   

b1 = (b'1
2 + b"1

2)1/2 – rzeczywista długość krawędzi wlotowej

Ak = z  s1 (b'1
2 + b"1

2)1/2 (37)

Odpowiadający tej powierzchni strumień wydajności

Qk = Q  (Ak / A1) (38)

gdzie: 

A1 =  π D1 b'1 – swobodna powierzchnia wlotu

Qk = Q Ak / (π D1 b'1) (39)

Strumień o wydajności Qk uderzając w powierzchnię Ak powoduje powstanie reakcji uderzenia

Fu =  ρ Qk w1 (40)                    

przy czym wektor tej siły jest równoległy do prędkości w1 i prostopadły do krawędzi wlotowej s1.

Składowa obwodowa reakcji Fu

Fuo = Fu cosβ1 (41)
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Składowa obwodowa Fuo ma zwrot skierowany przeciwnie do kierunku obrotów n i powodu−

je powstanie momentu przeciwdziałającego momentowi obrotowemu wirnika o wartości

Muo = Fuo D1 /2 (42)

Moment ten, działający przeciwnie do momentu obrotowego wirnika, jest powodem powsta−

nia strat mocy

Pu = Muo n / 975 (43)

gdzie:   

M – kGm,  

n – obr/min,  

Pu – kW

Jak wynika z powyższej analizy zjawiska, na wy−

sokość strat Pu główny wpływ ma grubość łopatki

na wlocie s1, długość krawędzi b1, ilość łopatek z
oraz kąt pochylenia łopatki na wlocie β1.

Ponieważ ilość łopatek z i długość krawędzi b1 jest

zwykle ściśle określona dla uzyskania założonych

parametrów wirnika, korekcie może w praktyce po−

dlegać grubość łopatki s1 i kąt β1 w dopuszczalnym

hydraulicznie zakresie. Zmniejszenie grubości ło−

patki na wlocie z s1 na s'1 spowoduje zmniejszenie

straty Pu. Zaostrzenie łopatki od strony czynnej,

jak to pokazano na rys. 9.8, spowoduje dodatko−

wo zwiększenie kąta β1 w części wlotowej, zmniej−

szy składową obwodową siły Fuo i tym samym spo−

woduje dalsze zmniejszenie straty mocy Pu.

Opisane zjawisko ma miejsce w każdej palisadzie łopatkowej, przy czym straty mocy są różne

i zależne od konstrukcji wlotu wirnika. Straty mocy są szczególnie duże w wirnikach odle−

wanych ze staliwa (grube łopatki) z dużą ilością łopatek i małymi kątami β1.

W praktyce odlewniczej, zwłaszcza odlewni pracujących na starych technologiach, przecięt−

na grubość łopatek staliwnych w dużych wirnikach wynosi 8÷10 mm, w wirnikach żeliwnych 

4÷8 mm. Dla zobrazowania poziomu strat występujących na skutek działania ujemnego mo−

mentu na średnicy wlotowej wirnika, obliczymy straty mocy Pu dla pompy wielostopniowej

350−500 o parametrach odniesionych do jednego stopnia pompy:

QN = 1400 m3/h,  HN= 80 m,  ηN = 0,81 (81%), nq = 34,6

nN = 1485 obr/min

D1 = 240 mm

z = 7

b'1 = 80 mm

b'2 = 70 mm

Rys. 9.8. Podcięcie łopatki na wlocie 
wirnika, strona czynna
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s1 = 8 mm

β1 = 20 o

PN = 376 kW

δ1 = 8/sin20 = 23,4 ;   t1 = 3,14 . 240 / 7 = 107,66;  φ1 = 107,66/(107,66 – 23,4) = 1,277

cm1 = 1400 . 1,277 / (3,14 . 0,24 . 0,08 . 3600) = 8,24 m/s;  

u1 = 3,14 . 0,24 . 1485/ 60 = 18,65 m/s;  w1 = (8,242 + 18,652)1/2 = 20,39 m/s;  

b1 = (0,082 + 0,072)1/2 = 0,1063 m;  Ak = 7 . 0,1063 . 0,008= 0,005953 m2 ;

A1 = 3,14 . 0,24 . 0,08 = 0,06 m2;  Qk = 1400 . 0,005953 / (0,06 . 3600) = 0,03858 m3/s;  

Fu = (1000/9,81) . 0,03858 . 20,39 = 80,18 kG;   Fuo = 80,18 . cos 20 o = 75,34 kG;

Muo = 75,34 . 0,5 . 0,24 = 9,04 kGm;   Pu = 9,04 . 1485 / 975 = 13,77 kW.

Można zauważyć, że strata mocy Pu = 13,77 kW  odniesiona do mocy PN = 376 kW stanowi

3,66% mocy PN, a więc teoretycznie można zwiększyć sprawność pompy o 3,66% eliminując

całkowicie stratę Pu, czyli wykonując łopatki z grubością s1 = 0,0 mm. Korekty krawędzi wlo−

towej najłatwiej dokonać obróbką mechaniczną, do technologicznie i technicznie uzasadnio−

nej grubości s'1 ≅ 1,5 ÷ 3 mm. 

W rozpatrywanym przykładzie spowoduje to zmniejszenie mocy na wale o 11,8 kW. Nastąpi

więc wzrost sprawności pompy do 83,8%. Przeprowadzono szereg testów sprawdzających 

na kilkunastu hydraulikach pomp i w każdym przypadku uzyskano wzrost sprawności 

o 1,5÷3,5%. Dodatkową korzyścią stosowania tej metody jest wyraźne poprawienie charak−

terystyki NPSH.

9.4. Zabiegi na kierownicy odśrodkowej i spirali podnoszące sprawność

W kanałach międzyłopatkowych na wlocie kierownicy występują największe prędkości, nato−

miast w obszarze języka spirali powstają największe hydrauliczne straty. Poza oczywistym

wymaganiem jak najlepszego wykonania wszystkich kanałów hydraulicznych, te dwa miejs−

ca wymagają szczególnej staranności, zwłaszcza w odlewach wykonywanych starymi techno−

logiami, gdzie powierzchnie hydraulicznie ważne mają dość niską klasę chropowatości.

Łopatki i kanały na wlocie kierownic odśrodkowych wymagają doczyszczenia, usunięcia nie−

ciągłości i poprawy geometrii wlotu. Zabieg ten należy wykonywać ostrożnie, aby nie zwięk−

szyć pola przekrojów kanałów międzyłopatkowych. Zwiększenie tych powierzchni spowodu−

je przesunięcie charakterystyki pompy w kierunku większych wydajności.

Wygładzenie powierzchni wokół języka spirali i poprawa geometrii znacznie zmniejszy straty

uderzenia i wir językowy. Często również, gdy w pompie ze spiralą występują szumy i drga−

nia, przyczyną może być zbyt mała odległość języka spirali od średnicy zewnętrznej wirnika. 

Dla zobrazowania wpływu zabiegów na wirniku i kierownicy na rys. 9.9 pokazano charak−

terystykę pompy przed korektą geometrii wlotu i wylotu oraz po korekcie. W obszarze punk−

tu nominalnego 1250 m3/h nastąpił wzrost sprawności o 4%, wysokości podnoszenia o 13 m.

Sprawność maksymalna zwiększyła się o 6,5%.
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Omówione sposoby korekty mogą być zastosowane tylko tam, gdzie zwiększenie parametrów

przyniesie korzyść. Nie zawsze zwiększeniu sprawności i pozostałych parametrów towarzyszy

zmniejszenie energochłonności. Może być tak, że zwiększenie parametrów spowoduje ko−

nieczność dławienia pomp ze względu na ich niedopasowanie do charakterystyki rurociągu. 

Rys. 9.9. Porównanie charakterystyk pompy 35W50−2 przed i po wykonaniu korekty geometrii
łopatek wirników i oczyszczeniu kanałów hydraulicznych wlotu kierownicy

9.5. Powłoki tworzywowe na elementach hydraulicznych pomp

W celu poprawy sprawności pomp i regeneracji elementów przepływowych stosuje się po−

włoki tworzywowe. Należy tu rozróżnić dwa powody, dla których stosuje się powłoki:

– regeneracja powierzchni mająca na celu uzupełnienie, nieraz bardzo dużych, ubytków po−

wstałych w trakcie eksploatacji pompy,

– poprawa sprawności pompy.

Do regeneracji powierzchni stosuje się najczęściej żywice z odpowiednimi wypełniaczami 

i inne kompozyty. Tego typu regeneracja jest bardzo pracochłonna. Powierzchnie muszą być

doskonale oczyszczone, najlepiej głęboką obróbką strumieniowo−ścierną, a następnie odtłu−

szczone. Żywica dla tego celu ma dużą lepkość i jest nakładana na kawernach szpachlami, 

a na powierzchniach również pędzlem. Grubość powłoki nie może być zbyt cienka (określa ją

producent żywicy). Po okresie utwardzenia powierzchnia i uzupełnienia ubytków mogą być

obrabiane mechanicznie. Na tak przygotowaną powierzchnię nakłada się drugą warstwę

żywicy o niższej lepkości, jako warstwę wykańczającą. Można ją stosować również jako po−

włokę na częściach nowych, odpowiednio przygotowanych, ponieważ powoduje uzyskanie

wysokiej gładkości i zwiększa odporność na zużycie. Zabiegi te z natury rzeczy są praco−

chłonne i wymagają wyjątkowej dokładności wykonania zgodnej z technologią dostarczoną

przez producenta kompozytu. Szczególnych kłopotów dostarcza przygotowanie powierzchni

po długim okresie eksploatacji. To właśnie przygotowanie tych powierzchni i ich stan jest

najprawdopodobniej przyczyną wielu niepowodzeń.
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Z różnych doniesień [33, 5] wynika, że jest to zjawisko dość często występujące (szybkie zu−

życie powłoki, odrywanie płatów powłoki…) Z tego powodu producenci kompozytów raczej

bardzo niechętnie dają gwarancję żywotności powłok.

Informacje o wzroście sprawności po nałożeniu powłok odnoszone są najczęściej do stanu

pompy wyeksploatowanej, a nie pompy nowej, czy profesjonalnie wyremontowanej. Pro−

wadzi to do wprowadzania w błąd co do efektywności tej metody. Można znaleźć informacje

o przyrostach sprawności nawet o 23% [27], odniesionych do punktu maksymalnej sprawnoś−

ci. W rzeczywistości dla punktu nominalnego uzyskuje się, jak wynika z doświadczeń

własnych, przyrost sprawności  o 2÷4% (rys. 9.10) w porównaniu z pompą nową.

Wirniki tej pompy w wykonaniu fabrycznym oraz kanały kierownicy odśrodkowej pokryte

zostały powłoką kompozytową. W punkcie optymalnym 1350 m3/h po nałożeniu powłoki

uzyskano przyrost sprawności o 3% i przyrost wysokości podnoszenia 1,5 m. Przy wydajnoś−

ci maksymalnej 1690 m3/h sprawność wzrosła o 6%, wysokość podnoszenia o 4 m.

Analizując również opublikowane wyniki innych badań [5, 7, 33], które można brać pod uwa−

gę ze względu na podobieństwo warunków technicznych i poziomu odniesienia dla porównań,

można stwierdzić, że o ile wnioski generalnie są podobne, to występują różnice w wielkości

przesunięcia charakterystyki H = f(Q). Jest to prawdopodobnie wynikiem indywidualnych

cech konstrukcyjnych różnych pomp.

Z kolei powodem nie osiągnięcia pozytywnego wyniku może być poddanie regeneracji pompy

o bardzo dużym stopniu zniszczenia, gdzie odtworzenie poprawnej geometrii nie było mo−

żliwe, np. zmieniono kształt i przekroje kanałów hydraulicznych. Nie można w tej sytuacji

liczyć na uzyskanie dobrych efektów, właściwszym byłby profesjonalny tradycyjny remont

gwarantujący dobre sprawności, wyższe niż po nałożeniu powłok na zużyte elementy.

Rys. 9.10. Charakterystyki pompy 35W50−2 przed i po pokryciu 
kanałów hydraulicznych powłoką tworzywową
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Decydując się na modernizację sprawnościową zapomina się nieraz o tym, że każda z przed−

stawionych metod (poza wymianą hydrauliki) powoduje przesunięcie maksimum sprawności

i optimum wysokości podnoszenia w kierunku większych wydajności, co może być powodem

zwiększenia strat energetycznych w instalacji. Na rys. 9.11 pokazano przykład takiej sytuacji.

Rys. 9.11. Wpływ źle dobranego sposobu modernizacji sprawnościowej na stratę energetyczną

Pompa współpracuje z instalacją o charakterystyce Huk = f(Q) ze sprawnością 80% (p.1) wy−

sokością podnoszenia 158 m (p.3) i wydajnością nominalną 1300 m3/h.

Pompę poddano modernizacji omówionymi sposobami i w wyniku otrzymano w punkcie no−

minalnym wzrost sprawności do 83% (p.2) i wysokości podnoszenia do 171,5m (p.4). Nowa

charakterystyka przecina charakterystykę układu w p.5 i pompa pracuje z wydajnością 1470 m3/h.

Jest to dla instalacji zbyt duża wydajność, którą metodą dławienia sprowadza się do wydajnoś−

ci nominalnej 1300 m3/h (p.4). Ponosi się w ten sposób stratę energetyczną dławienia.

Stan przed modernizacją (ηη = 80%)

Moc pompy

Pp1 = QN H3  /(367,1η1) = 1300 ·158 /(367,1 · 0,8) = 699,4 kW

Stan po modernizacji sprawnościowej (ηη = 83%)

Moc pompy

Pp2 = QN H4 / (367,1η 2) = 1300 · 171,5 / (367,1 · 0,83) = 731,7 kW

Strata mocy (Pp2 – Pp1) = 32,3 kW wystąpiła mimo wzrostu sprawności o 3%, ponieważ rów−

nocześnie nowa charakterystyka pompy po modernizacji wyznaczyła nowy punkt pracy p.5,

który nie odpowiadał zapotrzebowaniu i musiał być przesunięty metodą dławienia do p.4 

(QN = 1300 m3/h). Strata dławienia okazała się wyższa od efektu z tytułu wzrostu sprawności.
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Sytuację tę można poprawić przez powtórne zabiegi, tj. stoczenie lub wytoczenie łopatek 

i ponowne korekty na wylocie łopatek wirnika.

Przed podjęciem decyzji o rodzaju zabiegów modernizacyjnych należy bezwzględnie w spo−

sób teoretyczny zaprojektować nową charakterystykę współpracy z charakterystyką układu

Huk oraz ocenić skutki techniczne i ekonomiczne. Tego rodzaju modernizacje sprawdzają się

najczęściej w instalacjach o zmiennych warunkach zasilania, natomiast w instalacjach stało−

parametrowych zwykle nie przynoszą pożądanych, ekonomicznie poprawnych wyników. Po−

zostaje dobór nowej pompy o wyższej sprawności lub modernizacja całego układu hydra−

ulicznego istniejącej pompy z wymianą wszystkich elementów hydraulicznych na nowe za−

projektowane dla wymaganych parametrów.

Uleganie modzie na stosowanie różnych zabiegów, bez dokładnej wszechstronnej analizy

skutków, może prowadzić i często prowadzi nie tylko do straty spowodowanej zakupem

nowego rozwiązania, ale również dalszych strat związanych z kosztami eksploatacji. 

Bardzo ważna jest gwarancja na zakupioną technologię. Chodzi o to, aby nie kupować w przy−

padku np. powłok samego kompozytu i instrukcji wykonania, ale również technologię, co

oznacza, że cały proces będzie się odbywał pod nadzorem sprzedawcy, albo w jego zakładzie

i zostanie udzielona gwarancja terminowa i parametrowa.

9.6. Modernizacja parametrowa zespołów hydraulicznych pomp

Bardzo często wymagane są zdecydowanie większe zmiany parametrów pompy, np. zwię−

kszenie wydajności nominalnej o 40%, wysokości podnoszenia o 20% itp. Przy tak dużych

zmianach na ogół podejmuje się decyzję zakupu nowej pompy o wyższych parametrach, co

powoduje z reguły konieczność wykonania nowego zasilania, fundamentów, wymiany ruro−

ciągu ssącego i tłocznego z armaturą w obrębie pompy. Powstają duże koszty. W bardzo wielu

przypadkach można zminimalizować te koszty decydując się na remont istniejących pomp

połączony z modernizacją parametrową. Modernizacja parametrowa polega na wykonaniu

nowej hydrauliki pompy (wirniki, kierownice, odciążenia, uszczelnienia...) i zabudowaniu jej

w stare korpusy pompy. Uzyskuje się w ten sposób nową jakościowo pompę o nowych

wyższych parametrach energetycznych przy cenie modernizacji nie przekraczającej z reguły

70% ceny zakupu nowej pompy (bez silnika). Najczęściej udaje się zachować stary istniejący

silnik elektryczny, chociaż ze względu na niskie sprawności należy zawsze rozważyć zain−

stalowanie nowego wysokosprawnego silnika. Na przykładzie pompy 350−500 na rysunku

9.12 pokazano zakres możliwych do uzyskania zmian parametrów nominalnych. 

W jednej pompie, zależnie od potrzeb, zabudowano 4 różne hydrauliki, dostosowując ją w ten

sposób do nowych zmienionych warunków pracy. Podstawowym warunkiem poprawnie prze−

prowadzonej modernizacji, oprócz  uzyskania nowych parametrów QN i HN, jest zagwaran−

towanie otrzymania możliwie najwyższej sprawności energetycznej η. Jest to zadanie trudne,

ponieważ możliwości poprawnego kształtowania ograniczone są istniejącymi elementami kor−

pusu pompy.  Trzeba się zwykle uciekać do specjalnych rozwiązań, które umożliwiają skon−

struowanie najlepszej przy tych ograniczeniach hydrauliki.

Rozwój metod i technik obliczeniowych hydrauliki pomp, połączony z dobrą technologią wy−

konawczą powoduje, że zwykle udaje się uzyskać pozytywne wyniki.
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W ostatnich latach obserwuje się zdecydowany wzrost sprawności oferowanych pomp. Spraw−

ność energetyczna, oprócz trwałości, niezawodności i poprawnego doboru do potrzeb, jest

podstawowym parametrem decydującym o koszcie eksploatacji pompy. Dla przykładu, wzrost

sprawności pompy (Q = 1300 m3/h, H = 160 m, η = 80%) do ηm = 85%, powoduje uzyskanie 

w rocznej ciągłej eksploatacji oszczędności energii Ee ≅ 365000 kWh, co odpowiada, przy

aktualnej średniej cenie energii w ciepłowniach 0,32 zł/kWh, efektowi finansowemu 116800

zł. Nakłady na remont i modernizację parametrową zwrócą się w tym przypadku w czasie nie

przekraczającym 1 roku.

Oczywistym jest, że tego rodzaju modernizacje parametrowe mogą być wykonywane tylko 

i wyłącznie w wyspecjalizowanych zakładach, najlepiej u producenta pomp, który dysponuje

środkami technicznymi umożliwiającymi uzyskanie odpowiednio wysokiej jakości, a przede

wszystkim stacją prób, gdzie można potwierdzić na stanowisku badawczym dotrzymanie gwa−

rantowanych, zgodnych z umową parametrów pompy. W celu umożliwienia oceny wyników

modernizacji pod kątem uzyskanych sprawności, w tablicy 1 pokazano zestawienie porów−

nawcze uzyskanych sprawności ze sprawnościami określonymi przez innych autorów.

Rys. 9.12. Porównanie charakterystyk modernizacyjnych pompy 350−500
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Tablica 1. Porównanie uzyskanych w wyniku modernizacji parametrowej 
sprawności η1 ze sprawnościami określonymi wg innych źródeł

Oznaczenia:

Nr – numer charakterystyki pompy na wykresie

H1st – wysokość podnoszenia 1 stopnia pompy

η1 – sprawność po modernizacji

η2 – sprawność maksymalna dla pomp wielostopniowych wg V. Strachowski [30]

ηo – sprawność obliczeniowa wg formuły autorów [5]

Uzyskane wyniki dowodzą, że w wielu uzasadnionych przypadkach modernizacja parametro−

wa wykonana na dobrym poziomie pozwala uzyskać parametry porównywalne z dobrymi no−

wymi pompami wielostopniowymi.

10. Wybrane zagadnienia regulacji zmiennoobrotowej

Część problemów dotyczących tego tematu została omówiona w rozdziale 6 „Dobór napędu

zmiennoobrotowego, konsekwencje energetyczne, warunki doboru“. Ten rozdział jest rozwi−

nięciem tego zagadnienia o problemy związane z regulacją zmiennoobrotową pomp wirowych.

10.1. Podstawowe charakterystyki pomp w regulacji zmiennoobrotowej

Przy zmianie prędkości obrotowej z n1 na n2 następuje zmiana parametrów pompy zgodnie 

z prawem podobieństwa:

Q2 = Q1 (n2 / n1) (44)

H2 = H1 ( n2 / n1)2 (45)

P2 = P1 (n2 / n1)3 (46)

Dla potrzeb przybliżonych obliczeń można przyjąć te formuły jako prawidłowe w zakresie

niezbyt dużych zmian prędkości obrotowej. Przy głębokim zakresie regulacji obrotami, na

skutek zmiany sprawności pompy i jej składowych (ηh,ηm,ηv) należy uwzględnić wpływ pręd−

kości obrotowej na parametry pompy, zwłaszcza na moc. Sprawność pompy wirowej zależy

od jej obciążenia  (QH)  i prędkości obrotowej (rys. 10.1). Im niższa prędkość obrotowa, tym

mniejsza sprawność. Spadek sprawności pompy przy zmniejszaniu obrotów nie jest jedna−

kowy dla wszystkich pomp. Można jednak stwierdzić, że im wyższa sprawność nominalna,

tym mniejszy jej spadek wraz ze zmniejszaniem obrotów.

Jedną z form przedstawienia charakterystyki pompy jest tzw. charakterystyka muszlowa, bar−

dzo wygodna dla oceny punktu pracy pompy w polu regulacji, ale mniej dla bardziej szcze−
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gółowych obliczeń. Na rys. 10.2. pokazano przykładową charakterystykę muszlową pompy

dla różnych prędkości obrotowych.

Z prawej strony pole parametrowe jest ograniczone krzywą Qmax. Jest to dopuszczalna maksy−

malna wydajność pompy określana zwykle przez producenta. Ograniczenie to wynika zwyk−

le z konieczności zapewnienia odpowiednich warunków hydraulicznych pracy pompy (siły,

odciążenie hydrauliczne, kawitacja, sprawność) i jest szczególnie ważne w pompach wielo−

stopniowych, wyposażonych w zespoły odciążenia hydraulicznego. Ograniczenie Qmin wynika

z dopuszczalnej wartości sprawności, jaką uzna się za jeszcze akceptowalną oraz wydajności,

dla której nie są jeszcze przekroczone wewnętrzne siły hydrauliczne i dopuszczalny wzrost

temperatury wody.

Rys. 10.1. Sprawność pomp wirowych w funkcji obrotów (wg formuły I. Karassik'a)

Rys. 10.2. Charakterystyka muszlowa pompy 350−500
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Zagadnienie to jest szczególnie ważne przy współpracy równoległej pomp, gdy ich charak−

terystyki są tak różne, że pompa z charakterystyką o wyższych wysokościach podnoszenia

wprowadza drugą pompę w obszar o bardzo niskich przepływach. Stosunkowo wysoka moc

pompy, przy małych przepływach, doprowadza do wzrostu temperatury wody, wystąpienia

zjawisk kawitacyjnych, miejscowych odparowań, awarii uszczelnień, odciążenia i poważnej

awarii całej pompy. Ilustrację graficzną tego zagadnienia przedstawiono na rys. 10.3.

W zakresie do 30% wydajności nominalnej przyrost temperatury w tej pompie nie jest jeszcze

groźny, ale przy 10% wydajności temperatura wody osiąga już ponad 220 oC, co może grozić

poważną awarią.

Przy regulacji zmiennoobrotowej następuje spadek sprawności pompy (rys. 10.2). W prze−

dziale prędkości obrotowej 85÷100% obrotów nominalnych (1250÷1485 obr/min) można

przyjąć, że nie występuje jeszcze wyraźny spadek sprawności, podczas gdy dla prędkości

obrotowej 900 obr/min (60% nN), spadek ten wynosi już około 2%. Spadek sprawności jest

tym większy, im niższa wartość wyjściowej sprawności nominalnej (rys. 10.1). Maksimum

sprawności pompy  ηmax przemieszcza się parabolicznie wraz ze zmianą prędkości obrotowej.

Zmiana sprawności pompy przy zmianie prędkości obrotowej jest dużo mniejsza niż przy

staczaniu (wytaczaniu) wirników.

Zmienia się również wartość i położenie charakterystyki kawitacyjnej NPSH, przedstawiającej

sobą minimalną wysokość ciśnienia na wlocie pompy, przy której nie występuje jeszcze ka−

witacja.

Duży zakres zmian parametrów spowodowany regulacją zmiennoobrotową prowadzi często

do błędów w doborze pola parametrowego. Znane są przypadki tak dalece błędnego doboru,

że po wprowadzeniu regulacji układ nie był w stanie zapewnić odpowiednich parametrów

pracy. Jeżeli przed wprowadzeniem regulacji zmiennoobrotowej pompa pracowała w stanie

Rys. 10.3. Przyrost temperatury wody w pompie

NAPEDY REGULOWANE_text 2008_do korekty 1.qxd  2008-08-03  14:36  Page 66



67

zdławionym z parametrami p.1 (rys. 10.2), a oczekiwano po wprowadzeniu regulacji uzyska−

nia parametrów p.1', to okazuje się, że wskutek parabolicznej zmiany parametrów punkt ten

leży poza dopuszczalnym polem pracy. Pompa może ulec przeciążeniu hydraulicznemu.

Równocześnie wzrosła wymagana wartość NPSHR i może wystąpić kawitacja (mimo zmniej−

szenia obrotów).

Aby zapobiec tej sytuacji należało najpierw obniżyć wyjściową charakterystykę H = f(Q)
(zmniejszenie ilości stopni, korekta średnicy wirnika, wymiana hydraulik)  do wymaganych

potrzeb instalacji i dopiero wówczas, po określeniu charakterystyki oporu hydraulicznego,

zaprojektować takie pole regulacji parametrowej pompy, aby punkt 1' leżał w dopuszczalnym

polu pracy.

Innym sposobem przedstawienia charakterystyki pompy w polu regulacji parametrowej,

dokładniejszym i dogodniejszym dla obliczeń jest przedstawienie wszystkich charakterystyk

dla poszczególnych prędkości obrotowych (rys. 10.4).

Często występującym problemem w doborze pomp lub ich modernizacji jest zbyt mała maksy−

malna wysokość podnoszenia pompy. Wówczas na ogół zamawiający dobiera pompę o wyż−

szej wysokości podnoszenia, większą, a więc i droższą. Większość produkowanych pomp jest

obliczana konstrukcyjnie na 60 Hz, co oznacza, że mogą pracować z prędkościami obrotowy−

mi 1,2 nN. Dzięki wprowadzeniu napędu przemiennikowego możliwe jest otrzymanie wyższej

charakterystyki H = f(Q). Napęd oczywiście musi być dobrany pod kątem zwiększonej mocy.

Często jednak zdarza się, że napęd dobierany z szeregu mocy producenta ma naturalne nad−

wyżki prądowe, co umożliwia w zakresie istniejących nadwyżek zwiększyć parametry pompy

bez ponoszenia dodatkowych kosztów.

Przy zastosowaniu takiego rozwiązania należy uzgodnić zwiększenie prędkości obrotowej 

z producentem pompy, silnika i przemiennika. Rys. 10.4 przedstawia taką właśnie sytuację,

Rys. 10.4. Charakterystyka regulacyjna pompy 20W39M−3/2 – regulacja dodatnia
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gdzie dopuszczono do ciągłej pracy silnik z przeciążeniem trwałym o 15%, a zwiększony prąd

mieścił się w zakresie proponowanego przemiennika częstotliwości. Dzięki temu zespół pom−

powy mógł pracować z prędkością maksymalną 1600 obr/min zwiększając wysokość podno−

szenia pompy o 18 m. Takie rozwiązanie nazywamy „dodatnią regulacją zmiennoobrotową“,

aby zwrócić uwagę na pewne konsekwencje, które z niej wynikają. Jedną z głównych jest 

zmiana charakterystyki kawitacyjnej w polu regulacji parametrowej pompy.

10.2. Charakterystyka kawitacyjna w polu regulacji zmiennoobrotowej

Pompy sieciowe, ze względu na określoną wymaganą nadwyżkę antykawitacyjną NPSHR,

muszą mieć zapewnione minimalne dopuszczalne ciśnienie ssania. Obniżenie tego ciśnienia

może spowodować powstanie i rozwinięcie kawitacji oraz zerwanie pompowanej strugi.

NPSHR pompy jest powiązane zależnościami funkcyjnymi nie tylko z przepływem przez

pompę, ale również z temperaturą pompowanej wody, ciśnieniem barometrycznym i stratami

ssania. Oznacza to, że zależnie od tych parametrów w różnych stanach pracy mamy różną wy−

maganą wartość NPSHR. Na rys. 10.5 przedstawiono wpływ parametrów pracy pompy na

wymaganą wartość NPSHR, a tym samym wymaganą wartość minimalnego manometrycz−

nego ciśnienia na ssaniu pompy (mierzonego w przekroju króćca ssawnego).

Rysunek przedstawia dwie krzywe NPSHR dla n = 1485 obr/min i 900 obr/min. Zmniejszenie

prędkości obrotowej spowodowało przesunięcie krzywej NPSHR w kierunku mniejszych wy−

dajności i obniżenie wartości NPSHR.

Różne zmienne w czasie wartości wymaganego NPSHR powodują, że zmieniają się wyma−

gane wartości wymaganego minimalnego ciśnienia na ssaniu, głównie z powodu zmiany pręd−

kości, wydajności i temperatury. Zaznaczone kolorem pole dla n = 1485 obr/min przedstawia

zakres możliwych do wystąpienia wymaganych ciśnień ssania zależnie od warunków pra−

cypompy. Pole to przesuwa się w lewo lub w prawo, zależnie od zmiany prędkości obrotowej

i pozostałych warunków pokrywając cały zakres pracy pompy. Nie znając aktualnego punktu 

Rys. 10.5. Pole wymaganego minimalnego ciśnienia na ssaniu pompy sieciowej 350−500
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pracy w tym polu, może łatwo dojść przy regulacji zmiennoobrotowej, zwłaszcza przy zwięk−

szaniu obrotów i temperatur, do wystąpienia kawitacji.

W zawansowanych technicznie instalacjach wodnych dużych mocy są zabudowywane na ssa−

niu pomp odpowiednie zabezpieczenia kontrolujące stan pracy każdej pompy pod kątem min−

imalnego, wymaganego dla aktualnych warunków ciśnienia, zapobiegając w ten sposób wy−

stąpieniu kawitacji. Wymagana jest zabudowa tych zabezpieczeń na każdej pompie pracującej

równolegle, nawet z jednego wspólnego kolektora, ponieważ zawsze warunki pracy każdej 

z pomp mogą być różne. Przykładowo, usytuowanie pompy w pobliżu doprowadzenia wody

po odgazowaniu, gdzie temperatury są zdecydowanie wyższe, niż na pozostałych odcinkach

kolektora spowoduje, że w tym miejscu pompa będzie musiała mieć zagwarantowane wyższe

ciśnienie ssania.

Bardzo często producent nie dostarcza charakterystyk kawitacyjnych NPSHR dla różnych

prędkości obrotowych. Dodatkowe zlecenie takich badań jest drogie ze względu na ich praco−

chłonność. Zachodzi wówczas konieczność analitycznego obliczenia charakterystyki NPSHR dla

innej prędkości obrotowej. Analiza kilkudziesięciu pomp w zakresie nq < 60 i  0,45 nN < n < 1,1nN

umożliwiła opracowanie formuł pozwalających na przybliżone obliczenie wartości NPSHR
dla obrotów mniejszych lub większych od prędkości nominalnej. Przykład zilustrowano na

rys. 10.5, za pomocą punktów NPSHRNi (punkt leżący na charakterystyce nominalnej 1485

obr/min) i NPSHRni (punkt przeliczony dla n = 900 obr/min). Przeliczenie kilku punktów po−

zwala wykreślić nową charakterystykę NPSHR dla zmienionej wartości prędkości obrotowej.  

Współczynnik kształtu charakterystyki

K = 1,4186 e– 4nq
2 – 0,01608 nq + 0,723        (47)

Współczynnik przesunięcia charakterystyki dla obrotów n

Kni = 2(ni/nNi) – 2K(ni/nNi – 1) – 1                 (48) 

Wartość NPSHR dla zmienionych obrotów n

NPSHRni = Kni NPSHRNi (49)

i odpowiadająca jej wydajność

Qni = (ni/nNi) QNi (50) 

10.3. Regulacja pomp współpracujących równolegle

Układ pomp pracujących równolegle jest powszechnie spotykany w instalacjach wodnych

ciepłowni i elektrociepłowni. Podstawowe zasady takiej pracy zostały omówione w rozdziale

8 i dotyczą one wzajemnego oddziaływania charakterystyk pomp pracujących z tą samą pręd−

kością obrotową. 

Pompy pracujące równolegle, ze zmienną prędkością obrotową, posiadają szerokie pole para−

metrowe (rys. 10.2 i 10.4), w którym ustalają się dynamicznie parametry pracy pomp zależnie

od potrzeb układu wodno−cieplnego.

NAPEDY REGULOWANE_text 2008_do korekty 1.qxd  2008-08-03  14:36  Page 69



70

Na rys. 10.6 pokazano charakterystykę 2 pomp o jednakowych charakterystykach, współ−

pracujących równolegle z tą samą prędkością obrotową. Pole ograniczone krzywymi Qmin1

i Qmax2 oraz dolną (900 obr/min) i górną (1490 obr/min) charakterystyką H  = f (Q) jest polem

regulacji parametrowej pomp.

Charakterystyki 2 pomp w pewnym zakresie nakładają się na siebie tworząc obszar wspólny,

w którym parametry Q i H można uzyskać pracując jedną lub dwoma pompami. Wybór rodza−

ju pracy winien być uzależniony od zapotrzebowania  mocy. Określenie tej wartości jest

trudne, ponieważ moc zależy od aktualnego punktu pracy układu pompowego, sprawności dla

1 pompy i 2 pomp, strat w instalacji okołopompowej (ssawna i tłoczna). Pracując 1 pompą 

z dużą wydajnością, np. 600 m3/h i z wysokością podnoszenia 70 m, będziemy mieli duże

straty w instalacji okołopompowej ze względu na duże prędkości i niewielkie zmniejszenie

sprawności. Pracując 2 pompami, z tymi samymi parametrami układu, zmniejszymy o połowę

przepływ przez każdą z pomp, tym samym czterokrotnie zmniejszymy straty w instalacji, ale

dość znacznie obniżymy sprawność, ze względu na głębszą regulację zmiennoobrotową 

i pracę w pobliżu Qmin2.

W układach pompowych o dużych mocach problem wyboru rodzaju pracy jest rozwiązywany

przez obliczenie programem komputerowym sprawności i mocy elektrycznej układu oraz

wskazanie optymalnej konfiguracji układu pompowego wg kryterium minimum mocy.

Częstym przypadkiem jest współpraca równoległa pomp z różnymi prędkościami obrotowy−

mi. Przyczyna leży najczęściej w tym, że pompy nie są sterowane od tego samego sygnału, co

powinno być podstawową zasadą regulacji zmiennoobrotowej pomp współpracujących

równolegle, podobnie jak zasada identyczności charakterystyk energetycznych pomp w usta−

lonym przedziale tolerancji. 

Rys. 10.6. Regulacja pomp współpracujących równolegle
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Na rys. 10.7 pokazano skutki regulacji pomp pracujących z różnymi obrotami.

Układ pompowy ma zapewnić pracę z parametrami odpowiadającymi p.4 na rys. 10.7. 

(Q = 730 m3h i H = 55 m). Parametry te można uzyskać pracując 1. pompą z prędkością obro−

tową 1100 obr/min (p.1, Q = 200 m3h, η = 58%) i 2. pompą z obrotami 1270 obr/min (p.2, 

Q = 530 m3h, η = 62%). Średnia sprawność układu pompowego dla tego wariantu pracy wy−

nosi η = 60,5%), a więc jest bardzo niska w porównaniu ze sprawnością maksymalną pomp

75%.

Po wyrównaniu prędkości obrotowej obydwu pomp do n =1150 obr/min, parametry każdej 

z pomp wyniosą: (p.3, Q = 365 m3h, η = 75%), czyli układ zapewni pracę w p.4 (Q = 730 m3h)

ze sprawnością 75%. Uzyska się w ten sposób wzrost sprawności układu pomp o (75–60,5) =

14,5%. W rzeczywistości wzrost sprawności układu będzie jeszcze większy, ponieważ w pierw−

szym przypadku pompa pracująca w p.2 będzie miała znacznie zwiększone opory w instalacji

okołopompowej (ich wzrost będzie większy aniżeli spadek  w pompie pracującej w p.1).

W jednej z elektrociepłowni, wskutek błędu pomiaru prędkości obrotowej i braku synchro−

nizacji, doszło do znacznych różnic pomiędzy obrotami 2 zespołów pompowych pracujących

równolegle, z których jeden był regulowany przemiennikiem częstotliwości, a drugi kaskadą

podsynchroniczną (rys.10.8). Obydwa zespoły zaczęły pracować z różnym obciążeniem. Pod−

czas synchronizacji (wyrównania prędkości obrotowej) dokonano pomiaru mocy na każdym 

z zespołów. Pompy pracowały z jednakowymi hydraulicznymi parametrami zasilania odbioru.

Przy stosunku prędkości n1 /n2 = 1,25 suma mocy zespołów pracujących równolegle wynosiła

1190 kW, natomiast po wyrównaniu prędkości do n1 /n2 ≈ 1 suma mocy wyniosła 1050 kW. 

W tym przypadku prosty zabieg polegający na synchronizacji obrotów spowodował zmniej−

szenie mocy układu o 140 kW. Przesunięcie minimalnej mocy do wartości n1 /n2 <1 wynika 

z poślizgu obrotów kaskady w stosunku do przemiennika.

Rys. 10.7. Współpraca równoległa pomp z różnymi obrotami
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Rys. 10.8. Moc układu 2 pomp 350−500 pracujących z różnymi obrotami i napędami

10.4. Współpraca równoległa pomp regulowanych zmiennoobrotowo z pompami

bez regulacji

Bardzo często stosowanym rozwiązaniem jest układ pomp regulowanych zmiennoobrotowo

współpracujący z pompami bez regulacji, tzw. „pompami sztywnymi“. Układ ten jest sto−

sowany głównie tam, gdzie przeważającą część czasu pracują pompy regulowane, a dla krót−

kich okresów włączana jest pompa lub pompy sztywne. Stosowany jest również w tych przy−

padkach, kiedy stroma charakterystyka oporu układu wodnego leży w zakresie, w którym

pompa sztywna nie musi być dławiona, albo mała wartość dławienia nie uzasadnia celowości

zastosowania drogich napędów regulowanych. 

W każdym przypadku taka sytuacja wymaga analizy techniczno−ekonomicznej odniesionej do

lokalnych parametrów pracy układu.

Na rys. 10.9 przedstawiono pole parametrowe regulacji takiego układu z charakterystyką

oporu HR. Z lewej strony rysunku pokazano charakterystykę pompy sztywnej, której maksy−

malna dopuszczalna wydajność wynosi 650 m3/h. Odpowiadająca tej wydajności wysokość

podnoszenia pompy wynosi 110 m. Praca tej pompy z większą wydajnością, czyli wysokoś−

cią podnoszenia H < 110 m jest niedozwolona.
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Rys. 10.9. Współpraca równoległa 2 pomp regulowanych z 1 pompą bez regulacji („sztywną“)

Z prawej strony rysunku przedstawiono charakterystykę regulacyjną 2 pomp regulowanych

zmiennoobrotowo, które współpracują równolegle z pompą sztywną. Pole regulacji parame−

trowej tego układu jest ograniczone krzywymi Qmin i Qmax. Charakterystyka oporu układu wod−

nego HR przecina charakterystykę pomp pracujących z obrotami 1490 obr/min przy wydaj−

ności 1650 m3/h. Taka jest maksymalna wydajność tego układu. Regulacja parametrów prze−

biega po krzywej oporu w dół do wysokości podnoszenia układu pomp 110 m. Do tego mo−

mentu regulacja odbywa się bezdławieniowo, ponieważ nie przekraczamy jeszcze minimalnej

wysokości podnoszenia pompy sztywnej. W tym momencie pompy regulowane pracują 

z prędkością obrotową ok. 1270 obr/min. Jeżeli będziemy nadal zmniejszali wydajność ukła−

du, przesuwając się w lewo po charakterystyce HR, wówczas wejdziemy w obszar pracy

niedozwolony dla pompy sztywnej. Pompa może zostać przeciążona i ulec ewentualnej

awarii, bądź wyłączeniu przez układ zabezpieczeń silnika.  Z tego powodu takie pole regulacji

jest ograniczone minimalną dopuszczalną wysokością podnoszenia pompy sztywnej, w tym

przypadku 110 m.

Aby uzyskać pełny zakres regulacji w określonym polu regulacji parametrowej, pompa szty−

wna musi być bezwzględnie zabezpieczona przed pracą z wysokością podnoszenia mniejszą

od 110 m, czyli wydajnością powyżej 650 m3/h. Problem ten rozwiązuje się najczęściej przez

zabudowanie na tłoczeniu pompy sztywnej specjalnego zaworu regulacyjnego sterowanego od

ciśnienia różnicowego (tłoczenie−ssanie). Jeżeli układ pracuje eksploatacyjnie w dużym zakre−

sie zmian temperatury, wówczas układ sterowania powinien uwzględnić wpływ temperatury

na obliczeniową wartość wysokości podnoszenia (w przedziale 20 ÷ 150 oC obliczeniowa war−

tość wysokości podnoszenia zmienia się o ok. 8%).

Zmniejszając w dalszym ciągu parametry wzdłuż charakterystyki oporu HR, przy wydajności

ok. 1100 m3/h i H = 95 m charakterystyka HR przecina krzywą Qmin, która jest granicą pola re−

gulacji tego układu. Granica ta wynika z tego, że pompy regulowane przy każdej wartości

prędkości obrotowej posiadają swoją minimalną dopuszczalną wydajność (zagadnienie to
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omówiono w opisie rys. 10.6.). Jest to powodem wystąpienia w tym polu regulacji obszaru

nieciągłości, w którym nie należy pracować. Należy w tym momencie przejść do pracy 2 pom−

pami regulowanymi wyłączając sztywną, albo dodławić pompę sztywną, co oczywiście

spowoduje powstanie dodatkowych strat.

Przechodząc do pracy dwoma pompami regulowanymi musimy mieć pewność, że będzie mo−

żliwe uzyskanie żądanych parametrów w układzie 2 pomp regulowanych. Zagadnienie to wy−

maga w każdym przypadku takiego zaprojektowania pól regulacji parametrowej, aby zmienia−

jąc ilość pracujących pomp nie powstały obszary nieciągłości regulacji zmiennoobrotowej.

11. Pole regulacji układu wodnego

Układ pompowy ciepłowni, czy elektrociepłowni, zasilający sieć cieplną, musi pokonać opory

hydrauliczne własne (wyposażenie technologiczne i instalacja wewnętrzna źródła) oraz za−

pewnić na wyjściu odpowiednią wartość ciśnienia zasilania i powrotu, aby uzyskać wymagany

przepływ sieciowy Qs . Różnica ciśnienia zasilania pz i powrotu pp jest określana jako ciśnie−

nie dyspozycyjne pd lub, po przeliczeniu, jako wysokość ciśnienia dyspozycyjnego Hd.

Przykładowy schemat źródła ciepła pokazano na rys. 11.1. Woda powracająca z sieci trafia do

kolektora powrotnego A i po przejściu przez odmulacz, uzupełniona ze zbiornika uzupełnień

wodą przy stabilizowanym ciśnieniu powrotu, trafia kolektorem A do układu pomp sieciowo−

kotłowych PSK. Pompy tłoczą wodę do kolektora B, skąd woda zasila kotły K i wymiennik

W kolektorem C. Wymiennik W może pracować z kotłami w układzie równoległym lub szere−

gowym w zależności od zastosowanej lokalnie technologii. Woda z kolektora D zasila sieć, 

a część jest podawana na pompy zmieszania gorącego PM i dalej do kolektora C przed ko−

tłami, gdzie podgrzany do odpowiedniej temperatury strumień wody sieciowej jest kierowany

do kotłów lub wymienników. Istnieje wiele odmian rozwiązań technologii, z których jednak

każdy  zawiera w różny sposób skonfigurowane te podstawowe urządzenia technologiczne.

Rys. 11.1. Przykładowy ideowy schemat źródła ciepła 
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Przepływ strumienia wody przez całą instalację, z wymaganą wydajnością końcową na zasi−

laniu sieci, jest możliwy po pokonaniu oporów wewnętrznych źródła. Poszczególne odcinki

instalacji i urządzenia technologiczne posiadają różne charakterystyki oporu hydraulicznego.

Elementy instalacji (kolektory, rury, obejścia, armatura) są powodem powstania strat hydra−

ulicznych, gdzie ich wysokość zależy głównie od przepływu sieciowego i przepływu na po−

trzeby własne, inne natomiast, jak kotły, czy wymienniki mają własną charakterystykę, która

decyduje o mocy tych urządzeń i ilości wyprowadzanego ciepła. W zależności od nastaw

urządzeń regulacyjnych  ich opór hydrauliczny jest różny.

Aby prawidłowo zaprojektować pole parametrowe układu wodno−cieplnego, konieczna jest

znajomość charakterystyk regulacyjnych urządzeń technologicznych i opór hydrauliczny

wszystkich odcinków instalacji. Suma tych oporów i ich charakterystyk przy nominalnych

nastawach urządzeń technologicznych dla średnich obliczeniowych temperatur pracy oraz

charakterystyka dyspozycji jest  charakterystyką oporu hydraulicznego układu wodnego Huk.

W rzeczywistości układ nie pracuje wg jednej charakterystyki, ponieważ zmieniają się warun−

ki pracy sieci (np. zwiększenie obszaru zasilania), parametry urządzeń technologicznych, ilość

pracujących urządzeń, w tym szczególnie ilość pracujących pomp. Te warunki powodują, że

w każdym stanie parametrów pracy układu otrzymujemy inną charakterystykę oporu układu

oznaczaną jako HR.

Podstawowym zadaniem projektanta winno być takie zaprojektowanie pola parametrowego

układu, aby poszczególne jego elementy pracowały optymalnie, z możliwie najniższymi war−

tościami oporów hydraulicznych.

Nie zawsze jest to możliwe, ponieważ niektóre urządzenia technologiczne wymagają dotrzy−

mania określonych ciśnień, niezależnie od warunków pracy układu. Są to różnego rodzaju

blokady zależne głównie od temperatury pracy urządzeń i ciśnienia.

Dla określenia równań strat można skorzystać w przypadku analizy istniejących obiektów 

z pomiarów strat na poszczególnych odcinkach instalacji i obliczenia współczynnika oporu k
z ogólnej formuły:

Δh = k Q2 (51)

Podstawiając za Δh odpowiedni spadek ciśnienia na mierzonym odcinku instalacji lub urzą−

dzeniu technologicznym, a za Q przepływ przez dany odcinek, można wyznaczyć wartość te−

go współczynnika. Do analitycznego obliczenia strat hydraulicznych instalacji wykorzystuje

się ogólnie znane formuły obliczeniowe strat, osobno dla oporów liniowych i miejscowych [10].

Dla oporów liniowych

Δh = 0,03 (l/d) c2/2g (52)

Dla oporów miejscowych

Δh = ζ c2 / 2g (53)

gdzie:

Δh (m) – strata hydrauliczna

l (m) – długość odcinka

d (m) – średnica rurociągu

c (m/s) – prędkość

g (m/s2) – przyspieszenie ziemskie

NAPEDY REGULOWANE_text 2008_do korekty 1.qxd  2008-08-03  14:36  Page 75



76

λ (–) – współczynnik oporów liniowych

ζ (–) – współczynnik oporów miejscowych

W formule dotyczącej oporów liniowych przyjęto współczynnik oporów λ = 0,03 jako war−

tość średnią dla instalacji ciepłowniczych. 

Dla obliczeń oporu hydraulicznego (spadku ciśnienia) armatury należy korzystać

z danych producenta, gdzie najczęściej określa się go z podanego współczynnika kv.

11.1. Straty na rurociągu powrotnym ΔΔ  hp

Rurociąg powrotny, zwykle w instalacjach przechodzący w kolektor (A) zasilający pompy

sieciowe (PSK), nie powoduje w instalacji powrotu dużych strat. Posiada zwykle dość duży

przekrój i straty na tym odcinku nie przekraczają 1,5 m. Jedynym elementem, który może mieć

duży wpływ na poziom tych strat są odmulacze (filtry) zainstalowane zwykle na początku

kolektora przed miejscem wprowadzenia wody uzupełniającej. Starsze rozwiązania odmula−

czy charakteryzowały się konstrukcją posiadającą dno osadowe sitowe z blachami kierują−

cymi i cylindryczne sito filtrujące o ilości oczek najczęściej 50/cm2 i długości ok. 1200 mm.

Średnica cylindra i długość jest dobierana w zależności od przepływu. Wadą tego rodzaju

odmulaczy jest konieczność ich okresowego czyszczenia (nawet 2−krotnie w sezonie) oraz

częste niezauważalne w eksploatacji przebicia siatki filtracyjnej. Zanieczyszczenia tych sit 

w skrajnych przypadkach powodują wzrost oporów na tym odcinku nawet o 6 m. Ocenę za−

mulenia można wykonać przez zainstalowanie przed i za odmulaczem manometrów. Należy

też układ wyposażyć w jeden odmulacz rezerwowy, który będzie włączany w trakcie remon−

tu odmulacza podstawowego.

Aktualnie produkowane i stosowane odmulacze magnetyczne nie posiadają tych wad i właści−

wie dobrane nie powodują dużych strat hydraulicznych.

11.2. Straty ssania i tłoczenia w instalacji pompowej

Straty ssania ΔΔ hs powstają na odcinku od kolektora (A) do króćca ssącego pomp PSK.

Przyjmując, że średnica tej instalacji została prawidłowo dobrana, częstą przyczyną dużych

oporów jest instalowanie na króćcach ssawnych pomp sit zabezpieczających, które mają za−

bezpieczyć pompy przed przedostaniem się zanieczyszczeń i części mechanicznych do pom−

py. Instalacja sit jest często związana z zaleceniami DTR, często również, bardzo słusznie, są

montowane podczas pierwszego rozruchu nowej lub remontowanej instalacji i następnie po−

zostają na stałe zwiększając opory przepływu. Jeżeli pozostawiamy sita z powodów eksploata−

cyjnych, nie należy instalować sit płaskich, a tylko i wyłącznie sita stożkowe o takim przekro−

ju, który nie spowoduje dużego wzrostu oporów przepływu. W instalacjach ciepłowniczych

sita raczej nie powinny być stosowane, za wyjątkiem uruchamiania nowej instalacji lub płuka−

nia istniejącej.

Wzrost oporu przepływu w tej instalacji może być bardzo groźny ze względu na możliwość

wystąpienia kawitacji przy obniżeniu ciśnienia. Z tego powodu w dużych instalacjach montu−

je się na ssaniu pomp układy sygnalizacyjne lub zabezpieczające przed nadmiernym spadkiem

ciśnienia.

Straty tłoczenia ΔΔht powstają na odcinku od króćca tłocznego pomp PSK do kolektora (B).

Straty na tym odcinku są zwykle wyższe od strat ssania ze względu na większą ilość armatu−
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ry i często bardziej skomplikowaną geometrię tego odcinka. Bardzo groźną sytuację obserwu−

je się obecnie w nowych instalacjach, gdzie są instalowane nowe pompy wykonane wg no−

wych norm parametrowych. Przykładowo pompa jednostopniowa wielkości 100−160 posiada

króciec ssawny DN125 i tłoczny DN100. Równocześnie producent podaje charakterystykę tej

pompy osiągającą  maksymalną wydajność 410 m3/h przy prędkości obrotowej 2900 obr/min.

Powoduje to, że pracując z maksymalnymi parametrami, w króćcu ssącym prędkość wynosi

ok. 9,3 m/s, natomiast w króćcu tłocznym 14,5 m/s (!). Często niektórzy instalatorzy traktują

średnice króćców pompy jako podstawę doboru średnic instalacji ssącej i tłocznej. Przyjęcie

tych średnic powoduje, że w instalacji okołopompowej powstają olbrzymie straty hydra−

uliczne, a układ nie osiąga założonych parametrów. Przy tak dużych prędkościach i średnicy

DN100 tylko jedna zasuwa klinowa o współczynniku ζ = 0,3 spowoduje powstanie strat hy−

draulicznych Δ h = 3,2 m. Może się zdarzyć w skrajnych przypadkach, że instalacja ssawna 

i tłoczna będzie główną częścią ogółu strat hydraulicznych. 

Projektując nową instalację, albo modernizując starą, należy dokładnie przeliczyć straty ssa−

nia i tłoczenia, a stosując regulację zmiennoobrotową należy brać pod uwagę całe pole regu−

lacji parametrowej a nie tylko punkt nominalny.

Przykładową charakterystykę strat hydraulicznych ssania i tłoczenia, przed i po zmianie insta−

lacji z DN200 na DN250, pokazano na rys. 11.2, gdzie i – ilość pomp pracujących równolegle.

Przy maksymalnych wydajnościach opory hydrauliczne zostały zmniejszone o 7 m, co w przy−

padku tej instalacji stanowiło 6% nominalnej wysokości podnoszenia pomp.

Następną przyczyną wzrostu strat podczas eksploatacji jest silny wpływ ilości pracujących

pomp na poziom strat ssania i tłoczenia, co łatwo stwierdzić analizując rys. 11.2. Przy wyda−

jności 1200 m3/h i pracy 2 pomp przed zmianą rurociągów, przejście do pracy 3 pompami spo−

woduje zmniejszenie strat z 12 do ok. 5,4 m, a więc poziomu normalnego. W tym przypadku

jednak jednostkowe przepływy przez pompy zmniejszą się z 600 do 400 m3/h, co może być

powodem tak dużego zmniejszenia sprawności pomp, że zniwelowany zostanie efekt z tytułu

zmniejszenia oporów. 

Rys. 11.2. Straty ssania i tłoczenia pomp sieciowych – przykład
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Problem wyznaczenia granicy włączania i wyłączania pomp należy do jednego z ważniejszych

w regulacji zmiennoobrotowej i należy go rozwiązać na etapie projektowania pola regulacji

parametrowej układu, poprzez opracowanie odpowiedniego algorytmu, umożliwiającego ope−

ratorowi świadome podejmowanie decyzji przełączania pomp w oparciu o rachunek energo−

chłonności układu pompowego (kryterium minimum mocy układu).

11.3. Straty hydrauliczne wymienników

W układach wodnych stosowane są różne rodzaje wymienników ciepła, najczęściej są to wy−

mienniki płaszczowo−rurowe z dnami sitowymi i wymienniki płytowe. Pracują w układzie

równoległym, szeregowym i szeregowo−równoległym, zależnie od projektu technologii. Zasi−

lają bezpośrednio sieć lub kotły, które w takiej konfiguracji pracują najczęściej jako szczy−

towe.

Wymienniki płytowe charakteryzują się na ogół niskimi oporami hydraulicznymi, które wy−

noszą od 0,5÷3 m.

Opory hydrauliczne wymienników płaszczowo−rurowych są bardzo różne i zależą od kon−

strukcji, głównie średnicy rurek. W spotykanych dość często układach szeregowych ich opory

mogą wynosić nawet 20 m. Podstawową wadą tych wymienników, z punktu widzenia oporów

hydraulicznych, jest wzrost oporów na skutek zarastania rurek i ich pękania. Zarastaniu rur

zapobiega się okresowym czyszczeniem mechanicznym lub chemicznym. Natomiast pęknię−

cia rurek, ze względu na trudny dostęp, likwiduje się najczęściej przez zaślepienie otworów 

w dnach sitowych. Zabieg ten powoduje wzrost oporów hydraulicznych, które po wielu latach

eksploatacji kotłów wielokrotnie przewyższają opory nowego wymiennika. Przykładową ilus−

trację tego problemu pokazano na rys. 11.3, gdzie pokazano katalogową charakterystykę opo−

ru hydraulicznego 3 wymienników pracujących równolegle i charakterystykę po kilkunastu

latach eksploatacji. 

Rys. 11.3. Charakterystyki oporu hydraulicznego wymienników po wieloletniej eksploatacji
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Tak duży wzrost oporów spowodował, że układ wodny nie osiągał wymaganych parametrów

i początkowo sądzono, że powodem jest układ pomp sieciowych. W wyniku pomiarów strat

całego układu wodnego stwierdzono wzrost oporów hydraulicznych o ok. 17 m. Roczna (se−

zon grzewczy 5300 godz.) strata energetyczna, przy sumarycznym przepływie sieciowym

1600 m3/h, wynosiła ok. 560000 kWh.

Następnym problemem związanym z parametrami eksploatacyjnymi instalacji wymienników

jest wymóg utrzymania za wymiennikami minimalnej wartości ciśnienia, zabezpieczającego

wymienniki przed odparowaniem wody w niektórych partiach o zwiększonych oporach prze−

pływu. Przy braku regulacji zmiennoobrotowej i dławieniu układu za wymiennikami problem

ten nie występuje. W sytuacji wprowadzenia regulacji zmiennoobrotowej i wyeliminowania

dławienia, za wymiennikami może wystąpić ciśnienie, które jest bliskie lub równe ciśnieniu

parowania. Nastąpi wówczas odparowanie i przerwanie strumienia wody.

Minimalne wymagane ze względów bezpieczeństwa ciśnienie winno być określone dla wylo−

tu z wymiennika. W przypadku, gdy wymiennik pracuje na sieć i ciśnienie zasilania sieci jest

niższe od wymaganego ze względu na niebezpieczeństwo odparowania, zachodzi konieczność

dodławiania układu. 

Przyjmując przykładowo tw = 135 oC, + nadwyżka 20 oC na pokrycie ewentualnego dodatko−

wego miejscowego spadku ciśnień, otrzymamy dla t = 155 oC wartość absolutnego ciśnienia

parowania pv = 0,54 MPa. Jest to wystarczające ciśnienie dla zagwarantowania pracy bez

odparowania. Wartości minimalnych ciśnień na wylocie  wymiennika powinny być określone

przez wytwórcę.

11.4. Straty hydrauliczne kotłów

Kotły wodne stanowią w ciepłowniach podstawowe źródło ciepła, w elektrociepłowniach

współpracują z wymiennikami ciepłowniczymi. Przepływy w kotłach wodnych są zróżnico−

wane i zależą od wymaganej mocy cieplnej.

W przedziale mocy 2,5 MWt÷120 MWt przepływy przez kotły wynoszą od 20÷3500 m3/h.

Opory hydrauliczne wynoszą od 5 m dla małych kotłów do maksymalnie 50 m dla starszych

konstrukcji kotłów dużych. Najpowszechniej stosowane są kotły wodne WR25 (30 MWt).

Występują w wielu odmianach konstrukcyjnych, w ostatnim okresie poddawane są moderni−

zacji pod kątem sprawności i czystości spalin, a przy okazji w wyniku tej modernizacji zostają

znacznie obniżone opory hydrauliczne. Przykładowo, starszej konstrukcji kotły WR25 miały

przy przepływie nominalnym ok. 330 m3/h opory hydrauliczne 35 m, po modernizacji 15 m.

W instalacjach kotły pracują zawsze w układzie równoległym. Posiadają szereg zabezpieczeń

termicznych i ciśnieniowych oraz określoną granicę minimalnego przepływu.

Od strony hydraulicznej zasadniczym problemem są różne charakterystyki oporu hydrau−

licznego poszczególnych kotłów oraz wymagane na wylocie kotła minimalne ciśnienie

(blokada) zabezpieczające kocioł przed odparowaniem wody. Różne charakterystyki oporu

hydraulicznego powodują, że trakcie eksploatacji kotły są na ogół indywidualnie dławione,

aby uzyskać podobne przepływy.

Jeżeli układ wodny pracuje z regulacją dławieniowa, nie ma to wpływu na koszty pompowa−

nia, ponieważ układ pompowy jest zaprojektowany na parametry maksymalne i jego regula−
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cja w całym zakresie wymaganych wydajności zapewnia odpowiednio wysokie ciśnienie w ca−

łym układzie wodnym. Natomiast przy regulacji zmiennoobrotowej, której celem jest praca

możliwie bezdławieniowa, pompy sieciowo−kotłowe muszą pracować wg charakterystyki naj−

gorszego, z punktu widzenia oporów, kotła, a pozostałe kotły są dławione.

Przykładowe charakterystyki oporów hydraulicznych kotłów WR25 pokazano na rys. 11.4.

Kotły K1 i K2 zostały zmodernizowane i charakteryzują się niskimi oporami hydraulicznymi

oraz zwiększonym przepływem (do 430 m3/h) i mocą. Umożliwia to pracę kotłów z pełną

mocą cieplną bez dużych strat. Z pozostałych kotłów, o przepływach nominalnych 330 m3/h,

kotły K4 i K5 są z punktu widzenia oporów najlepsze, natomiast kocioł K6 ma opory zdecy−

dowanie za wysokie. Ta duża różnica w oporach kotłów jest bardzo niekorzystna, ponieważ

włączenie do pracy poza K1 i K2 któregokolwiek z pozostałych kotłów i praca w obszarze

przepływów nominalnych powoduje, że cały strumień wody kotłowej musi posiadać ciśnienie

odpowiadające kotłowi z największymi oporami. Jednym z rozwiązań tego problemu jest za−

instalowanie przed kotłami o wysokich oporach pomp podbijających, które będą niwelowały

różnice w oporach. Jest to jednak zabieg kosztowny, wymagający zakupu i instalacji nowych

pomp w układzie kotłowym. Problem może być całkowicie rozwiązany przez wprowadzenie

zmian w układzie technologicznym, polegających na wyposażeniu wszystkich kotłów w pom−

py przewałowe o wysokościach podnoszenia odpowiadających, z pewną wymaganą nadwyż−

ką, oporom kotłów. Najtańszym rozwiązaniem jest wprowadzenie  technologii pracy pole−

gającej na maksymalnym dociążaniu kotłów K1 i K2 i odciążaniu pozostałych kotłów, czyli

pracą wszystkich kotłów na wyrównanym ciśnieniu z różnymi przepływami. Przyjmując przy−

kładowo poziom wysokości oporów Δhk = 25 m kotły K1 i K2 musiałyby pracować z maksy−

malnymi przepływami ok. 430 m3/h, a kotły K4÷K6 z przepływami od 290÷330 m3/h. Kocioł

K6 pracuje w tej sytuacji z minimalnym dopuszczalnym dla tego kotła przepływem. Moc

kotłów musi być regulowana indywidualnie temperaturą.

Rys. 11.4. Przykładowe charakterystyki oporów hydraulicznych kotłów WR25 przed i po modernizacji
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11.5. Straty na pozostałych odcinkach instalacji układu wodnego

Straty te powstają w kolektorach i na łączach kolektorów, na rurociągu zasilającym, rurociągu

zmieszania zimnego, rurociągach w obrębie wymienników i kotłów oraz na pozostałych

odcinkach o znaczeniu marginalnym z punktu widzenia strat. Obliczeniowa suma tych oporów

w dobrze zaprojektowanych układach nie przekracza zwykle 6 m.

11.6. Charakterystyka dyspozycyjna sieci  Hd = f(Q)

Charakterystyka dyspozycyjna sieci, zdefiniowana jako różnica wysokości ciśnienia zasilania

i wysokości ciśnienia powrotu wody sieciowej w funkcji przepływu sieciowego Qs, jest pod−

stawowym parametrem wpływającym na wysokość oporu hydraulicznego źródła i sieci. Cha−

rakterystykę dyspozycyjną można również przedstawić w funkcji przepływu pompowego

(wydajności pomp sieciowych), jeżeli wartość potrzeb własnych jest stosunkowo mała i nie

podlega dużym zmianom (przykład charakterystyki pokazano na rys. 11.5).

Wprowadzana na szeroką skalę modernizacja sieci, łącznie z wymiennikowniami oraz opty−

malizacja parametrów zasilania, powoduje systematyczne zmniejszanie się wymaganej dys−

pozycji. Również wprowadzana na szeroką skalę modernizacja cieplna budynków wpływa na

zmniejszanie zapotrzebowanie ciepła i tym samym zmniejszenie przepływu i dyspozycji.

Istnieje szereg innych czynników eksploatacyjnych, które wpływają na wzrost lub obniżenie

ciśnienia dyspozycyjnego, jak rozszerzanie obszaru zasilania, zaniżanie Δt (oC) (różnica tem−

peratury zasilania i powrotu), podnoszenie ciśnienia na końcówkach sieci, wychładzanie 

i przegrzewanie sieci, nagłe skoki temperatur zasilania itd. W prawidłowo eksploatowanej

sieci charakterystyka dyspozycyjna ma zawsze postać paraboli o dość dużym rozrzucie para−

metrów dochodzącym nawet do 20%. Ten duży rozrzut wynika ze zmian obszarów zasilania,

zmian obciążenia poszczególnych magistral ciepłowniczych, przegrzewania i wychładzania

sieci oraz innych czynników.

Rys. 11.5. Przykład zależności wysokości ciśnienia dyspozycyjnego od przepływu sieciowego
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11.7. Charakterystyka oporu hydraulicznego układu wodnego.

Wymagane minimalne parametry pomp sieciowych

Całkowity opór hydrauliczny źródła i sieci jest sumą oporów składowych:

– opór hydrauliczny na rurociągu powrotnym Δhp

– opór hydrauliczny ssania Δhs i tłoczenia Δht instalacji pompowej

– opór hydrauliczny wymienników Δhw

– opór hydrauliczny kotłów Δhk

– opór hydrauliczny na pozostałych odcinkach instalacji układu wodnego Δhi

– wysokość ciśnienia dyspozycyjnego sieci Hd = f(Q)

HR = H  = ΔhR = Δhp + Δhs + Δht + Δhw + Δhk + Δhi + Hd (54)

Tę wysokość oporów muszą pokonać pompy sieciowe, aby można było uzyskać wymagane

wartości ciśnień dyspozycyjnych. Charakterystyka oporów źródła i sieci jest równocześnie

charakterystyką wymaganych minimalnych parametrów pomp sieciowych w polu regulacji

parametrowej.

Po zsumowaniu funkcji poszczególnych oporów otrzymuje się równanie oporów hydraulicz−

nych (strat układu) w postaci ogólnej

HR = A (Q/i)2 + B (Qw/iw)2 + C (Qk/ik )2 + D Q2 + E Q + M (55)

gdzie:

A, B, C, D, M – współczynniki wielomianu

Q – przepływ pompowy (wydajność układu pompowego)

Qw – sumaryczny przepływ przez wymienniki

Qk – sumaryczny przepływ przez kotły

i – ilość pomp pracujących w układzie pompowym

iw – ilość pracujących wymienników

ik – ilość pracujących kotłów

Dysponując  funkcją  HR = f(Q) można wykreślić charakterystykę oporu hydraulicznego ukła−

du wodnego i pole regulacji w zależności od konfiguracji technologicznej źródła.

Na rys. 11.6 przedstawiono zestawienie podstawowych charakterystyk oporów hydraulicz−

nych układu wodnego.
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Rys. 11.6. Charakterystyka oporu hydraulicznego źródła i sieci − pole regulacji układu wodnego

Dolna charakterystyka (Δhi + Δhp) jest charakterystyką oporu kolektorów i rurociągów, powy−

żej (Δhs + Δht) przedstawia charakterystykę oporów ssania i tłoczenia dla i−pomp sieciowych.

Po dodaniu do tych charakterystyk wysokości ciśnienia dyspozycyjnego i oporów hydraulicz−

nych wymienników oraz kotłów, otrzymujemy pełną charakterystykę oporu hydraulicznego

układu wodnego dla różnej konfiguracji urządzeń technologicznych. Jeżeli będą pracowały

kotły i wymienniki, wówczas wymagana minimalna wysokość podnoszenia pomp Hmin odpo−

wiadająca charakterystyce HR kotły będzie najwyższa; jeżeli będą pracowały tylko wymienni−

ki, wymagana dla pomp charakterystyka obniży się do wartości HR wymienniki. Rysunek po−

kazuje pole parametrowe regulacji układu w zależności od warunków pracy. Duża zmienność

parametrów w tym przypadku może być uzyskana przy najmniejszych stratach energety−

cznych wyłącznie regulacją zmiennoobrotową. Decyduje o tym duża stromość charakterysty−

ki HR w całym polu regulacji. Należy też podkreślić, jak to omówiono wcześniej, bardzo duży

wpływ ilości pracujących pomp na poziom oporu hydraulicznego. Znalezienie w tej sytuacji

optymalnej konfiguracji technologicznej jest problemem rozwiązywanym przez wykonanie

specjalnego algorytmu obliczeniowego lub precyzyjnych wykresów współpracy pomp z ukła−

dem wodno−cieplnym, uwzględniających również przepływy kotłowe i wymiennikowe.

11.8. Charakterystyki kotłowe zapewniające uzyskanie za kotłem minimalnego

wymaganego ciśnienia

Oprócz zapewnienia wymaganych parametrów zasilania sieci ciepłowniczej (rys. 11.6), pom−

py sieciowe muszą zapewnić uzyskanie za kotłem minimalnej wartości ciśnienia zapobie−

gającego niebezpieczeństwu miejscowego odparowania wody i przegrzania rurek kotła. Aktu−

alnie, zgodnie z wymogami producentów, za kotłami wodnymi jest utrzymywana stała war−

tość ciśnienia od 0,9÷1,2 MPa (abs.), która odpowiada ciśnieniu nasycenia dla t = 155 oC +

(20÷32) oC nadwyżki bezpieczeństwa. Eksploatacyjnie kotły pracują z temperaturami dużo
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niższymi od maksymalnej tkmax = 155 oC. Pracując z niższymi temperaturami, którym odpowia−

dają niższe wartości pkmin, utrzymywanie wysokiego ciśnienia np. 1,2 MPa abs. odpowiadają−

cego 155oC powoduje, że ogranicza się, lub wręcz uniemożliwia regulację parametrów pomp

sieciowych. Niezależnie od wymaganego ciśnienia zasilania sieci, pompy muszą stale utrzy−

mywać wartość ciśnienia za kotłem min. 1,2 MPa abs.

Jak widać z rys. 11.7, o wymaganych parametrach pomp decydują nie tylko opory układu

wodnego z ciśnieniem dyspozycyjnym (p. rys. 11.6), ale również minimalne wymagane ciś−

nienie za kotłem. Nie uwzględnienie tego warunku prowadzi często do nie osiągania oczeki−

wanych parametrów regulacji, a w przypadku utrzymywania stałego ciśnienia za kotłem nie−

zależnie od temperatury pracy kotła, stawia pod znakiem zapytania celowość wprowadzania

pełnej regulacji zmiennoobrotowej.

Rys. 11.7. Charakterystyka oporu hydraulicznego źródła i sieci – pole regulacji układu wodnego

W praktyce praca z temperaturą 155 oC zdarza się stosunkowo rzadko, z reguły zakres najczęś−

ciej występującej temperatury wyjściowej z kotła wynosi 110÷135 oC. Dla 125 oC wystarczy−

łoby ciśnienie abs. pkmin = 0,55 MPa, wobec niepotrzebnie utrzymywanego 1,2 MPa. Sytuację

tę przedstawiono na rysunku 11.7. Widać na nim wyraźnie, że utrzymywanie stałego ciśnienia

bezpieczeństwa odpowiadającego 155 oC, w czasie pracy z niższymi temperaturami prowadzi

do niepotrzebnych strat dławienia w każdym przypadku, gdy ciśnienie zasilania sieci jest

niższe od pkmin. 

W przypadku niskich wartości ciśnień dyspozycyjnych, przy małych przepływach sieciowych,

niskich ciśnieniach zasilania i niskich temperaturach pracy kotła, układ pompowy musi pra−

cować niepotrzebnie z ciśnieniem dużo  wyższym od wymaganego ze względu na niebezpie−

czeństwo przegrzania kotła. 
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Prowadzenie eksploatacji kotła z utrzymywaniem ciśnienia za kotłem w funkcji temperatury

jest warunkiem niezbędnym uzyskania pełnych efektów z regulacji parametrów pomp za

pomocą zmiany prędkości obrotowej. (Oczywiście ciśnienie to musi być wystarczające dla

zapewnienia odpowiedniego ciśnienia zasilania sieci wg charakterystyki HR). W przeciwnym

wypadku jakiekolwiek dostosowywanie parametrów pomp do zmieniających się warunków

zasilania (ciśnienie − przepływ) nie będzie mogło być w całości zrealizowane, ponieważ punkt

pracy pomp będzie wyznaczony przez stałą wartość ciśnienia za kotłem.

Aby układ pompowy zapewnił za kotłem wymaganą wartość pkmin, pompy muszą posiadać

odpowiednią dla uzyskania tej wartości wysokość podnoszenia Hpkmin (tzw. charakterystyka

kotłowa),

Hpkmin = (1000/(ρ g))  (pkmin – pp) +  ΔhR + m – z (m)     (56)

gdzie:

ρ (kg/dm3) – gęstość wody odpowiadająca temperaturze wody w kotle

g (m/s2) – przyspieszenie ziemskie (g = 9,80665),

pkmin (MPa) = f(tk) – wymagane minimalne ciśnienie za kotłem

pp (MPa) – ciśnienie powrotu wody sieciowej

m (m) – wysokość od górnego wylotu kotła, gdzie mierzone jest ciśnienie blokady, do osi 

pomp sieciowych

z (m) – nadwyżka wysokości podnoszenia pomp przewałowych nad oporem hydraulicznym 

kotła ( tylko dla układu z pompami przewałowymi bez regulacji)

ΔhR (m) – wysokość strat układu wodnego źródła (bez odcinka kocioł–zasilanie i bez wyso−

kości ciśnienia dyspozycyjnego).

Zmianę  Hpkmin w zależności od aktualnej temperatury pracy kotła można uzyskać stosując tzw.

„pływającą blokadę“, tj. specjalny układ sterowania i regulacji, który w zależności od rzeczy−

wistej temperatury pracy kotła wyznacza każdorazowo nową wartość Hpkmin.

11.9.  Pole regulacji parametrowej układu wodno−cieplnego

Przykładowe pole regulacji parametrowej pokazano na rys. 11.8. Pole pokazuje uśrednione

charakterystyki regulacyjne HR (rys. 11.6) z nałożonymi charakterystykami kotłowymi Hpk dla

150 i 130 oC, według  których powinien pracować układ pompowy, przy założeniu wyposaże−

nia kotłów w płynną blokadę minimalnego ciśnienia. Pomiędzy tymi charakterystykami ist−

nieje cała rodzina charakterystyk Hpk (pole)  zależnie od temperatury pracy kotłów i ciśnienia

powrotu pp. Powstało w ten sposób pełne pole regulacji układu wodno−cieplnego, w którym punkt

pracy pomp sieciowych zależy od parametrów zasilania sieci, parametrów pracy kotłów, wy−

mienników i konfiguracji technologicznej układu. Ponieważ krzywa Hpkmin (150 oC) dla kotłów

jest najwyżej położona, będzie ona decydowała o maksymalnych parametrach pomp siecio−

wych. Włączając do pracy kocioł (bez pływającej blokady), układ pompowy będzie regulo−

wany wg tej krzywej, która leży dużo wyżej od charakterystyki HR (parametry zasilania sieci).

Przy wyposażeniu kotłów w układy pływającej blokady, każdej temperaturze pracy kotła bę−

dzie odpowiadała inna charakterystyka, gwarantująca uzyskanie za kotłem minimalnej wyma−

ganej wartości ciśnienia. Przy maksymalnych obciążeniach kotła (tk = 155 oC) regulacja będzie

się odbywała wg charakterystyki Hpkmin dla tk = 155 oC, ponieważ wymagane minimalne ciśnie−

nie za kotłem jest prawie w całym polu regulacji wyższe od ciśnień HR – kotły, wymaganych
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dla zasilania sieci. Dopiero przy wydajności powyżej 2000 m3/h regulacja będzie się odbywała

wg charakterystyki HR – kotły, która jest wyższa od Hpkmin.

Przy średnich obciążeniach (tk < 120 oC) regulacja będzie mogła przebiegać praktycznie w ca−

łym zakresie wg charakterystyk HR, ponieważ charakterystyka Hpkmin dla 120 oC leży poniżej

charakterystyk HR.

Jeżeli układ pracuje tylko z wymiennikami, a wymienniki nie mają blokady ciśnienia na

wylocie (tak jest najczęściej), wówczas w całym zakresie regulacja odbywa się wg charak−

terystyki HR – wymienniki.

12. Podstawowe schematy technologiczne źródeł ciepła

Dla źródeł ciepła o mocach zainstalowanych powyżej 10 MWt są stosowane różne schematy

technologiczne. Z punktu widzenia technologii pompowania można podzielić je na trzy typy:

– układ z pompami sieciowo−kotłowymi

– układ z pompami sieciowo−kotłowymi i sieciowymi

– układ z pompami sieciowymi i przewałowymi.

Możliwe i stosowane są również inne układy, np. mieszane, gdy równolegle lub szeregowo 

z kotłami pracuje zespół wymienników. 

Niezależnie od konfiguracji pompy sieciowe muszą zapewnić wymagane ciśnienie dyspozy−

cyjne, rozumiane jako różnica ciśnienia zasilania i powrotu. Inne grupy pomp odpowiedzialne

są za dotrzymanie pozostałych parametrów technologicznych, takich jak ciśnienie powrotu

(pompy stabilizacji i uzupełniania), odpowiedniej temperatury wlotowej do kotłów (pompy

zmieszania gorącego lub przewałowe), minimalne ciśnienie w źródle na wypadek awarii

(pompy statycznego ciśnienia). 

Rys. 11.8. Pole regulacji parametrowej układu wodno−cieplnego
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12.1. Układ z pompami sieciowo−kotłowymi

W układach tych, jeszcze do końca XX w. najczęściej spotykanych, za parametry zasilania sie−

ci oraz przepływy przez kotły odpowiada jedna grupa pomp. Schemat pokazany jest na rys. 12.1.

Zespół pomp sieciowo−kotłowych PSK odpowiedzialny jest za utrzymanie wymaganej wyso−

kości ciśnienia dyspozycyjnego (Hd) realizując jednocześnie przepływ przez kotły. Pompy

muszą oczywiście pokonać wszystkie opory wewnętrzne źródła – od kolektora A do D. Ze

względu na wymagane parametry temperaturowe wody grzewczej część strumienia kierowana

jest obejściem kotłów z kolektora B bezpośrednio do kolektora D, realizując tzw. zmieszanie

zimne. Woda o ciśnieniu kolektora B jest w takim przypadku dławiona o (w przybliżeniu)

wysokość oporów kotłów. Stratę mocy zmieszania zimnego można przedstawić formułą:

ΔPzz = Δhk Qzz / (367,1 ηp) (kW)        (57)

gdzie:  

Δhk (m) – opór hydrauliczny kotła, 

Qzz (m3/h) − przepływ zmieszania zimnego,  

ηp (0,...) sprawność pompy, ρ = 1 kg/dm3

Częstym błędem jest realizacja zmieszania zimnego bezpośrednio z kolektora przed kotłami,

jak zostało to zaznaczone linią przerywaną na rysunku. Ze względu na wyższą temperaturę

wody w tym kolektorze, znacząco maleje efektywność zmieszania zimnego, a zwiększone

przepływy powodują powstawanie większych strat mocy  pompowania. Praca takiego układu

jest tym mniej efektywna im większy jest udział zmieszania zimnego w całkowitym bilansie

przepływów źródła. Stąd tego typu układy powinny być wykorzystywane tylko w sieciach

wysokotemperaturowych, gdzie całkowity lub prawie całkowity przepływ sieciowy prze−

chodzi przez kotły. Pompy zmieszania gorącego (PM) dbają o zapewnienie minimalnej tem−

peratury wlotowej do kotłów.

Rys. 12.1. Układ wodny z pompami sieciowo−kotłowymi
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12.2. Układ z pompami sieciowo−kotłowymi i sieciowymi

Pewną modyfikacją układu przedstawionego w poprzednim punkcie jest układ z wydzieloną

grupą pomp sieciowych (PS) – pracujących bezpośrednio na sieć, z pominięciem kotłów.

Schemat pokazano na rys. 12.2.

Taki układ połączeń pozwala na zmniejszenie wymaganej wysokości podnoszenia pomp PS

do poziomu wynikającego bezpośrednio z wymagań sieci cieplnej (m.s.c.). Pompy sieciowo−

−kotłowe realizują, jak poprzednio, przepływ przez kotły zapewniając wymagane ciśnienie

dyspozycyjne, natomiast pompy sieciowe zapewniają przepływ tzw. zmieszania zimnego.

Przy odpowiednim dopasowaniu parametrowym pomp obu grup układ taki pracuje bardzo

efektywnie, praktycznie z minimalnymi stratami.

Często spotykanym problemem jest realizacja w takim układzie cząstkowych (bardzo ma−

łych) zmieszań zimnych, odpowiadających minimalnym przepływom pomp PS. Wówczas

zwykle realizowane jest zmieszanie tradycyjne, poprzez upust chłodnej wody z kolektora B.

Pozostałe układy pompowe tzn. układ zmieszania gorącego oraz stabilizacji i uzupełniania

pozostają bez zmian.

12.3. Układ z pompami  sieciowymi i przewałowymi

Całkowita zmianę w technologii pompowania daje wprowadzenie w czasie modernizacji obie−

ktu układu z pompami przewałowymi na kotłach. Pompy te realizują dwie funkcje: zapewni−

ają przepływ przez kotły oraz realizują zmieszanie gorące. W tym celu część wody zabierana

jest zza kotła i wprowadzana na ssanie pompy przewałowej. O parametrach pomp prze−

wałowych decyduje najczęściej opór kotła, natomiast o parametrach pomp sieciowych decy−

dują wymagania m.s.c. Niewątpliwa zaletą tego rozwiązania jest pełna klarowność co do

funkcji, przede wszystkim dla obsługi – włączenie kotła poprzedzone jest zawsze włączeniem

pompy przewałowej. 

Rys. 12.2. Układ wodny z pompami sieciowo−kotłowymi i sieciowymi
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Do wad należy najczęściej wysoki koszt wdrożenia związany z  posadowieniem nowych

pomp i koniecznością poprowadzenia nowych rurociągów. Czasem pompy przewałowe zabu−

dowuje się w układzie gniazdowym kolektorowym, wówczas jedna lub kilka pomp pracuje

wspólnie na jeden lub kilka kotłów, a zmieszanie gorące realizowane jest wspólnie dla grupy

kotłów.

Rys. 13.1. Schemat do oblicze−
nia wielkości zmieszania gorą−
cego

13. Przykotłowe układy pompowe

13.1 Pompy zmieszania gorącego

Kotły dla swojej poprawnej pracy (ze względu na punkt

rosy) muszą mieć zapewnioną pewną minimalną tempe−

raturę wody na wlocie. Zwykle jest ona określana przez

producentów na 70 oC. Ponieważ temperatury powrotu 

z sieci miejskich są najczęściej niższe, zachodzi ko−

nieczność podmieszania wody powrotnej wodą zza kotła.

Dla określenia wielkości zmieszania można posłużyć się

poniższymi równaniami:

Qx = Q1 (tmin – t1) / (t2 – tmin) (58)

Q1 + Qx = Q2

Dla zapewnienia wymaganej temperatury na wlocie do ko−

tłów, układy wodne ciepłowni zwykle wyposażone są w pom−

py tzw. zmieszania gorącego (PM). Schemat zabudowy

pomp PM pokazano na rysunku 13.2.

 

Rys. 12.3.  Układ wodny z pompami  sieciowym i przewałowymi
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Pompy zmieszania gorącego zabudowane w układzie międzykolektorowym, przy wymaganej

wielkości zmieszania muszą:

– pokonać opory kotła wraz z jego instalacją

– pokonać opory instalacji własnej

– pokonać różnicę ciśnień pomiędzy najniższym ciśnieniem zasilania (za kotłami) 

a najwyższym ciśnieniem jakie może zdarzyć się w kotle; w praktyce jest to 

ciśnienie blokady dla temp. maksymalnej kotła.

Praca pomp zmieszania gorącego w istotny sposób zależy od wzajemnej relacji ciśnienia zasi−

lania sieci i ciśnienia blokady kotła (pkmin).

Dla pracy przy ciśnieniu blokady wyższym od ciśnienia zasilania sieci wymagana wysokość

podnoszenia określona jest charakterystyką:

HR = Hkmin – Hzmin + Hk + Δhr (59)

gdzie:

Hkmin – wysokość ciśnienia blokady, 

Hzmin – wysokość ciśnienia zasilania, 

Hk – wysokość oporów hydraulicznych kotła,  

Δhr – opory instalacji pomp PM

Dla pracy przy ciśnieniu blokady niższym lub równym ciśnieniu zasilania sieci wymagana

wysokość podnoszenia pomp zmieszania gorącego określona jest charakterystyką: 

HR = Hk + Δhr (60) 

gdzie: 

Hk – opory kotła, 

Δhr – opory instalacji pomp PM

 

Rys. 13.2. Pompy zmieszania gorącego w zabudowie gniazdowej
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Ta duża zmienność warunków, wynikająca z rozkładu ciśnień w źródle powoduje, że wyma−

gane pole pracy jest szerokie, a konieczny zakres regulacji tym większy, im wyższa jest tem−

peratura pracy kotła i im niższe ciśnienie zasilania sieci. 

Na rysunku 13.3 pokazane zostało przykładowe pole regulacji układu zmieszania gorącego.

Analiza rys. 13.3 pokazuje, że pompy zmieszania gorącego muszą posiadać zdolność do pracy

w bardzo szerokim zakresie regulacji parametrowej. Zakres zmian wymaganej wysokości

podnoszenia wynosi w tym przypadku od ok. 30 do 64 m. Zakres zmian jest ściśle związany

z aktualnym wymaganym ciśnieniem zasilania oraz występującą przy tym ciśnieniu tempe−

raturą pracy kotła (a tym samym wymaganym ciśnieniem blokady). Wskazane jest tu wpro−

wadzenie regulacji zmiennoobrotowej na pompach PM. Zastosowanie układu kaskadowego

kilku sztywnych pomp, o różnych wysokościach podnoszenia, zawsze będzie prowadziło do

kłopotów natury regulacyjnej (przełączanie pomp, doregulowywanie itp.) i dlatego nie powin−

no być w tym przypadku brane pod uwagę. Przykład regulacji zmiennoobrotowej pomp PM

pokazany został na rys. 13.4.
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Rys.13.4. Praca pomp 12C40 regulowanych zmiennoobrotowo w instalacji zmieszania gorącego

Rys.13.3. Wymagane pole regulacji dla pomp PM jednej z ciepłowni

NAPEDY REGULOWANE_text 2008_do korekty 1.qxd  2008-08-03  14:36  Page 91



92

Całe wymagane pole parametrowe układu jest pokryte polem regulacji jednej lub dwóch

pomp. Pewnym problemem, z którym borykają się użytkownicy takich układów, jest odpo−

wiednie wykonanie algorytmów sterowania i regulacji. Szczególnie ważna jest tutaj kontrola

pracy pomp w obszarze ich dopuszczalnych pól pracy. Nieraz autorzy spotkali się z sytuacją,

kiedy to nawet dobrze dobrane pod względem parametrów pompy pracowały daleko poza

swoimi dopuszczalnymi polami pracy, a użytkownik był niezadowolony z uzyskiwanego

efektu energetycznego. 

Jeżeli w instalacji zabudowane są kotły o różnych oporach hydraulicznych, to o parametrach

pomp PM zabudowanych gniazdowo decyduje opór „najgorszego“ kotła. 

Gniazdowa zabudowa pomp zmieszania gorącego posiada jeszcze jedną wadę, powoduje nie−

równomierność rozkładu temperatur w kolektorze przed kotłami. Problem ten można rozwią−

zać poprzez zmianę technologiczną w obrębie rurociągów i inne usytuowanie wlotu (wlotów)

z układu zmieszania gorącego. Innym rozwiązaniem jest zastosowanie tzw. indywidualnych

pomp zmieszania gorącego zabudowanych w układzie 1 pompa na 1 kocioł.

Indywidualne zmieszanie gorące

Znaczne zmniejszenie wymaganego pola regulacji oraz precyzyjne sterowanie temperaturą

wlotową do każdego kotła można uzyskać poprzez zmianę sposobu zabudowy pomp PM 

z gniazdowej na indywidualne zmieszanie każdego kotła. Zmniejszenie pola regulacji prze−

nosi się bezpośrednio na wymagane parametry hydrauliczne oraz moc napędu.

Schemat indywidualnego zmieszania pokazano na rys. 13.5.

Przedstawiony sposób zabudowy indywidualnych zmieszań posiada tę zaletę, że o parame−

trach pompy nie decyduje ciśnienie zasilania sieci i aktualne ciśnienie blokady, a jedynie opór

kotła oraz opór instalacji pompowej.

Parametry i wykonanie

Pompy zmieszania gorącego pracują w stosunkowo

ciężkich warunkach, głównie ze względu na tempe−

raturę czynnika 150 a nawet 160 oC, zależnie od typu

kotła. Najlepiej żeby były to pompy w wykonaniu

staliwnym. Wysokie temperatury wpływają na wyż−

sze koszty uszczelnień, często trzeba zabudowywać

układy z dodatkową chłodnicą.

13.2 Pompy przewałowe

Miejsce w technologii

Pompy przewałowe, zabudowane zwykle bezpośre−

dnio na rurociągach zasilających kotły, pełnią dwie

istotne funkcje: pokonują opory hydrauliczne kotła

zapewniając jego przepływ oraz umożliwiają realiza−

cję zmieszania gorącego (rys. 13.6).

Rys.13.5.  Indywidualne zmieszanie
gorące kotła
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Praca pomp przewałowych, wbrew pozorom, jest często

pracą zmienno−parametrową. Nie zawsze kotły pracują ze

stałymi przepływami, a tylko wówczas pompa przewa−

łowa pracowałaby przy stałej wysokości podnoszenia. Sze−

roki zakres zmian przepływów, przy zwykle stromych cha−

rakterystykach oporów kotłów, wymusza znaczną zmia−

nę parametrów. Na rys 13.7 pokazany został przykład

współpracy pompy przewałowej regulowanej przemien−

nikiem z kotłem WR 25. 

Zastosowanie pompy bez regulacji obrotów prowadziłoby

do znacznych strat energetycznych. Np. przy pracy z prze−

pływem 320 m3/h pompa musiałaby być dławiona do ok.

50% swojej wysokości podnoszenia. Patrząc na rysunek

można zadać pytanie o nadwyżkę parametrów – charak−

terystyka przepływu przy 50 Hz znajduje się powyżej

charakterystyki oporów kotła. W tym przypadku nad−

wyżka ta została zostawiona celowo, ze względu na za−

pewnienie minimalnego ciśnienia blokady (pkmin). Wówczas przy pracy z maksymalną tempe−

raturą w kotle, dla zabezpieczenia blokady podwyższane są parametry pompy przewałowej

(tylko na strumieniu kotłowym) a nie pomp sieciowych (pracujących na strumieniu sie−

ciowym). Taki sposób eksploatacji przynosi znaczne oszczędności energetyczne.
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Rys. 13.6. Pompa przewałowa
w instalacji kotłowej

Rys.13.7. Współpraca regulowanej przemiennikiem pompy 20A32 z kotłem WR25

Parametry i wykonanie

Pompy przewałowe zwykle pracują przy stosunkowo niskich parametrach temperaturowych

(70 do 90oC). czasem jednak , w pewnych sytuacjach ruchowych pełnią funkcję pomp cyrku−

lacyjnych w obrębie samego kotła i wówczas mamy do czynienia z wyższymi temperaturami.

Zakres przepływów pomp przewałowych można odnieść wprost do przepływów typoszeregu

kotłów 130, 330, 460 t/h, itd. Wysokość podnoszenia jest sprawą bardziej indywidualną. Kotły
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nawet tego samego producenta, ale z różnych lat produkcji i o różnym stopniu wyeksploa−

towania mają dość znacznie różniące się opory hydrauliczne. W praktyce spotyka się np. kotły

WR25 o oporach 40 jak i 15 m. Pompa przewałowa powinna być bardzo wnikliwe dobierana

do instalacji, zawsze z pewnym zapasem, chociażby ze względu na wzrost oporów przepływu,

czy spadek własnych parametrów.

14. Pompy stabilizacji ciśnienia powrotu i uzupełniania

Dla zapewnienia wymaganego ciśnienia powrotu budowane są układy stabilizacji i uzupełnia−

nia. Zwykle jest to zespół pomp, z których jedna sterowana jest z wykorzystaniem przemien−

nika częstotliwości od zadanego ciśnienia w kolektorze powrotnym pracując w układzie reg−

ulacji ciągłej. Pompa stabilizacji, oprócz swojej podstawowej funkcji, może pełnić również

inne bardzo odpowiedzialne zadanie. Może regulować poziomem ciśnień w całym źródle,

wpływając tym samym na wysokość ciśnienia w obrębie kotła. Zastosowanie pompy uzu−

pełniania z pewną nadwyżką wysokości podnoszenia, umożliwia w wielu sytuacjach rucho−

wych (jeżeli pozwalają na to warunki m.s.c.), zabezpieczenie blokady minimalnego ciśnienia

kotła bez udziału głównych pomp sieciowych, czy sieciowo−kotłowych. Ilustrację takiej sytu−

acji pokazano na rysunku  14.1.

Układ, pracując przy wysokości ciśnienia powrotu 15 m, ze względu na położenie charak−

terystyki źródła i sieci (HR poniżej charakterystyki kotłowej), musiał pracować wg charak−

terystyki regulacyjnej oznaczonej jako Hpk140. Zwiększenie ciśnienia powrotu do wartości 40 m

spowodowało przesunięcie charakterystyki Hpk140 i umożliwiło pracę układu wg krzywej HR.

Pole zaznaczone szarym kolorem jest mocą do „odzyskania“. W tym konkretnym przypadku

do podniesienia ciśnienia powrotu zaangażowana została pompa stabilizacyjno−uzupełniająca

o mocy 1,5 kW, natomiast moc zaoszczędzona w ten sposób na pompach sieciowych wyniosła

ok. 30 kW. 
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Rys. 14.1.  Efekt energetyczny zwiększenia ciśnienia powrotu
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Przykład ten pokazuje jak istotnym elementem źródła ciepła jest układ pomp stabilizujących,

których funkcja (poza zapewnieniem warunków technologicznych) może zostać rozszerzona

do narzędzia przynoszącego znaczne efekty energetyczne.

15. Parametry zasilania sieci

Parametry zasilania m.s.c. mają duży, jeżeli nie decydujący wpływ na koszty pompowania. 

I nie chodzi tu tylko o czysto hydrauliczne wielkości, jak przepływ sieciowy, czy ciśnienie dy−

spozycyjne. Równie istotne są parametry temperaturowe. Każdą sieć można opisać podsta−

wowymi parametrami, do których należą:

– wielkość przepływu sieciowego

– ciśnienie zasilania

– ciśnienie powrotu

– temperatura zasilania

– temperatura powrotu

Iloczyn przepływu sieciowego i Δt decyduje o wyprowadzanej mocy cieplnej. Ciśnienie dys−

pozycyjne z kolei, rozumiane jako różnica ciśnienia zasilania i powrotu, umożliwia wypro−

wadzenie określonego strumienia wody.

15.1 Ciśnienie dyspozycyjne a koszty transportu

Ciśnienie dyspozycyjne wynika z wzajemnego położenia geodetycznego źródła i najbardziej

oddalonej końcówki, która musi być obciążona pewną dyspozycją własną (konieczną do pracy

węzła). Wartość tej dyspozycji określa statyczna wysokość ciśnienia dyspozycyjnego całej

sieci. Przykład rzeczywistych ciśnień dyspozycyjnych pokazany został na rysunku 15.1.

Rys. 15.1.  Wykres chmurowy ciśnień dyspozycyjnych jednej z magistral sieciowych
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Przy eksploatacji sieci i jej regulacji należy dążyć do jak najmniejszych rozrzutów ciśnień dys−

pozycyjnych. Rozrzuty skutkują niepotrzebną stratą mocy na pompowanie. Można stwierdz−

ić, że im mniejszy rozrzut i im bardziej charakterystyka dyspozycji zbliżona jest do paraboli,

tym lepiej sieć dostrojona jest do współpracy z odbiorcami i źródłem. Na przedstawionym

rysunku widać stosunkowo wysoką wartość Hdstat, co może świadczyć o pozostawieniu jeszcze

pewnej liczby węzłów hydroelewatorowych, wymagających wyższego Δp. Eliminacja tych

węzłów i zmniejszenie różnicy ciśnień na końcówkach np. do wartości Δp = 1÷1,5 bar, spo−

woduje obniżenie całego poziomu ciśnień o ok. 30 m. Z kolei doregulowanie sieci i zmniejsze−

nie rozrzutu do technicznie możliwych +/– 5 do 7,5 m, pozwoli na dalsze zmniejszenie ko−

sztów pompowania.

Odnosząc się do wartości z rys. 15.1 można stwierdzić, że zmniejszenie rozrzutu o połowę

spowoduje spadek mocy potrzebnej na pompowanie o ok. 250 kW dla przepływu 5000 m3/h.

Na rysunku 15.2 przedstawiono skutki energetyczne obniżenia ciśnienia dyspozycyjnego.

Wykres obowiązuje dla każdej sieci przy założeniu średniej sprawności pomp 0,8 oraz spraw−

ności silników 0,95. Analiza rysunku pokazuje, że zmniejszenie dyspozycji o wartość np. 

20 m pozwala zaoszczędzić ponad 200 kW mocy na pompowanie przy przepływie 3000 m3/h. 

Podejmowanie wszelkich działań zmierzających do zmniejszania ciśnień dyspozycyjnych ma

głęboki sens i prowadzi do obniżania kosztów transportu wody sieciowej. W codziennej prak−

tyce autorzy spotkali się ze znacznymi obniżkami ciśnień dyspozycyjnych. Wystarczy

powiedzieć, że w jednym z miast wskutek działań modernizacyjnych na sieci oraz jej dore−

gulowania, średnia wartość ciśnienia dyspozycyjnego spadła o 40 m.

Praca przy stałym ciśnieniu dyspozycyjnym

W niektórych systemach spotyka się jeszcze sieci pracujące przy stałym ciśnieniu dyspozy−

cyjnym, tzn. niezależnym od przepływu. Od razu rzuca się w oczy nieprawidłowość takiego

Rys. 15.2. Wykres do określenia szacunkowych efektów energetycznych obniżenia dyspozycji sieci
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stanu rzeczy, gdyż pompowanie odbywa się w tym przypadku „wbrew fizyce“. Powoduje to

oczywiście powstanie znacznych strat energetycznych.

Na rys. 15.3. pokazana została charakterystyka stałego ciśnienia dyspozycyjnego oraz hipote−

tyczna charakterystyka o przebiegu parabolicznym. Zaznaczone szarym kolorem pole jest

mocą traconą niepotrzebnie na pompowanie.

Rys. 15.3 Moc tracona na pompowanie przy pracy wg stałego ciśnienia dyspozycyjnego

Oczywistym jest, że większy przepływ wymaga większego, a mniejszy mniejszego Δp. Wy−

suwane często przez operatorów sieci argumenty o tzw. wąskich gardłach lub newralgicznych

końcówkach wymuszających wysoką i stałą dyspozycję w źródle są łatwe do obalenia. Zde−

cydowanie lepiej jest wąskie gardło zasilić za pomocą lokalnej pompowni (często jest to pom−

pa o mocy kilku kW) niż „dźwigać“ cały strumień sieciowy w źródle o deficyt dyspozycji 

w takim newralgicznym miejscu.

Prawidłowa charakterystyka sieci, dobrze doregulowanej i zautomatyzowanej, bez zbędnych

nadwyżek, powinna mieć kształt zbliżony do paraboli z zachowaniem dyspozycji na końców−

kach sieci na poziomie 10÷25 m.

15.2. Temperatura zasilania a koszty transportu

Koszty pompowania zależą głównie od ilości zużytej energii elektrycznej. Ponieważ moc hy−

drauliczna zależy od iloczynu (HQ), zmniejszenie zarówno wymaganego przepływu, jak i wy−

maganej wysokości podnoszenia, obniża zapotrzebowanie na energię elektryczną (przy zało−

żeniu tej samej sprawności urządzeń).

Do wyprowadzenia określonej ilości ciepła Qt = f (QΔt) możemy operować tylko dwoma para−

metrami:

– wielkością przepływu Q
– różnicą temperatur Δt
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Rys. 15.4.  Zmiana przepływu w zależności od mocy cieplnej i Δ t

Im większe Δt, tym mniejszy przepływ sieciowy Q i odwrotnie, przy małym Δt przepływ

wzrasta. Z punktu widzenia energii pompowania najlepiej jest, jeżeli ciepło wyprowadzane

jest przy jak największym Δt. Sytuacja ta pokazana jest na rysunku 15.4. Zwykle, wraz ze

wzrostem mocy cieplnej, wzrasta Δt. Jak ta sytuacja wpływa na zwiększenie przepływu po−

kazuje rysunek 15.5, wykonany dla rzeczywistego obiektu.

Rys.15.5. Zależność przepływu sieciowego od mocy cieplnej i Δ t

Dla źródła ciepła zwiększenie Δt powoduje zmniejszenie przepływu i obciążenia pomp siecio−

wych. Dla sieci zwiększenie Δt powoduje wzrost strat ciepła. Przy wysokiej temperaturze zasi−

lania rosną straty cieplne przesyłu, obciążające sieć, a jednocześnie maleją koszty pompowa−

nia. Z porównania tych dwóch zależności i w zasadzie sprzecznych warunków (w odniesieniu

do wytwórcy – ciepłowni i odbiorcy – PEC) wynika, że istnieje pewien obszar minimum strat,
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przy którym  suma strat  zarówno energii cieplnej jak i elektrycznej jest najmniejsza. Powstaje

w tym miejscu pytanie, do jakiego stopnia wzrost parametrów zasilania może być opłacalny 

z punktu widzenia strat ciepła w magistrali i wzrostu lub zmniejszenia kosztów pompowania.

Wykres opracowany dla pewnej instalacji ciepłowniczej jest próbą odpowiedzi na to pytanie.

Rys. 15.6. Straty ciepła w magistrali i koszty transportu wody sieciowej

Uwaga: przedstawione na rysunku 15.6 zależności (Q, KC, KP...) należy traktować jako

funkcje mające charakter szacunkowy, odniesiony do pewnego stanu energetycznego przy−

kładowego systemu ciepłowniczego. Tym nie mniej, wykres daje dobrą orientację co do wza−

jemnych relacji strat ciepła i kosztów pompowania. 

W środkowej części rysunku pokazano zależność strat ciepła magistrali od różnicy temperatur

zasilania i powrotu. Na prawej osi można odczytać wartości w MWt, na lewej koszt strat KC
w zł/h, obliczony wg przyjętego kosztu wytworzenia energii cieplnej. W dolnej części rysunku

pokazano koszt pompowania KP w funkcji temperatury. Jest to koszt całkowity obliczony dla

pomp sieciowych. Krzywe kosztów KP obliczono dla mocy cieplnych: 150, 180, 200 i 250

MWt. Krzywe są bardzo strome, wyraźnie zaznaczony jest wpływ temperatury na wysokość

kosztu pompowania. Możliwe jest oszacowanie relacji kosztów KC i KP. I tak np. dla mocy

200 MW zmniejszenie temperatury zasilania o 10 oC (zmiana Δt z 50 oC na 40 oC) powoduje

wzrost kosztów pompowania o ponad 300 zł/h, równocześnie strata ciepła zmniejszy się o 180

zł/h. Dla każdej mocy i zakresu temperatur wzajemne relacje kosztów są różne. Wykresy

umożliwiają dokonanie oceny tendencji wzrostu, lub zmniejszenia kosztów dla prowadzenia

efektywnej współpracy pomiędzy siecią i wytwórcą. Pokazują również (KC + KP) minima

kosztów wspólnych w funkcji Δt. Zagadnienie samo w sobie jest dość skomplikowane,

zwłaszcza w odniesieniu do uściślenia charakterystyki strat ciepła w sieci. Mimo wielu za−

strzeżeń, jakie można mieć do zaprezentowanego materiału, przedstawione wyniki wskazują

jednoznacznie na istnienie poważnego problemu równoważenia finansowego strat pompowa−

nia i strat ciepła.
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16. Sterowanie, automatyka, układy zabezpieczeń pomp i diagnostyka  [21]

Każde źródło energetyczne (ciepłownia, elektrociepłownia) dla prowadzenia prawidłowej eks−

ploatacji wymaga zastosowania układów automatyki. Ich zadaniem jest poprawne, w ramach

wyznaczonych przez projektanta granic, sterowanie procesami technologicznymi, właściwe 

i odpowiednio szybkie reagowanie na zakłócenia oraz prowadzenie dialogu z operatorem.

Dzięki tym układom praca operatora przeniesiona zostanie z warstwy wykonawczej do de−

cyzyjnej. Posiadając i posługując się narzędziami automatyki człowiek może zoptymalizować

proces technologiczny pod względem ekonomicznym, sprawnościowym, wydajnościowym

itp. Obecnie na obiektach zainstalowanych jest wiele elementów pomiarowych, często o bar−

dzo skomplikowanej strukturze (analizatory, liczniki energii). Wiele zjawisk fizycznych od−

działuje na siebie w sposób bezpośredni lub pośredni. Prowadzenie eksploatacji wymaga

odpowiednio szybkiej analizy pracy całego układu, wyznaczenia właściwych algorytmów,

podjęcia decyzji i przesłania rozkazów do układów wykonawczych (pomp, zaworów, prze−

pustnic, łączników). Wszystkie te elementy zapewnia automatyka.

Podstawowymi układami regulacji w źródle są:

– regulacja ciśnienia wody do sieci miejskiej,

– regulacja temperatury wody do sieci miejskiej,

– regulacja temperatury wody przed kotłami,

– regulacja (stabilizacja) ciśnienia wody na powrocie z sieci.

Regulacja ciśnienia wody do sieci miejskiej jest prowadzona na podstawie wymaganego ci−

śnienia dyspozycyjnego lub ciśnienia zasilania, w przypadku stabilizacji ciśnienia powrotu.

Sprowadza się zatem do utrzymania zadanej wartości ciśnienia na wyjściu ze źródła lub za−

danej różnicy ciśnień między zasilaniem i powrotem. Działania regulatorów usytuowanych 

w węzłach sieci miejskiej (otwieranie lub zamykanie) wymuszają odpowiednie zwiększenie

lub zmniejszenie przepływu ze źródła, co z kolei powoduje konieczność obniżania lub pod−

noszenia ciśnienia zasilania wody do miasta. Układy automatycznej regulacji ciśnienia mają

za zadanie dostosować parametry pomp do wymaganego w danej chwili ciśnienia w sieci

miejskiej. 

Regulacja temperatury wody do sieci miejskiej odbywa się na podstawie wymaganej (zadanej)

temperatury przez zapotrzebowanie odbiorców. Utrzymywanie temperatury wody na wyjściu

do sieci miejskiej realizowane jest poprzez podgrzew wody w wymiennikach i kotłach, zain−

stalowanych w źródle, dla zwiększania temperatury lub bezpośrednie zmieszanie zimne wody

miejskiej przy udziale pomp zmieszania – w celu obniżenia temperatury wody na zasilaniu.

Regulacja temperatury wody na wlocie do kotłów realizowana jest przy pomocy indywidual−

nych pomp zmieszania gorącego dla każdego z kotłów, lub baterii pomp zmieszania gorącego

włączonej pomiędzy kolektory kotłowe. Zadaniem pomp jest pokonanie oporów wewnętrz−

nych kotła oraz rurociągów, armatury przyłączeniowej i utrzymanie temperatury wody bezpo−

średnio na wlocie do kotłów na zadanym poziomie. Zastosowanie napędów zmienno−obroto−

wych zapewnia właściwą i pewną regulację odpowiedniego zmieszania wody gorącej pocho−

dzącej z wylotu kotłów z wodą zimną zasilającą kotły.

Regulacja ciśnienia wody na powrocie z sieci miejskiej jest kluczowym zagadnieniem zapew−

niającym stabilność pracy całego źródła. Utrzymanie ciśnienia powrotu na stabilnym pozio−

mie zapewnia układ stabilizacji ciśnienia oparty na pompie regulowanej przemiennikiem częs−
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totliwości, która powoduje, przez tłoczenie wody z zbiornika wody uzupełniającej w rurociąg

powrotny, uzyskanie stabilnego ciśnienia w tym układzie. Dzięki jej pracy pozostałe pompy

(kotłowe i sieciowe) będą pracowały w sposób płynny i stabilny – bez zbędnych wahań całego

układu.

Wszystkie układy automatycznej regulacji należy tak dobrać i zaprojektować, aby się wzajem−

nie nie zakłócały. Ogół urządzeń i układów automatyki, koniecznych z punktu widzenia eks−

ploatacji, (czujniki, przetworniki, zawory regulacyjne itp.) istniejące w układzie technolog−

icznym trzeba sprawdzić, ocenić ich wartości metrologiczne i regulacyjne. W przypadku nie−

spełnienia norm lub uszkodzeń, wadliwe urządzenia należy wymienić na nowe.

16.1. Układ regulacji ciśnienia wody do sieci miejskiej

Na rysunku 16.1 pokazano przykładowy układ regulacji ciągłej (PIC501), którego wartością

regulowaną jest wartość ciśnienia w rurociągu zasilającym miejską sieć ciepłowniczą, przy

stabilizacji ciśnienia powrotu z tej sieci. Można w tym układzie regulować także ciśnienie dys−

pozycyjne po wprowadzeniu do UAR sygnału ciśnienia powrotu. 

Układ automatycznej regulacji ciągłej realizowany jest w sterowniku. Wypracowany sygnał

uchybu z regulatora trafia do wejścia przemiennika częstotliwości, zmieniając prędkość obro−

tową pompy PO2 w sposób ciągły i płynny, zależnie od wielkości odczytywanego ciśnienia.

Ilość faktycznie pracujących pomp (sieciowo−kotłowych i sieciowych) zależna jest od bieżą−

cych warunków ruchowych i eksploatacyjnych. Operator decyduje o załączeniu i wyłączeniu

każdej pompy. 

W szczególnym przypadku konfiguracja układu umożliwia przełączenie odpowiednich zawo−

rów i skierowanie strumienia wody z pompy sieciowej zmieszania zimnego PO3 bezpośred−

nio do kotłów. Wówczas oprogramowanie sterownika i układ połączeń elektrycznych musi

zapewnić synchroniczne sterowanie wszystkimi pompami. 

Przez odpowiedni dobór parametrów regulatora można wpływać na charakterystykę regulacji

ciśnienia. Poszczególne wielkości wpisywane są do regulatora przy pomocy klawiatury i wir−

tualnej stacyjki umieszczonej na ekranie stacji operatorskiej systemu komputerowego.

Oprogramowanie powinno umożliwić pracę w trybie ręcznym i automatycznym całego ukła−

du. W trybie pracy ręcznej musi być zapewnione zadawanie prędkości obrotowej w pełnym

zakresie regulacji. Przy braku sygnału pomiarowego z przetwornika ciśnienia lub jego nie−

wiarygodnej wartości układ musi być zablokowany przed przełączeniem do trybu pracy

automatycznej.

Układ automatycznej regulacji ciśnienia zasilania magistrali sieci miejskiej należy wyposażyć

w stacyjkę sterowania. Stacyjka powinna posiadać wskaźnik wartości regulowanej i steru−

jącej pompy. Sterowanie miejscowe z panelu przemiennika częstotliwości umieszczonego na

elewacji szafy falownika powinno umożliwić niezależną pracę pompy. 

16.1.1 Układ regulacji ciśnienia różnicowego na pompie

W celu zabezpieczenia pracy pompy „sztywnej“ (bez możliwości regulacji prędkości obroto−

wej) PO1 przed przeciążeniem hydraulicznym należy zamontować układ automatycznej reg−

ulacji ciśnienia różnicowego (PIC101). Pozwoli to na bezpieczną eksploatację pompy "szty−
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wnej" w pełnym zakresie regulacji oraz współpracującej z nią pompy o zmiennej prędkości

obrotowej.

Utrzymanie stałego ciśnienia różnicowego na pompie „sztywnej“ można wykonać korzystając

z regulatora cyfrowego umieszczonego w oprogramowaniu sterownika systemu komputero−

wego. Poza tym do systemu należy wprowadzić sygnały pomiarowe, sterujące i awaryjne 

z układu. Koniecznym w tym układzie jest zastosowanie przetwornika różnicy ciśnienia

połączonego rurkami impulsowymi z króćcami ssawnym i tłocznym pompy. Układ regulacji

ciśnienia różnicowego powinien być wyposażony w sterowanie miejscowe.

16.2. Układ regulacji temperatury wody do sieci miejskiej – przepływ przez kotły

Zadaniem pomp sieciowych PO3, PO4 i układu regulacji przepływu (FIC101, FIC201) jest

utrzymanie stałego sumarycznego przepływu wody przez kotły K1, K2. O wartości zadanej

dla regulatora decydował będzie najniższy możliwy przepływ na pracującym kotle (kocioł 

o największym oporze hydraulicznym). Wielkość przepływu utrzymywana jest przy pomocy

pomp sieciowych. Sygnał sumy przepływów z przepływomierzy trafia do regulatora w ste−

rowniku, gdzie po porównaniu z wartością zadaną, wielkość odwrotnie proporcjonalna do te−

go sygnału wystawiana jest przez regulator do przemienników pomp zmieszania zimnego

powodując odpowiednią reakcję układu. Spadek ciśnienia w sieci powoduje wzrost obrotów

pomp sieciowo−kotłowych i przepływu przez kotły. To z kolei wywołuje wzrost obrotów

pomp sieciowych, zmniejszenie przepływu przez kotły, wzrost i stabilizację ciśnienia w sieci

oraz stabilizację przepływu przez kotły na zadanym poziomie. Dzięki takiej realizacji układu

pośrednio, utrzymując przepływ przez kotły na stałym poziomie, regulujemy temperaturę do

sieci miejskiej. Temperatura do sieci miejskiej jest w tym układzie wartością wynikową.

Zmianę jej wielkości będzie można uzyskać regulując parametry dowolnego kotła np. zmie−

niając prędkość przesuwu rusztu. Układ zachowuje swoje właściwości regulacyjne w okresach

przejściowych.

Ważną rzeczą jest, aby wszystkie pracujące równolegle zespoły falownik – pompa pracowały

w sposób synchroniczny i były prowadzone tym samym sygnałem sterującym. 

W przypadku dużego zapotrzebowania sieci miejskiej na ciepło (minimalne zmieszanie go−

rące), układ powinien wyłączyć pompy PO3, PO4 i korekcję temperatury wody do sieci miej−

skiej prowadzić przepustnicami regulacyjnymi oznaczonymi na rysunku jako R05 i R06. Tak

samo jak poprzednio oprogramowanie w sterowniku musi zapewnić tryb pracy automatycznej

i ręcznej układu. Ponadto w układzie regulacji i sterowania należy zastosować odpowiednią

aparaturę i właściwie oprogramować sterownik oraz stację operatorską. Niezbędne także będą

pomiary przepływu na każdym kotle.

16.3. Układ regulacji temperatury wody przed kotłami

Pokazane układy regulacji temperatury wody (TIC101, TIC201) czuwają nad prawidłową

wartością temperatury wody na wlocie do kotłów wodnych K1, K2. Każdy układ jest nieza−

leżny i pracuje samodzielnie. Przy podstawowej pracy pojedynczego układu regulacji tempe−

ratury wody na wlocie do kotła przepustnica kotła jest zawsze otwarta, a przepustnica cyrku−

lacyjna służy do regulacji temperatury wody. Rurociąg obejściowy kotła, w którym umiesz−

czono przepustnicę regulacji temperatury pozwala na kontrolowane przemieszczenie części

strumienia gorącej wody zza kotła na jego wlot w takiej ilości, aby po wymieszaniu na wlocie
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do kotła uzyskać wymaganą temperaturę. Jeżeli z jakiegoś powodu regulator nie będzie mógł

utrzymać temperatury wody do kotła pomimo w pełni otwartej przepustnicy kotła, wtedy

przymykając ją uzyska zwiększony przepływ gorącej wody na wlot do kotła, co umożliwi peł−

ną regulację temperatury. W przypadku, gdy temperatura wody na wlocie do kotła zacznie

wzrastać (przy przymkniętej przepustnicy kotłowej) układ w pierwszej kolejności powinien

otworzyć ją i dalszą regulację prowadzić przepustnicą cyrkulacyjną.

W tym układzie regulacji szczególne ważne jest właściwe umiejscowienie czujnika tempera−

tury w rurociągu wody przed każdym kotłem. Miejsce instalacji pomiaru musi być tak do−

brane, aby zachodziła pewność, że woda jest dobrze wymieszana i posiada jednakową tempe−

raturę.

Stacja operatorska i regulatory umieszczone w sterowniku zapewnią właściwe sterowanie si−

łownikami przepustnic regulacyjnych układu. Urządzenia te umożliwią prawidłową pracę 

i kontrolę układu oraz właściwe wpisywanie parametrów koniecznych do pracy regulatora.

Ponadto każda z przepustnic winna posiadać możliwość niezależnego sterowania.

16.4. Układ regulacji (stabilizacji) ciśnienia wody na powrocie z sieci

Stabilizacja ciśnienia wody na powrocie z sieci miejskiej realizowana jest przez  układ regu−

lacji ciśnienia (PIC502), w którym organem wykonawczym jest pompa wody uzupełniającej

PU1 przyłączona do kolektora powrotnego. Sygnał ciśnienia z przetwornika zamontowanego

w tym kolektorze, wprowadzono do regulatora umieszczonego w sterowniku. Stąd odbywać

się będzie regulacja prędkością obrotową pompy za pomocą przemiennika częstotliwości.

Zakres regulacji musi być tak dobrany, aby zapewnić stałość ciśnienia w kolektorze powrot−

nym. Ma to bardzo istotne znaczenie dla poprawności pracy omówionych wcześniej układów

regulacji. Stabilność ciśnienia wody na powrocie z sieci miejskiej wpływa bezpośrednio na

pracę pomp zainstalowanych w źródle. Przy oscylacjach ciśnienia w kolektorze powrotnym

pozostałe układy regulacji (pompy sieciowe i sieciowo−kotłowe) zmieniają swoje parametry 

w takt zmian ciśnienia na powrocie. Prawidłowa regulacja pracy źródła nie jest wówczas

możliwa.

Praca tego układu musi pozwalać na sterowanie automatyczne przez sterownik oraz ręczne, za

pomocą stacyjki sterowania indywidualnego. Konieczna jest wizualizacja i kontrola stanu pra−

cy urządzeń w systemie komputerowym. Jak każdy układ regulacji, w przypadku uszkodzenia

czujnika na obiekcie nie może pracować w trybie pracy automatycznej.

16.5. Układy pomiarowe

Dla prawidłowej, pewnej i niezawodnej pracy układów automatyki bardzo istotne jest dostar−

czenie układom odpowiednich sygnałów pomiarowych. Niezbędne do prawidłowej pracy

pomiary analogowe i dwustanowe istniejące na obiekcie należy wprowadzić do sterownika

systemu sterowania. W układach pomiarowych zaleca się zastosować przetworniki pomia−

rowe danej wielkości fizycznej na sygnały prądowe w standardzie 4..20 mA. Pozwoli to na

unifikację systemu oraz zmniejszenie stanów magazynowych.
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16.5.1. Opomiarowanie pomp

W zakresie każdego nowoprojektowanego układu pompowego należy przewidzieć wprowa−

dzenie do systemu następujących analogowych wielkości pomiarowych:         

– temperatura łożyska przedniego pompy,

– temperatura łożyska tylnego pompy,

– ciśnienie wody przed pompą,

– ciśnienie wody za pompą,

– ciśnienie różnicowe na pompie,

– częstotliwość pracy silnika pompy,

– prędkość obrotowa pompy,

– elektryczna moc chwilowa silnika,

– pomiary drgań łożysk i korpusu pompy silnika. 

Ponadto dla układów pompowych należy przewidzieć wprowadzenie do systemu następu−

jących sygnałów sterujących:

– sterowanie prędkością obrotową pompy, 

– zezwolenie na pracę pompy,

– załączenie / wyłączenie  układu pompowego,

– awaria przemiennika częstotliwości,

– brak gotowości elektrycznej układu,

– wyłączenie pompy przyciskiem bezpieczeństwa.
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Wprowadzenie do systemu pomiaru prędkości obrotowej oraz ciśnienia różnicowego na pom−

pie umożliwi pośrednie wyliczanie innych ważnych parametrów pracy układu.

Szczególnie ważnym jest, aby sygnał prędkości obrotowej pompy był wprowadzony do sys−

temu z indywidualnego, niezależnego czujnika pomiarowego,  a nie z sygnału prędkości obro−

towej udostępnianej przez przemiennik częstotliwości. Dzięki wprowadzeniu opisanych

wcześniej pomiarów możliwe będzie, po umieszczeniu w pamięci sterownika charakterystyki

każdej z pomp, przybliżone obliczenie chwilowej wydajności oraz sprawności pompy. Wy−

świetlenie tych parametrów na ekranie stacji operatorskiej systemu komputerowego w zna−

cznej mierze poprawi prowadzenie eksploatacji układu pomp sieciowych.

Układy pompowe należy wyposażyć w blokadę pracy urządzeń od minimalnego ciśnienia na

ssaniu pomp, a także uzależnić pracę każdej pompy od otwartej zasuwy na jej ssaniu. W tym

przypadku, zezwolenie na załączenie pompy powinno być aktywne tylko w przypadku otrzy−

mania sygnału o pełnym otwarciu zawieradła.

16.6. System nadzoru, sterowania, regulacji i archiwizacji

Wszystkie, wymagane przez technologię pracy ciepłowni układy sterowania posiadające na−

pędy elektryczne powinny mieć możliwość sterowania z centralnego systemu komputero−

wego. Wizualizacja aktualnego stanu obiektu w stacji operatorskiej znacznie ułatwi prowadze−

nie codziennej eksploatacji źródła i sieci ciepłowniczej. Sterowanie napędami należy prze−

widzieć przy pomocy wirtualnych stacyjek sterowania wykonanych w stacji operatorskiej.

Dla szczególnie ważnych sterowań (pompy, przepustnice itp.) należy przewidzieć zdalne ste−

rowanie z stacyjek sterowania umieszczonych na szafie sterowniczej w sterowni. Cały system

komputerowy powinien być zasilany z gwarantowanego źródła napięcia przemiennego – zasi−

lacza UPS, tak dobranego, aby w przypadku zaniku napięcia podstawowego umożliwiał bez−

pieczne zakończenie pracy i poprawne wyłączenie systemu.

Wszystkie wielkości pomiarowe konieczne do realizacji algorytmów sterowania i regulacji

automatycznych powinny być wprowadzone bezpośrednio do sterownika. Ponadto układy

automatycznej regulacji, sterowania i blokady powinny zostać zrealizowane w oprogramowa−

niu sterownika mikroprocesorowego. Jego zadaniem jest bezpieczne prowadzenie procesu

technologicznego związanego z pracą całego układu ciepłowniczego.

Rolą stacji operatorskiej jest wizualizacja i umożliwienie prowadzenia procesu technolog−

icznego, rejestracja wszystkich parametrów i sygnałów otrzymywanych ze sterownika, komu−

nikacja i czerpanie danych z innych urządzeń infrastruktury przemysłowej (ciepłomierze,

liczniki itp.), archiwizacja danych i nieprzerwany podgląd parametrów technologicznych.

Poza tym stacja prowadzi dialog z operatorem wysyłając odpowiednie komunikaty na ekran

monitora oraz wykonuje polecenia sterownicze z stacyjek sterowania. Tu powinny znajdować

się dane potrzebne do tworzenia raportów i analiz techniczno−ekonomicznych oraz sprawoz−

dawczości.

Oprogramowanie narzędziowe i diagnostyczne powinno zapewnić:

– optymalizację energetyczną i ilościową pracy pomp sieciowych,

– wstępną weryfikację pracy aparatury regulacyjnej i kontrolno−pomiarowej na obiekcie.
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Cały system powinien posiadać elastyczną i uniwersalną architekturę. Jego struktury komu−

nikacyjne powinny nawiązać współpracę z większością oferowanych na rynku cyfrowych

magistral i protokółów komunikacyjnych. Zapewni to łatwe połączenia z innymi systemami

oraz z istniejącym układem sieci cyfrowych istniejących na obiekcie, a także z siecią za−

kładową.

17. Wizualizacja pracy układu pompowego i sterowanie

wg kryterium minimum mocy

Aktualnie coraz częściej układy wodne (pompowe) wyposażane są w systemy automatyzacji

i wizualizacji procesu, współpracujące równolegle z pełną (lub prawie pełną) automatyką 

i układami regulacji obrotów pomp sieciowych. Przy niewątpliwych efektach ekonomicznych

tak prowadzonej eksploatacji (oczywiście przy założeniu poprawności doboru pomp do ukła−

du, co nie zawsze jest takie oczywiste− znaczne nadwyżki parametrowe, niskie sprawności),

pracujące systemy w swojej większości nie optymalizują pracy układu wodnego. Operator 

w dalszym ciągu nie wie z jaką sprawnością pracują jego urządzenia i czy jest to sprawność

maksymalna dla danych warunków parametrowych. Stosowane obecnie układy automatyki

pracują najczęściej na warunkach brzegowych „załącz−wyłącz“, nie analizując sprawności

energetycznej sterowanych urządzeń, która z reguły jest zmienna w funkcji obciążenia. Ope−

rator, ze względu na skomplikowany rachunek matematyczny, nie jest zwykle w stanie doko−

nać optymalizacji pracy układu, tzn. sprawdzić, czy daną wydajność lepiej jest uzyskiwać

pracą np. 2, czy 3 pomp. Nie może też na bieżąco zmienić parametrów pracy układu ciepl−

nego, które w bardzo istotny sposób decydują o kosztach pompowania.

Opieranie się w analizie pracy układu tylko na poziomie sprawności pomp może być złudne 

i często prowadzi do mylnych wniosków (np. czasem praca 3 pompami z niższą sprawnością

każdej z pomp przy danej wydajności sumarycznej jest bardziej opłacalna od pracy 2 pompa−

mi o wyższej sprawności z tą samą wydajnością (wpływ zwiększonych oporów przepływu na

odcinkach ssącym i tłocznym pomp); praca większą ilością kotłów z mniejszą mocą może być

korzystniejsza od pracy z parametrami nominalnymi (wpływ na wysokość ciśnienia blokady);

znacząca rola pomp stabilizacji i ciśnienia stabilizacji na koszty pompowania w warunkach

powiązania parametrowego z pływającą blokadą; bardzo duży wpływ temperatury zasilania

sieci na energochłonność układu wodnego… itd.

Przy pracy w szerokim polu parametrowym, zadane parametry można uzyskać pracując różną

konfiguracją urządzeń technologicznych o różnych zadanych, bardziej lub mniej świadomie,

parametrach. Najczęściej decyduje tu doświadczenie operatorów i wnioskowanie na podsta−

wie wskazań istniejącej aparatury pomiarowej.

Przykładowo, w układzie pomp sieciowych wyposażonych w regulację zmiennoobrotową moż−

na pracować różną ilością pomp z różnymi obrotami. Ponieważ sprawność zespołu pom−

powego (pompa + napęd regulowany) zależy od sprawności poszczególnych jego elementów,

a te z kolei zależą od punktu pracy na charakterystyce, obciążenia, głębokości regulacji

(obroty), powstaje wówczas pytanie, jaka ilość pomp jest optymalna z punktu widzenia ener−

gochłonności układu pompowego, a więc pomp i napędów. Ponadto należy zapewnić pracę

pomp w dozwolonym obszarze parametrowym, który jest różny dla każdej prędkości obro−

towej. Przy tak dużej ilości warunków i ograniczeń może dojść do podjęcia błędnych decyzji

co do sposobu uzyskania zadanych parametrów układu pompowego.

107

NAPEDY REGULOWANE_text 2008_do korekty 1.qxd  2008-08-03  14:36  Page 107



Przykładowe pole pracy trzech pomp regulowanych pracujących równolegle pokazano na rys.

17.1. Krzywe oporu hydraulicznego HR 1,2,3, dla 1÷3 pomp pracujących w układzie, przedstaw−

iają sumę wszystkich strat powstających w źródle, a więc strat hydraulicznych instalacji,

urządzeń technologicznych, armatury, koniecznej w niektórych miejscach ze względów tech−

nologicznych regulacji dławieniowej i wysokości ciśnienia dyspozycyjnego.

108

Rys. 17.1. Przykład pola regulacji parametrowej układu wodnego i pomp 

Włączenie do pracy kotłów powoduje, że zależnie od temperatury ich pracy zostają wyzna−

czone nowe pola regulacji i inny poziom ciśnień (Hpkmin). Wykorzystując „pływającą blokadę“

można optymalizować pracę układu poprzez świadome obniżanie charakterystyk kotłowych

do poziomu ciśnień wyznaczonego przez charakterystykę oporu HR. Jest to bardzo często nie

wykorzystywany sposób obniżania energochłonności układu. Stosowana w praktyce technolo−

gia pracy ma duży wpływ na wysokość wszystkich oporów. Pompy sieciowe muszą pokonać

te opory. Charakterystyka oporu hydraulicznego  (strat) HR musi tym samym leżeć w dostępnym

polu regulacji pomp oznaczonym na rysunku ciągłymi i przerywanymi czarnymi liniami Qmax.

Poszczególne pola pracy pomp zazębiają się ze sobą, a parametry pracy w trakcie eksploatacji

są różne. Przyjęta przez operatora technologia pracy, obciążenie wymienników, temperatura

wody, dławieniowy rozdział przepływów wewnętrznych, lokalny wzrost oporów na odmu−

laczach oraz elementach instalacji, zmiany wartości wymaganych ciśnień dyspozycyjnych,

włączenie do pracy kotłów i inne parametry typu eksploatacyjnego, to dodatkowe zmienne

powodujące konieczność podejmowania bieżących decyzji co do wyboru optymalnego spo−

sobu pracy. Dla uzyskania tych samych parametrów hydraulicznych występuje możliwość

pracy różną ilością pomp, przy różnych wartościach prędkości obrotowej. Moce i sprawności

będą oczywiście różne. Wybór optymalnego wariantu pracy przy dużej zmienności obciążeń

jest utrudniony, ponieważ zależy on od wielu parametrów zespołu pompowego, głównie od

wzajemnych relacji obciążeń pompy, silnika i przemiennika częstotliwości. Dla występują−

cych podczas pracy, zmieniających się dynamicznie, obciążeń częściowych spadek sprawnoś−

ci zespołu może osiągać niekiedy  wartość nawet 30%.

NAPEDY REGULOWANE_text 2008_do korekty 1.qxd  2008-08-03  14:36  Page 108



Sprawność zespołu pompowego nie jest podstawowym kryterium oceny energochłonności

układu pompowego, ponieważ o poziomie zużycia energii decyduje nie tylko sprawność ener−

getyczna urządzeń, ale również ich konfiguracja i stan hydrauliczny całego układu wodnego.

Z tego powodu, oprócz sprawności, podstawowym kryterium oceny układu pompowego

(wodnego) jest kryterium minimum mocy. Powyższe problemy można rozwiązać wypo−

sażając służby techniczne w komputerowy symulator pracy układu pompowego [5], program

wspomagający decyzyjność eksploatacyjną, który realizuje następujące funkcje:

– sprawdzenie położenia wymaganego punktu pracy w dopuszczalnym polu parametrowym,

– sygnalizacja przekroczenia dopuszczalnego pola pracy,

– określenie wymaganych parametrów Q, H, n, η pomp,

– określenie wymaganej liczby pomp potrzebnych do zapewnienia żądanych parametrów,

– w przypadku możliwości pracy różną konfiguracją pomp, wskazanie konfiguracji

o najmniejszym poborze mocy,

– obliczenie wartości kontrolnych NPSH dla wybranej konfiguracji,

– określenie przewidywanej sprawności układu (pompa + silnik + przemiennik),

– określenie przewidywanej mocy układu (pompa + silnik + przemiennik),

– określenie optymalnej konfiguracji dla założonego modelowego układu,

– określenie optymalnej konfiguracji dla zmienionych wartości ciśnień dyspozycyjnych,

– określenie optymalnej konfiguracji dla zadanych wartości ciśnień wg charakterystyki 

kotłowej Hpkmin,

– określenie wpływu temperatury wody na parametry pracy układu,

– określenie strat na poszczególnych odcinkach instalacji,

– wyznaczenie charakterystyk pomp dla zadanej wartości prędkości obrotowej,

– wyznaczenie charakterystyk pomp dla zadanej wartości wysokości podnoszenia.
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Rys. 17.2. Przykładowa plansza programu optymalizującego pracę układu pompowego

NAPEDY REGULOWANE_text 2008_do korekty 1.qxd  2008-08-03  14:36  Page 109



110

Za pomocą programu operator ma możliwość weryfikowania swojego sposobu pracy pod

kątem obniżenia kosztów pompowania. Może również symulować sposób pracy dla innych

warunków zasilania. Jedną z przykładowych plansz pokazano na rys. 17.2.

Plansze graficzne umożliwiają podgląd wybranych danych i wykresów, zmieniając się dyna−

micznie wraz ze zmianą warunków parametrowych pompowania.

18.  Ocena celowości zastosowania regulacji zmiennoobrotowej 

Regulację prędkością obrotową stosuje się tam, gdzie występuje potrzeba ciągłej głębokiej

zmiany parametrów w trakcie eksploatacji. Typowym przykładem właściwego zastosowania

napędów zmiennoobrotowych są układy pompowe ciepłowni z ilościową lub ilościowo−jako−

ściową regulacją wydajności sieci ciepłowniczej. Zmienność zapotrzebowania powoduje, że

wymaga się od pomp pracy w dużym przedziale wydajności i wysokości podnoszenia, z dobrą

sprawnością energetyczną. Przy głębokim zakresie regulacji parametrów stosowana bardzo

często regulacja dławieniowa jest mało ekonomiczna, podobnie zresztą jak regulacja upus−

towa. Przy małym zakresie regulacji i płaskich charakterystykach pomp, rachunek ekonom−

iczny często uzasadnia stosowanie regulacji dławieniowej, ponieważ zastosowanie regulacji

zmiennoobrotowej wiąże się zawsze z koniecznością poniesienia dodatkowych strat energety−

cznych (straty w napędach) i wysokich kosztów zakupu. Można w przybliżeniu przyjąć, że

jeżeli wymagany stopień dławienia pomp dla wymaganego zakresu regulacji nie przekracza

8%, to prawdopodobnie regulacja dławieniowa okaże się ekonomicznie najkorzystniejsza.

Charakterystykę pompy można dostosować do zmieniających się potrzeb przez zastosowanie

napędów zmiennoobrotowych pomp tj. przemienników, kaskad podsynchronicznych i sprzę−

gieł hydrokinetycznych. Regulacja zmiennoobrotowa jest energetycznie najsprawniejsza, jed−

nak często rachunek ekonomiczny wskazuje na zupełny brak uzasadnienia jej stosowania.

Napędy zmiennoobrotowe są bardzo drogie i zastosowanie ich w każdym przypadku wymaga

przeprowadzenia szczegółowego rachunku ekonomicznego.

Dostosowanie parametrów układu pompowego do charakterystyki oporów sieci można zrea−

lizować poprzez wprowadzenie odpowiednich zmian w zespołach przepływowych pomp, 

a duży zakres regulacji pola parametrowego bez dławienia pomp, za pomocą zmiany prędko−

ści obrotowej jednej pompy lub wielu pomp, przy czym im większa ilość pomp regulowanych,

tym większy zakres regulacji i wyższa sprawność układu pompowego. Decyzja o ilości pomp

regulowanych w układzie zależy zawsze od rachunku ekonomicznego (nakłady – efekty). 

Z praktyki wiadomo, że zwiększenie ilości pomp regulowanych ponad 60% ogólnej ilości

pomp pracujących równolegle nie powoduje tak dużego wzrostu sprawności, aby uzasadnić

celowość poniesienia stosunkowo wysokich nakładów na zakup napędów do regulacji pręd−

kości obrotowej silników elektrycznych. W każdym przypadku jest to jednak zagadnienie,

które należy rozpatrzyć indywidualnie dla każdej instalacji, ponieważ zarówno stromość

charakterystyki oporów jak i inne cechy indywidualne powodują występowanie różnic w op−

tymalnej ilości pomp podlegających regulacji. Przyjmuje się, że ilością graniczną jest ta ilość

pomp regulowanych, powyżej której wzrost sprawności układu nie równoważy poniesionych

kosztów przy okresie ich zwrotu nie przekraczającym 3 lat. Oczywiście w praktyce występują

odstępstwa od tej zasady, ponieważ najczęściej inne warunki zmuszają do zwiększenia ilości

pomp regulowanych, jak np. konieczność zwiększenia zakresu regulacji ciśnienia, ograni−

czenia z  powodu przeciążenia pomp nieregulowanych, zagrożenie kawitacją i wiele innych,
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które są zawsze specyficzne dla danej instalacji pompowej. Należy też pamiętać, że zakres

regulacji, przy częściowej ilości pomp regulowanych prędkością obrotową, jest zawsze ogra−

niczony dopuszczalnym polem pracy pomp nieregulowanych. Najkorzystniejszą i najbardziej

komfortową sytuację z punktu widzenia energochłonności i bezpieczeństwa regulacji uzysku−

je się przy wyposażeniu wszystkich pomp współpracujących równolegle w napędy zmiennoo−

brotowe. Jest to jednak rozwiązanie najdroższe, wymagające pełnego technicznego i ekono−

micznego uzasadnienia.

Najczęściej się zdarza, o czym wspomniano już wcześniej, że wprowadzenie zmian w charak−

terystykach pomp i poprawne dostosowanie ich do charakterystyki oporów sieci daje wielo−

krotnie wyższe efekty, niż zastosowanie drogich napędów dla wyeliminowania zbędnej nad−

wyżki wysokości podnoszenia pomp w stosunku do potrzeb. Sytuacja ta spowodowana jest

głównie dużymi nadwyżkami parametrów pomp w stosunku do wymaganych przez daną

instalację parametrów. Z wykonanych wielu analiz regulacji parametrów układów wodnych

poprzez zmianę prędkości obrotowej wynika, że w przypadku układów wody sieciowej w cie−

płowniach i elektrociepłowniach, na 100% możliwych do uzyskania efektów energetycznych

wynikających z modernizacji parametrowej układu wodnego, 60 ÷ 80% przypada na dostoso−

wanie parametrowe pomp do potrzeb z równoczesnym poprawieniem sprawności zespołów

pompowych, a 40 ÷ 20% wynika z zastosowania napędów zmiennoobrotowych.

Zastosowanie napędów zmiennoobrotowych wymaga spełnienia przez pompy pewnych wa−

runków:

– możliwie płaska, ale stateczna w całym zakresie charakterystyka H = f(Q) oraz płaska 

charakterystyka sprawności,

– identyczność  charakterystyk poszczególnych pomp  (w granicach określonej tolerancji i błę−

du pomiaru),

– możliwość pracy w wymaganym zakresie zmian prędkości obrotowej,

– napędy pomp winny być  regulowane najlepiej od wspólnego sygnału, tj. np. ciśnienia dy−

spozycyjnego, ciśnienia zasilania lub wydajności,

oraz wiele innych warunków wynikających z sytuacji lokalnych.

Warunek równomiernego obciążenia pomp będzie zachowany, jeżeli charakterystyki ener−

getyczne pomp będą identyczne, dlatego zawsze warunek  zgodności charakterystyk i wyso−

kiej sprawności należy postawić przy zamówieniu wykonania pomp, modernizacji lub remon−

tu pomp istniejących. 

Konieczność spełnienia powyższych podstawowych warunków wyklucza możliwość przepro−

wadzania remontów i modernizacji pomp przez firmy o ubogim wyposażeniu technicznym, 

a już zupełnie wyklucza możliwość odbioru pomp bez dokładnej, zdjętej na stacji prób charak−

terystyki energetycznej.

Parametry pomp pracujących z napędami zmiennoobrotowymi nie mogą być określane wy−

łącznie w oparciu o bilans strat hydraulicznych układu wodnego oraz wymagane niezbędne

nadwyżki regulacyjne. Wykonanie pomp na takie parametry spowodowałoby ograniczenie

rzeczywistego pola regulacji lub nie uzyskanie założonych wartości parametrów układu wo−

dnego. Wynika to z faktu, że zarówno sprzęgła hydrokinetyczne, jak i kaskady posiadają pe−

wien poślizg obrotów w stosunku do nominalnej prędkości obrotowej silnika, który wynosi 

~3% dla sprzęgieł i ~1÷1,5% dla kaskad podsynchronicznych. Oznacza to, że pompa nie

osiąga, przy pełnym obciążeniu, obrotów znamionowych silnika, a tym samym jej parametry
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(głównie wysokość podnoszenia) ulegają zmniejszeniu. Należy pamiętać, że wysokość pod−

noszenia pompy maleje z drugą potęgą zmiany prędkości obrotowej, a wydajność z pierwszą

potęgą tej zmiany.

Przyjmując np. dla sprzęgieł hydrokinetycznych poślizg 3%, przy obrotach nominalnych sil−

nika nN = 1485 obr/min , obroty pompy wyniosą n = 1440 obr/min. Spowoduje to zmniejsze−

nie wysokości podnoszenia pompy o 6% i wydajności o 3%. W przypadku napędu kaskadą,

zmniejszenie parametrów przy obciążeniu nominalnym będzie mniejsze  i  wyniesie odpowied−

nio  2÷3 i  1÷1,5%,  przy  czym  przy napędzie  kaskadą  istnieje możliwość automatycznego

przejścia na zasilanie bezpośrednie i uzyskanie pełnych obrotów nominalnych silnika.

Wynika stąd wniosek, że parametry nominalne pomp muszą być wyższe od minimalnych,

obliczonych na podstawie strat przepływu, co najmniej o wartość odpowiadającą zmniejsze−

niu obrotów, szczególnie przy zastosowaniu do napędu sprzęgieł hydrokinetycznych. Nad−

wyżki  parametrowe nie mogą być zbyt duże, ponieważ sprawność napędów maleje wraz ze

zmniejszaniem się prędkości obrotowej silnika i pompy.

Poślizg nie występuje w przypadku zastosowania napędu falownikowego. Jednak również 

w tym przypadku należy przewidzieć pewną nadwyżkę parametrową, która będzie mogła być

wykorzystana w sytuacji np. awarii falownika i konieczności przejścia na regulację dławie−

niową. Wysokość tej nadwyżki przyjmuje się z reguły w wysokości do 5%.

Dobór parametrów pomp nie zależy wyłącznie od oporów hydraulicznych, ale również od

rodzaju zastosowanego napędu.

18.1.  Podstawowe cechy pomp, silników i przemienników częstotliwości

w zespołach regulowanych

Pompy

– charakterystyki energetyczne pomp powinny być zgodne z charakterystykami wyznaczony−

mi dla pola regulacji parametrowej, a kompletny zespół pompa−silnik−falownik powinien 

umożliwić pracę z parametrami wynikającymi z tych charakterystyk również dla f > 50 Hz, 

– należy określić wymaganą wartość minimalnej sprawności i pole tolerancji odbioru poszcze−

gólnych parametrów pompy i zespołu,

– każda pompa powinna podlegać odbiorowi parametrowemu, ze zdjęciem pełnej charakte−

rystyki energetycznej w obecności przedstawiciela użytkownika (wg PN−EN ISO 9906). 

Należy unikać tzw. prób zastępczych na obniżonych obrotach,

– zalecane jest wykonanie dodatkowych prób zespołów pompa−silnik−falownik (u producenta 

lub na miejscu u użytkownika) i określenie rzeczywistych charakterystyk regulacyjnych, ma 

to duże znaczenie w późniejszej budowie algorytmów sterowania, określeniu rzeczywistych  

granic regulacji i równocześnie znalezienie częstotliwości zabronionych,

– z wykonania materiałowego żeliwo−staliwo, jeśli to możliwe, należy raczej kierować się 

w stronę wykonania staliwnego, gwarantuje to dużą żywotność i niższe koszty ewentualnych 

remontów (naprawy spawalnicze, legalizacja wirnika a nie jego wymiana…).

Powyższe kryteria potrafi spełnić większość uznanych producentów pomp. 
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Silniki

– silnik powinien być przystosowany do współpracy z przemiennikiem częstotliwości (wenty−

lacja, izolacja uzwojeń, izolacja łożysk lub obudowy łożyska …) ,

– zgodnie z z normą PN−EN 60034−1:2005(U) odchyłki sprawności wynoszą:

0,15 (100 ηN) dla silników o mocach znamionowych 0,75 ÷ 50 kW

0,1 (100 ηN)   dla silników powyżej 50 kW.

Należy zapewnić, zwłaszcza dla silników dużej mocy, uzyskanie sprawności 

gwarantowanych,

– oceniając sprawność silnika należy mieć na uwadze, że w zastosowaniach do napędu pomp 

z zastosowaniem regulacji zmiennoobrotowej, niezmiernie ważnym jest płaski i szeroki 

zakres przebiegu sprawności silnika w zależności od obciążenia,

– do napędów zmiennoobrotowych należy stosować silniki wysokosprawne,

– zaleca się stosowanie jak najmniejszych naddatków mocy i wykorzystywanie naturalnej 

możliwości stałego przeciążania silnika w uzgodnionym z producentem zakresie,

– należy określić dla zadanego pola regulacji wartość dolnej i górnej prędkości obrotowej 

w ramach dopuszczalnego dla silnika momentu obrotowego, 

– silnik winien być wyposażony w enkoder do pomiaru prędkości obrotowej.

Przmienniki częstotliwości

– wyposażenie w wektorowy algorytm sterowania,

– napęd do napędów pompowo−wentylatorowych  (M = f(n2)),
– funkcja Automatycznej Optymalizacji Energii, kontrolowane zmniejszenie namagnesowa−

nia silnika,

– fabrycznie wbudowany filtr ograniczający wyższe harmoniczne prądu pobierane z sieci zasi−

lającej (zawartość pierwszej harmonicznej prądu nie mniejsza niż 90 %),

– fabrycznie wbudowany filtr przeciw zakłóceniom radioelektronicznym RFI co najmniej kla−

sy 1A (praca w warunkach przemysłowych),

– fabrycznie wbudowany port szeregowy RS485,

– co najmniej 8 wejść cyfrowych, 2 wejścia analogowe, 3 wejścia impulsowe, 2 wyjścia cy−

frowe i analogowe, 2 wyjścia przekaźnikowe,

– zabezpieczenie przed wyłączeniem obciążonego silnika na wyjściu inwertera (przełączanie 

na wyjściu) w dowolnym stanie wysterowania,

– funkcja automatycznego dopasowania do podłączonego silnika – przy zatrzymanym i ze−

sprzęglonym zespole pompowym,

– możliwość podłączenia min. 150 m ekranowanego kabla silnikowego lub 300 m kabla bez 

ekranu,

– ograniczenie przepięć na zaciskach silnika do 1000 V przy 150 m ekranowanym kablu silnika,

– alfanumeryczny wyświetlacz z możliwością jednoczesnego monitorowania minimum 4 pa−  

rametrów,

– możliwość prostego wyboru jednego z czterech różnych trybów pracy (opisanych oddziel−

nymi zestawami parametrów przetwornicy) z możliwością przełączanie bez konieczności 

zatrzymania silnika,

– funkcja wprowadzania częstotliwości „zastrzeżonych“,

– funkcja „uśpienia“, automatyczne zatrzymanie silnika  przy braku obciążenia,

– funkcja automatycznego doboru czasów rozpędzania i hamowania,

– funkcja automatycznego obniżenia prędkości przy przegrzaniu przetwornicy lub spadku 

napięcia w sieci.
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Istotne są również warunki serwisowe, tzn. czy producent posiada rozbudowaną sieć serwisów

krajowych oraz jakie są koszty serwisu i szybkość reakcji na wezwanie. Drogi serwis, na który

się dodatkowo długo czeka, może zniechęcić do nawet najlepszego urządzenia. Należy za−

gwarantować zasady zmiany cen usług i części podczas eksploatacji, pełne wsparcie tech−

niczne, dokumentację w języku polskim, możliwość rozbudowy o nowe funkcje i szkolenia.

Przy wyborze ofert, oprócz warunków technicznych i ogólnej oceny, należy przyjąć zasadę,

że cena nie może być w żadnym przypadku jedynym kryterium decydującym o wyborze

dostawcy, ponieważ istnieje szereg innych warunków i parametrów technicznych, które trze−

ba będzie wziąć pod uwagę przy wyborze oferty. Przykładem może być przebieg funkcji

sprawności w zależności od obciążenia (płaska, czy stroma) – parametr bardzo ważny w wa−

runkach pracy układów wodno−cieplnych, wpływ na poziom głośności i drgań całego zespołu

napędowego, masa, łatwość dostępu do wymiany elementów, koszty wentylacji, koszty ser−

wisu gwarancyjnego i pogwarancyjnego (przeglądy gwarancyjne), jego jakość i dostępność

oraz wiele innych...

18.2 Rachunek opłacalności NPV, IRR   [26]

Faza przygotowawcza

Inwestycje rzeczowe, których podstawowym efektem jest zwiększenie możliwości produk−

cyjnych przedsiębiorstwa, wymagają szczegółowych analiz przed przystąpieniem do ich rea−

lizacji. Dzięki nim firma jest w stanie ocenić, czy projekt jest rzeczywiście korzystny i czy

przyczyni się do wzrostu efektywności przedsiębiorstwa.

Inwestycja to proces długotrwały od momentu poniesienia nakładu do momentu osiągnięcia

ich zwrotu. Inwestycje są mało elastyczne tzn. że wycofanie się z inwestycji po fazie przygo−

towawczej przeważnie oznacza wysokie straty dla firmy.

Należy przygotować kilka alternatywnych wariantów projektów modernizacyjnych lub  zaku−

pów inwestycyjnych i oszacować ile one będą nas kosztować. Celem każdego wariantu jest

zwiększenie efektywności produkcji. Inwestycje należy ocenić z punktu widzenia całości przed−

siębiorstwa. Nie każda inwestycja, która sama w sobie jest opłacalna będzie korzystna dla ca−

łego przedsiębiorstwa. Chodzi o znalezienie odpowiedzi na pytanie, czy oceniany projekt po−

prawi zdolność firmy do generowania przepływów w przyszłości i czy jest to najlepsze dla

firmy rozwiązanie [36].

Przed przystąpieniem do szczegółowej oceny projektu inwestycyjnego należy odpowiedzieć

na następujące pytania:

1) jakie korzyści przyniesie projekt w krótkim i długim okresie?

2) czy jest on  zgodny ze strategią firmy?

3) jakie są czynniki ryzyka i koszty związane z realizacją projektu?

4) czy projekt zostanie sfinansowany z własnych środków, czy też w części z kredytu inwe− 

stycyjnego?

5) czy trzeba pozyskać nowe zasoby (zatrudnić dodatkowych pracowników, zapewnić nowe 

źródła finansowania)?

Wstępna ocena polega na przeanalizowaniu różnych projektów inwestycyjnych, kosztów

głównych zakupów inwestycyjnych i dokonaniu wstępnej selekcji. Ta wstępna ocena pozwala

odrzucić te, które są najmniej korzystne dla firmy, bez konieczności ich szczegółowej analizy.
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Do dalszego badania można przyjąć kilka alternatywnych projektów inwestycyjnych.

Faza formułowania założeń 

W tej fazie zbieramy różnorodne dane i  informacje, które pozwolą przygotować kilka alter−

natywnych projektów modernizacyjnych. Istotne są nakłady finansowe na poszczególne war−

ianty modernizacji, czy zakupy inwestycyjne.

Ceny

Należy przyjąć wyjściową cenę nośnika energii oraz prognozy długofalowe, założyć indeksa−

cje cen w kolejnych latach projektu.

Inflacja

Dla wiarygodnego oszacowania danych, w analizie opłacalności należy uwzględnić tendencje

inflacyjne. Dla przykładu w Raporcie o inflacji – luty 2008 r. [34] Rada Polityki Pieniężnej

określiła, że inflacja w IV kw. ub. r. wzrosła do poziomu górnej granicy odchyleń od celu in−

flacyjnego NBP (3,5%). Inflacja rosła we wszystkich miesiącach IV kwartału ubiegłego roku

od 3,0% w październiku do 4% w grudniu 2007 r. 

Amortyzacja

Należy ustalić stawkę amortyzacyjną dla danej inwestycji lub stawkę dominującą dla różnych

środków trwałych będących przedmiotem modernizacji lub zakupem inwestycyjnym. Np. dla

układu pomp poddanych modernizacji stawka 14% i to ona wyznacza 8−letni horyzont cza−

sowy rachunku opłacalności.

Sprzedaż

Należy prawidłowo prognozować sprzedaż w kolejnych latach realizacji inwestycji, uwzględ−

niając długofalowe tendencje branżowe oraz wpływ inwestycji na zwiększenie sprzedaży. Za−

łożyć należy pewien margines ryzyka, ostrożnie planować sprzedaż i nie przyjmować naj−

bardziej optymistycznej wersji.

Podstawowa stopa dyskontowa

W analizach opłacalności przyjmuje się, że stopę dyskontową stanowi średni ważony koszt

kapitału (weighted average cost of capital). Zgodnie z definicją Słownika Pojęć Ekono−

micznych [30] oznacza on „przeciętny koszt finansowania firmy (kapitał akcyjny, skrypty

dłużne, pożyczki bankowe) ważony do udziału każdej pozycji kapitałowej w całkowitej puli

kapitału. Ważenia dokonuje się zazwyczaj na podstawie wyceny rynkowej, kosztów bie−

żących i kosztów po opodatkowaniu. Średni ważony koszt kapitału uważany jest jako wiel−

kość progowa przy podejmowaniu decyzji inwestycyjnych oraz jako miara, którą należy mini−

malizować w celu znalezienia optymalnej struktury kapitałowej firmy“.

Część ekonomistów wykorzystuje wskaźnik oprocentowania wieloletnich obligacji skarbo−

wych lub stawkę oprocentowania kredytów inwestycyjnych.
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Koszty

Należy dokładnie przeanalizować roczne koszty związane z eksploatacją modernizowanego

obiektu. Można je zestawić w tabeli:

Tabela 18.1. Roczne koszty związane z eksploatacją modernizowanego obiektu

116

Jeżeli firma nie prowadzi ewidencji księgowej, która umożliwiłaby szczegółowe rozbicie

kosztów dla obiektu poddanego modernizacji, to w analizie można przyjąć pewne uprosz−

czenia. Założyć na przykład, że najistotniejsze w rachunku opłacalności będą koszty energii

elektrycznej i amortyzacja, a pozostałe koszty będą takie same przed i po modernizacji i nie

poddawać ich  szczegółowej analizie.

Jeżeli firma sfinansuje modernizację z kredytu inwestycyjnego, to dobrze jest złożyć w banku

prowadzącym rachunek bieżący zapytanie, na jakich warunkach zostanie przydzielony kredyt

tj. oprocentowanie i okres spłaty, sposób naliczania odsetek oraz czy możliwa jest karencja 

w spłacie kredytu. Jest to bardzo istotne z punku widzenia prowadzenia rachunku opłacalno−

ści. W przypadku przedsięwzięcia modernizacyjnego, przychodem jest różnica kosztów eks−

ploatacji obiektu, przed i po modernizacji. W założeniach można przyjąć sprzedaż całkowitej

zaoszczędzonej energii.

Faza wstępna oceny projektów inwestycyjnych

Bardzo istotnym etapem, w dużej mierze decydującym o sukcesie projektu, jest faza przed−

inwestycyjna. W tej fazie oceniamy różne warianty przedsięwzięć inwestycyjnych uwzględ−

niając:

1) obecną sytuację finansową firmy oraz ocenę wpływu realizacji projektu na jej kondycję;

2) otoczenie firmy – jej miejsce na rynku i na ile inwestycja wpłynie na wzmocnienie jej pozy−

cji na rynku;

3) czynniki ryzyka wynikające z projektu, zwłaszcza aspekt finansowy;

4) korzyści projektu, które trudno zmierzyć miernikami finansowymi, np. utrzymanie pozycji 

lidera na rynku, prestiż czy zdobycie doświadczenia w realizacji inwestycji.

Oceniając dane przedsięwzięcie należy wyodrębnić wszelkie wpływy i wydatki, które będą

jego konsekwencją. Nie wystarczy skupić się na analizie wskaźnikowej oceniając dane przed−

sięwzięcie. Wskaźniki księgowe ułatwiają analizę i pozwalają ją usystematyzować. Opieramy

się na danych liczbowych wynikających ze sprawozdań finansowych i przepływów pienięż−
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nych. Podstawowa różnica pomiędzy metodami księgowymi a dyskontowanymi polega na

uwzględnianiu, bądź nie, czynnika czasu i zmiany pieniądza w czasie. W metodach księ−

gowych analizuje się nominalne wartości wynikające z projektu, natomiast w przypadku

metod dyskontowych, wartości zdyskontowane w różnych okresach realizacji i różnych stru−

mieniach finansowych dla określonych wariantów.

Jedną z metod księgowych jest księgowa stopa zwrotu r

r =  Z / N (61)

gdzie: 

Z – średnioroczny zysk księgowy uzyskiwany w okresie inwestycji

N – nakłady inwestycyjne

Księgowa stopa zwrotu jest miarą dochodowości przedsięwzięcia. W fazie przedinwestycyjnej

dokonujemy kalkulacji wstępnej. Obliczamy zużycie energii elektrycznej np. dla trzech war−

iantów w kWh/rok przed i po modernizacji. Przychód rozumiany jest tutaj jako różnica zuży−

cia energii elektrycznej przed i po modernizacji. Na przykład:

a)  6.000.000 kWh/rok x cena 0,3165 zł/kWh   =  1.899.000 zł

b)  4.000.000 kWh/rok x cena 0,3165 zł/kWh   =  1.266.000 zł

efekt z  modernizacji ( a – b )          633.000 zł

Dyskontowe  metody rachunku opłacalności

Najbardziej precyzyjnymi metodami oceny opłacalności przedsięwzięć inwestycyjnych są

metody dyskontowe. Uwzględniają one, w przeciwieństwie do prostych metod oceny, roz−

łożenie w czasie przewidywanych wpływów i wydatków związanych z badaną inwestycją.

Służy temu wykorzystanie techniki dyskonta, która pozwala sprowadzić do porównywalności

nakłady i efekty realizowane w różnym czasie. Określenie ich wartości teraźniejszej, tj. za−

ktualizowanej na moment przeprowadzenia oceny, stanowi podstawę dalszego wnioskowania.

Metody dyskontowe dają też możliwość objęcia oceną całego okresu funkcjonowania przed−

sięwzięcia, a więc zarówno okresu jego realizacji, jak też pełnego okresu, w którym przewidu−

je się osiąganie efektów. Sprzyja to dokładności oceny. Do najczęściej stosowanych w prak−

tyce metod rachunku opłacalności przedsięwzięć inwestycyjnych należą :

a) metoda wartości zaktualizowanej netto (net present value – NPV )

b) metoda wewnętrznej stopy zwrotu (internal rate of return – IRR )

Wartość zaktualizowana netto

Wartość zaktualizowaną netto ocenianego projektu określa się jako sumę, zdyskontowanych

oddzielnie dla każdego roku, przepływów pieniężnych netto (net cash flow – NCF) zreali−

zowanych w całym okresie objętym rachunkiem, przy stałym poziomie stopy procentowej

(dyskontowej). Wartość ta wyraża więc zaktualizowaną  na moment przeprowadzania oceny

wielkość korzyści, jakie badana inwestycja może przynieść firmie. Obliczamy ją na podsta−

wie równania:

NPV = NCF0 x a0 + NCF1 x a1 + ... +NCFn x an (62)

gdzie:

NPV – wartość zaktualizowana netto,
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NCF 0,1...., n – przepływy pieniężne netto w kolejnych latach  okresu obliczeniowego 

a 0,1,..., n – poziom współczynnika dyskontowego w kolejnych latach okresu obliczeniowego

Badane przedsięwzięcie inwestycyjne jest opłacalne, jeżeli spełniony jest warunek:

NPV > 0

Poziom NPV uzależniony jest z jednej strony od wielkości i rozłożenia w czasie przepływów

pieniężnych netto, z drugiej natomiast od przyjętej do obliczeń stopy procentowej. Wyższym

wartościom tej stopy odpowiadają przy tym niższe współczynniki dyskontowe. Podniesienie

poziomu stopy procentowej prowadzi zatem do obniżenia zaktualizowanej wartości

przepływów pieniężnych w kolejnych latach okresu obliczeniowego. 

Stopa dyskontowa:

a = 1/(1+ r) t (63)

gdzie:  

r – stopa procentowa

t – 1, 2, 3,...n – kolejne lata okresu obliczeniowego

Poziom stopy dyskontowej stanowiącej podstawę obliczeń wyznacza się w praktyce uwzględ−

niając stopę procentową, wyrażającą aktualne oprocentowanie wieloletnich obligacji skarbo−

wych lub średni ważony koszt kapitału. Należy obliczyć wartość przepływów pieniężnych

charakteryzujących oceniane projekty inwestycyjne. W tabeli 18.2 pokazano metodę dyskon−

towania przepływów w kolejnych latach okresu obliczeniowego.

Tabela 18.2.  Przepływy pieniężne w latach
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Wartość zaktualizowana netto badanego przedsięwzięcia jest sumą ostatniego wiersza powyż−

szej tablicy zróżnicowaną o nakłady inwestycyjne i wynosi:

(64)
n NCF

t (1 + r ) t
– NINVNPV = Σ
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gdzie : 

NPV – wartość zaktualizowana netto

NCF – przewidywane przepływy gotówkowe w kolejnych latach

NINV – początkowe nakłady inwestycyjne

Jeżeli  NPV > 0, przedsięwzięcie należy uznać  za opłacalne.

Następnie porównujemy warianty w wartościach charakteryzujących je przepływów pienięż−

nych. Do realizacji przyjmujemy tylko te projekty, które generują dodatni efekt. Jeżeli prze−

pływy  pieniężne netto NCF dla poszczególnych projektów inwestycyjnych są dodatnie świad−

czyć to może o wysokim stopniu ich opłacalności. Posłużą one do oceny rentowności i wyboru

najbardziej opłacalnego wariantu. Im wyższe NPV tym bardziej opłacalny projekt. 

Wewnętrzna stopa zwrotu IRR

IRR jest stopą procentową, przy której zaktualizowana wartość strumienia wydatków pienięż−

nych jest równa zaktualizowanej wartości strumienia wpływów pieniężnych. Jest to więc taka

stopa procentowa, przy której wartość zaktualizowana netto ocenianego przedsięwzięcia in−

westycyjnego jest równa zero (NPV = 0).

Wewnętrzna stopa zwrotu pokazuje bezpośrednio stopę rentowności badanych przedsięwzięć.

Pojedyncza inwestycja jest opłacalna wówczas, gdy jej IRR jest wyższa od stopy granicznej,

będącej najniższą możliwą do zaakceptowania przez inwestora stopą rentowności. Wyboru

najbardziej opłacalnego wariantu inwestycyjnego dokonuje się natomiast poprzez maksyma−

lizację wewnętrznej stopy zwrotu alternatywnych projektów [20].

Procedura ustalania wewnętrznej stopy zwrotu obejmuje kilka etapów. W pierwszej kolejno−

ści ustalamy wartość przepływów pieniężnych netto w kolejnych latach okresu obliczeniowe−

go (analogicznie jak przypadku metody NPV). Następnie metodą kolejnych przybliżeń wybie−

ramy wielkości stopy procentowej (i1 oraz i2) takie że:

– NPV obliczona na podstawie i1 jest zbliżona do zera, ale dodatnia: ustalony w ten sposób po− 

ziom NPV oznaczamy jako PV,

– NPV obliczona na podstawie i2 jest zbliżona do zera, lecz ujemna: ustalony w ten sposób po−

ziom NPV oznaczamy jako NV.

W oparciu o powyższe wielkości ustalimy poziom IRR wykorzystując równanie:

(65)

gdzie:

IRR – wewnętrzna stopa zwrotu

i1  – poziom stopy procentowej, przy którym NPV>0

i2  – poziom stopy procentowej,  przy którym NPV<0

PV – poziom NPV obliczony na podstawie i1

NV – poziom NPV obliczony na podstawie i2

Należy zestawić przepływy gotówkowe w  poszczególnych latach okresu obliczeniowego dla

wariantów, wykorzystując stopę dyskontową przy której NPV – wartość zdyskontowanych

przepływów – osiąga graniczne kwoty dodatnie i ujemne. Pozwoli to wyznaczyć wewnętrzną

stopę zwrotu.
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PV (i2 – i1)

PV + |NV|
IRR = i1
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Uwagi końcowe do oceny opłacalności

Metody dyskontowe uwzględniają rozłożenie w czasie przewidywanych wpływów i wydat−

ków związanych z badaną inwestycją. Do analizy opłacalności posłużono się dwiema najczę−

ściej stosowanymi metodami: wartości aktualizowanej netto – NPV, której wyniki zastoso−

wano do ustalenia  wewnętrznej stopy zwrotu – IRR. Zwrócono też uwagę na bardzo ważną

fazę przygotowawczą, przed przystąpieniem do realizacji inwestycji oraz na fazę przedinwes−

tycyjną, w której formułowane są założenia do projektów. W fazie wstępnej oceny projektów

inwestycyjnych można posłużyć się metodą księgowej stopy zwrotu, która pozwoli określić

najbardziej dochodowe projekty. Dla szczegółowego określenia efektywności przedsięwzięć

racjonalizujących koszty zużycia energii można również posłużyć się rozbudowaną metodolo−

gią szacowania kosztów w cyklu życia (LCC).

18.3. Podsumowanie

Podsumowując ten krótki przegląd stosowanych najczęściej technik regulacji, należy stwier−

dzić, że wybór rodzaju regulacji zależy zawsze od charakterystyki oporu, charakterystyki

pomp i wymaganego zakresu regulacji. Wybór rodzaju napędu decyduje nie tylko o wysokoś−

ci nadwyżki parametrowej, ale ma również poważny wpływ na sprawność energetyczną ze−

społu pompowego ( pompa + napęd + silnik).

Duże nadwyżki parametrowe pomp powodują konieczność pracy przy niskich prędkościach

obrotowych, co z kolei powoduje, jak pokazano na wykresach, znaczne zmniejszenie spraw−

ności energetycznej zespołu pompowego. Dlatego należy dążyć do jak najmniejszych nadwy−

żek, uwzględniających wyłącznie sposób regulacji parametrów, pole regulacji, opory hydra−

uliczne układu oraz spadek parametrów pomp w wyniku eksploatacji.

Przed podjęciem decyzji o zastosowaniu napędów regulowanych należy:

– wykonać pomiary strat w źródle i uporządkować technologię pod kątem eliminacji nad−

miernych oporów hydraulicznych,

– zweryfikować charakterystykę dyspozycyjną sieci,

– dostosować charakterystyki pomp do aktualnych potrzeb (pole parametrowe),

– dobrać zespoły napędowe z uwzględnieniem omówionych wcześniej zaleceń,

– opracować szczegółową koncepcję wariantową z analizą opłacalności.

Decyzja zakupu napędu winna być bezwzględnie poprzedzona szczegółową analizą strat

układu wodnego, wymaganego zakresu regulacji parametrowej oraz doborem najkorzystniej−

szej charakterystyki energetycznej pomp. Znanych jest wiele przypadków, gdzie bez szcze−

gółowej analizy układu wodnego zakupiono drogie napędy i nie uzyskano oczekiwanego

zakresu regulacji oraz zmniejszono ogólną sprawność układu.

Przy instalowaniu napędów należy zadbać o wysoką sprawność wszystkich elementów ze−

społu pompowego, w tym głównie pomp, które po kilku lub kilkunastu latach eksploatacji

mogą posiadać niską sprawność i rozbieżne parametrowo charakterystyki. 

Przedstawiony materiał nie wyczerpuje wszystkich tematów związanych z regulacją para−

metrów, omawia jedynie wybrane zagadnienia mające zwrócić uwagę na najistotniejsze prob−

lemy związane z techniką regulacji za pomocą zmiany prędkości obrotowej pomp.
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19. Przykłady rozwiązań modernizacyjnych układów wodno−cieplnych

19.1. Modernizacja Ciepłowni Kiczury – SPGK Sanok

Układ technologiczny ciepłowni uruchomionej w 1980 r. nie nadążał za rozwojem oraz mo−

dernizacją sieci cieplnej. Przewymiarowanie zespołów pompowych, brak efektywnej regulacji

parametrów pomp powodowały powstawanie znacznych strat dławienia i generowanie wyso−

kich wskaźników kosztów pompowania. Przed modernizacją układ ciepłowni był klasycznym

układem z pompami sieciowo−kotłowymi pracującymi poprzez zespół kotłów na sieć. Zmie−

szanie zimne realizowane było obejściem kotłów poprzez układ regulacji dławieniowej. 

W ciepłowni zainstalowane są 2 kotły WR10, 1 kocioł WR4.8 oraz 1 kocioł gazowy Vea 12 MWt.
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Fot. 19.1. Pompownia przed modernizacją
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Na rysunku 19.2 pokazana została

technologia pompowania przed mo−

dernizacją. Dwie pompy W18P, nie−

dopasowane do układu, musiały pra−

cować przy znacznym dławieniu. 

W skrajnym przypadku przy mini−

malnych przepływach dławione było

prawie 50% mocy hydraulicznej ge−

nerowanej przez pompy. Na zdjęciu

pokazana została pompownia przed

modernizacją.
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Rys. 19.2. Technologia pompowania 
przed modernizacją ciepłowni

Rys. 19.3. Praca pomp sieciowych 15A40, 
na podstawie pomiarów powykonawczych    

Rys.19.4. Praca pompy przewałowej 
kotła WR10                    
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Fot. 19.5. Pompownia sieciowa po modernizacji

Rys. 19.6. Energetyczny wskaźnik  kosztu transportu wody sieciowej

Modernizacja układu hydraulicznego ciepłowni polegała na zabudowaniu na każdym kotle

rusztowym pompy przewałowej oraz na wymianie pomp głównych na pompy o niższych para−

metrach, wyposażonych w nowe silniki o wyższych sprawnościach oraz napędy regulowane.

Ze względu na pracę kotłów w szerokim zakresie zmian przepływów, również pompy prze−

wałowe zostały wyposażone w przemienniki częstotliwości. Układ zabezpieczeń kotłów zo−

stał dozbrojony w automatykę tzw. pływającej blokady minimalnego ciśnienia. Współpraca

nowych pomp po modernizacji pokazana została na rysunkach 19.3 i 19.4,  natomiast wygląd

pompowni zaprezentowano na fot. 19.5. W wyniku modernizacji uzyskano ok. 40% zmniej−

szenia energetycznego wskaźnika kosztu transportu (rys. 19.6).
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Zmiany w systemie ciepłowniczym spowodowały zbyt małe dopasowanie układu pompowego

do wymagań, szczególnie w zakresie regulacji i zdolności do odpowiedzi źródła na duży za−

kres zmian przepływów sieciowych. Specyfika eksploatacji bloku parowo−gazowego (praca

głownie wymienników o niskich oporach, przy mniejszym udziale pracy kotłów) spowodo−

wała obniżenie sumarycznych oporów wewnętrznych. Stan ten dodatkowo powiększał nie−

Wskaźnik ten definiowany jest jako stosunek mocy pobieranej przez pompy biorące udział 

w pracy źródła w danej chwili do przepływu sieciowego.

K = Pe / Qs (66)

gdzie: 

Pe – (kW), 

Qs – (m3/h), 

K – (kWh/m3)

Uwaga: posługiwanie się wskaźnikiem kosztu transportu ma sens tylko przy porównywaniu 

i ocenie tego samego systemu. Nie należy wyciągać wniosków co do jakości pompowania na

podstawie wskaźnika K z innych obiektów, gdyż inna charakterystyka sieci lub inne urządze−

nia wytwórcze w źródle ciepła powodują, że wartości wskaźnika K dla innego systemu będą

całkowicie inne [7]. 

19.2. Modernizacja EC Lublin – Wrotków

Przed modernizacja, układ pomp sieciowych składał się z 5 pomp typu 35W50−2 oraz dwóch

35W50M−2 zmodernizowanych w celu zwiększenia wydajności. Pompy pracują w układzie

równoległym na wspólny kolektor. Kotły zasilane są poprzez wymiennik ciepłowniczy i kot−

łowy lub bezpośrednio z kolektora tłocznego pomp sieciowych. Zespół kotłów WP jest wy−

posażony we własne pompy przewałowe 40B33, instalację zmieszania gorącego i obejścia dla

realizacji zmieszania zimnego.

Rys. 19.7. Uproszczony schemat technologiczny źródła ciepła
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dopasowanie parametrowe układu pomp sieciowych – pompy posiadały zbyt duże nadwyżki

parametrowe przy zbyt małej regulacyjności. 

W wyniku analizy układu podjęto decyzję o zmodernizowaniu pomp sieciowych z dostoso−

waniem zakresów wydajności do wymagań, przy jednoczesnym obniżeniu wysokości podno−

szenia. Zabieg ten został wykonany w granicach mocy silników i napędów. Dodatkowo został

zakupiony jeden napęd falownikowy, celem rozszerzenia pola regulacji. Kotły wodne wypo−

sażone zostały w tzw. pływające blokady minimalnego ciśnienia. Pompy sieciowe wyposa−

żono w układy zabezpieczeń przed przeciążeniem hydraulicznym i przekroczeniem dopusz−

czalnej wartości NPSHR. Na rys. 19.8. pokazana została technologia pompowania układu

przed i po modernizacji. 
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Rys.19.8. Technologia pompowania przed (po lewej) i po modernizacji (po prawej stronie).

Fot. 19.9. 
Widok zmodernizowanej
pompowni sieciowej 
EC Lublin−Wrotków
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W wyniku modernizacji uzyskano:

– rozszerzenie zakresu bezdławieniowej regulacji,

– zmniejszenie głębokości regulacji, a zatem podwyższenie jej sprawności,

– pełne pokrycie wymaganego pola pracy,

– optymalne dociążenie pomp i napędów,

– zmniejszenie energetycznego wskaźnika kosztu transportu z 0,502 na 0,311 kWh/m3.

Przedstawione przykłady działań modernizacyjnych, w jakże różnych od siebie pod względem

mocy oraz rodzaju urządzeń wytwórczych źródłach, pokazały jedną wspólna cechę. Podstawą

poprawności pompowania i uzyskania dobrych efektów z wdrażanej regulacji zmiennoobro−

towej jest optymalizacja parametrowa pomp. Dopiero dopasowane pod względem wysokości

podnoszenia pompy, o odpowiednich zakresach przepływów, z pagórkami sprawności usy−

tuowanymi w obszarach najczęściej występujących wydajności mogą być poddane efektywnej

regulacji. 

Bezkrytyczne podejście do tych zagadnień, stosowanie napędów regulowanych na zasadzie

mody, prowadzi zwykle do rozczarowań. Znane są przypadki, gdzie zabudowane napędy prze−

miennikowe, na niedopasowanych parametrowo pompach, spowodowały zwiększenie zużycia

energii elektrycznej lub nawet ograniczenie parametrów eksploatacyjnych.
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Elektryczne silniki energooszczędne charakteryzujące się najwyższą klasą
sprawności i jednocześnie najwyższą jakością, można nabywać po znacznie
obniżonych cenach zbliżonych do cen silników standardowych.

Obniżenie cen silników energooszczędnych uzyskano dzięki dopłatom 
z projektu Polski Program Efektywnego Wykorzystania Energii w Napędach
Elektrycznych (PEMP).

Silniki objęte programem PEMP są do nabycia bezpośrednio u krajowych i za-
granicznych producentów biorących udział w programie.

Lista producentów wraz z ich danymi adresowymi, jak również szczegóły
dotyczące silników objętych programem dostępne są na stronie

www.pemp.pl.

Istnieje również możliwość zamawiania urządzeń technologicznych wypo-
sażonych w objęte programem PEMP silniki energooszczędne u krajowych
producentów tych urządzeń.

Silniki objęte programem oznaczone są etykietą:
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Rysunek 1
Różnica kosztów cyklu życia dla silnika standardowego i energoosz-
czędnego w zależności od czasu pracy przy obciążeniu 75% mocy
znamionowej bez uwzględnienia dopłaty z projektu PEMP

Rysunek 2
Różnica kosztów cyklu życia dla silnika standardowego i energoosz-
czędnego w zależności od czasu pracy przy obciążeniu 75% mocy
znamionowej z uwzględnieniem dopłaty z projektu PEMP
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Więcej informacji uzyskać można w agencjach wdrażających projekt:

Krajowa Agencja Poszanowania Energii S.A. (KAPE S.A.) 
ul. Mokotowska 35, 00-560 Warszawa, tel.: (+48 22) 626 09 10, fax: (+48 22) 626 09 11,  www.kape.gov.pl
Fundacja na rzecz Efektywnego Wykorzystania Energii (FEWE)
ul. Rymera 3/4, 40-048 Katowice, tel/fax: (+48 32) 203-51-14, 203-51-20, e-mail: office@fewe.pl,  www.fewe.pl

Nowoczesna konstrukcja, stosowanie w procesie produkcji komponentów wyższej jakości, zwiększone zastosowanie 
materiałów czynnych oraz bardziej precyzyjne wykonanie sprawiają, że silniki energooszczędne charakteryzują się lep-
szymi parametrami eksploatacyjnymi jak: wyższa sprawność, niższa awaryjność, cichsza praca. Silniki te lepiej znoszą
przeciążenia i mogą być trwale obciążane mocą wyższą od znamionowej. Są one urządzeniami o wyższej trwałości 
i niezawodności. Konstrukcja silników energooszczędnych wymusza ich nieco wyższą cenę w porównaniu do cen silni-
ków standardowych. Jednakże większa niezawodność i wyższa sprawność silników energooszczędnych, wpływając na
obniżenie kosztów eksploatacji, niweluje tę różnicę po krótkim okresie czasu użytkowania.

Koszt energii elektrycznej jest dominującą pozycją w kosztach użytkowania silników. 

Przy obciążeniu silnika 75% mocy znamionowej i wyższym, zwiększony koszt inwestycyjny nabycia silników energo-
oszczędnych dla większości przypadków skompensowany zostaje przy czasie ich eksploatacji w granicach 1000 godzin
w roku. Przy uwzględnieniu dopłat z programu PEMP, koszt inwestycyjny równoważony jest wartością zaoszczędzonej
energii elektrycznej już po czasie eksploatacji nieznacznie przekraczającym 200 godzin w roku.

Na zamieszczonych poniżej wykresach została zobrazowana analiza kosztów w cyklu życia silnika (LCC) przeprowa-
dzona dla przykładowych silników o mocy 2,2; 18,5 oraz 75 kW. Rysunki 1 i 2 przedstawiają najmniejszą liczbę godzin
pracy silnika energooszczędnego, przy której jego wyższy koszt inwestycyjny w porównaniu do silnika standardowego
zostaje zrównoważony wartością zaoszczędzonej energii elektrycznej. Rysunek 1 dotyczy przypadku ponoszenia peł-
nych kosztów inwestycyjnych silnika energooszczędnego, zaś rysunek 2 dotyczy mniejszego kosztu inwestycyjnego
spowodowanego dopłatą z programu PEMP.
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