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Streszczenie: Sukcesywne zwiększanie parametrów pracy nowoczesnych wielostopniowych
pomp odśrodkowych wymaga ściślejszych obliczeń ich głównych węzłów konstrukcyjnych.
Potrzebne jest przejście od obliczeń przy założeniu współczynników empirycznych do
obliczeń opartych na rachunku prawdopodobieństwa niezawodności pracy tych węzłów.
Należy uwzgledniać prawdopodobieństwo zmian istotnych parametrów przepływu i cech
konstrukcyjnych (geometria szczelin uszczelniających, stan powierzchni ich ścianek,
właściwości tworzyw konstrukcyjnych i t. d.). Jednym z ważniejszych węzłów
konstrukcyjnych pomp odśrodkowych wielostopniowych są tarcze odciążające siłę osiową,
która osiąga setki ton. W referacie przedstawiono metodę obliczeń tarczy odciążającej, która
bazuje na kryterium dopuszczalnej amplitudy drgań osiowych zespołu wirującego.

1. WPROWADZENIE

Do równoważenia sił osiowych w pompach odśrodkowych wielostopniowych stosuje
się samoustawne tarcze odciążające. Konstruowanie tego węzła konstrukcyjnego wymaga
możliwości wykonania ścisłych obliczeń konstrukcyjnych, w tym sprawności jego pracy,
która wpływa na niezawodność pracy całej pompy. Zwiększenie niezawodności instalacji
pompowej jest przede wszystkim związane ze zwiększonymi wymaganiami norm
bezpieczeństwa w następstwie wzrostu parametrów pracy tych maszyn. Zapobieganie
zawodności instalacji pompowych i możliwości wypadania z ruchu podstawowych obiegów,
wymaga podnoszenia norm wytrzymałościowych, kryteriów oceny stanu dynamicznego
maszyn a też ich sprawności.

Stopniowe pogarszanie parametrów pracy zespołu tarczy odciążającej [1] jest
spowodowane sukcesywną erozją ścianek szczelin uszczelniających. (rys.1, kropkowana
linia). Gdy szerokość szczeliny poprzecznej jest zbyt mała, to może wystąpić tarcie suche,
które obniża sprawność mechaniczną pompy, gdy szczelina jest zbyt duża, to wzrastają straty
wolumetryczne. Oprócz tego przypadkowa zmiana geometrii szczelin wzdłużnej i
poprzecznej powoduje zmianę stanu dynamicznego maszyny. Amplituda drgań osiowych
może przekroczyć zakres określony w obliczeniach konstrukcyjnych co prowadzi do
występowania tarcia suchego w szczelinie poprzecznej i wzrostu strat mechanicznych oraz
szybkości ścierania pierścieni tarczy.



Tak ważny węzeł konstrukcyjny wymaga z jednej strony możliwie ścisłych obliczeń
traktujących całościowo problem jego niezawodności a z drugiej strony może być
przedmiotem nowych oryginalnych rozwiązań konstrukcyjnych [6].

2. OCENA POPRAWNOŚCI  PRACY TARCZY ODCIĄŻAJĄCEJ

Pracę tarczy odciążającej można uznać za poprawną, gdy mimo drgań wzdłużnych
zespołu wirującego w szczelinie poprzecznej będzie występowało tarcie płynne a wyciek
przez ten węzeł konstrukcyjny będzie minimalny - niezbędny.

Obliczenia dynamiki tarczy odciążającej bazują na rozwiązaniu równań ruchu zespołu
wirującego, równań ciągłości przepływów przez szczeliny wzdłużną i poprzeczną z
uwzględnieniem ściśliwości cieczy i wypierania jej na skutek zmian szerokości szczeliny
(rys.1):
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gdzie m – masa zespołu wirującego;
м, c , E – współczynnik tłumienia, współczynnik sztywności, moduł sprężystości warstwy
cieczy w szczelinie poprzecznej;
z , u – osiowe przemieszczenie zespołu wirującego i jego wartość bezwymiarowa;;
T , F – sumaryczna siła osiowa działająca na wszystkie wirniki pompy i równoważąca ją siła
działająca na tarczę;

cylg , b.axg – przepływności szczeliny wzdłużnej i szczeliny poprzecznej;

0p , 1p , 2p – ci.snienie za ostatnim stopniem pompy, w komorze przed tarczą i za tarczą;

2s , es , 2V – pole powierzchni między piastą a średnicą wlotu szczeliny poprzecznej,
zastępcza powierzchnia tarczy i objetość komory przed tarczą.

Rys. 1. Schemat konstrukcji tarczy odciążającej



Wyjściowy układ równań różniczkowych (1) względem parametrów z i 1p okazuje się
nieliniowym. Stosując rachunek wariacyjny i wprowadzając wielkości bezwymiarowe,
otrzymuje się następujący układ równań różniczkowych:
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gdzie  , u ,  - wariacje siły osiowej, szerokości szczeliny poprzecznej i ciśnienia w
komorze przed tarczą ( w postaci bezwymiarowej);

41a , 2,1b , n , 0 – współczynniki i parametry zespołu odciążenia, określone następującymi
wzorami::
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gdzie bz , bp , bs – nominalna szerokość szczeliny poprzecznej, ciśnienie przed tarczą i jej
powierzchnia; określone dla stanu równowagi przy pracy ustalonej

0u , 0 , 10 – bezwymiarowa wartość szczeliny poprzecznej i ciśnień, obliczonych dla
warunków statycznej równowagi zespołu odciążenia czyli też przy pracy ustalonej

W postaci operatorowej układ równań różniczkowych (2) przyjmuje postać:

  , UpN (4)

gdzie  pN – wyznacznik operatorowy:
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U – wektor nieznanych wariacji:
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 – wektor siły wymuszającej (zewnętrznej)
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Funkcję przejścia dla systemu ”zespół wirujący – tarcza odciążająca” można
określić rozwiązując wyznacznikowo – operatorowe równanie (4):
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Jeżeli w funkcję przejścia podstawić ip   ( i =(-1)1/2) to otrzymamy [2]
częstotliwościową funkcję przejścia  iW , której moduł i kąt fazowy są okręślone
amplitudowymi  A  i fazowymi    charakterystykami częstotliwościowymi (rys. 2):
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Rys.2. Częstotliwościowe charakterystyki amplitudowa i fazowa zespołu wirującego z tarczą
odciążającą

Wskutek przypadkowej zmiany szczeliny wzdłużnej szczelina poprzeczna
przemienia się. Zależność wariacji (odchylenia) amplitudy przemieszczenia zespołu
wirującego z tarczą odciążającą od zmiany szerokości szczeliny wzdłużnej np. na skutek
erozji, została przedstawiona na rys. 3.

Rys.3. Pola parametrów poprawnej pracy tarczy odciążającej
1D – pole dopuszczalnych parametrów pracy; 2D – pole niekorzystnych parametrów pracy.



Pod stopniową utratą poprawności działania tarczy odciażającej należy pojmować efekt
zmniejszannia szerokości szczeliny poprzecznej u aż do minuu   lub efekt wzrostu drzań
osiowych do maxAA  . Przy tym dla poprawnej pracy jest konieczne, by pokazany punkt
pracy M znajdował się w obszarze 1D , który jest ograniczony liniami, odpowiadającymi
zadanemu przedziałowi zmian szerokości szczeliny wzdłużnej  maxmin ; cylcyl hh .

Zróżnicowanie trwałości elementów tego węzła konstrukcyjnego w wyniku
zastosowania wielu metod obliczeniowych wymaga przejścia od analizy uwzględniającej
współczynniki określające obciążenia dopuszczalne jego poszczególnych elementów do
obliczeń bazujących na przyjętym prawdopodobieństwie ich niezawodnej pracy czyli
przejścia na jakościowo nowy poziom obliczeń konstrukcyjnych. W rezultacie efektywność
pracy węzła konstrukcyjnego tarczy odciążającej będzie charakteryzować średni
międzyremontowy okres eksploatacji.

Przebieg zmian względnej szerokości szczeliny wzdłużnej w czasie można opisać
zależnością:

  ,btatччtч  0 (10)

gdzie a i b – współczynniki niezależne od czasu.
O ile na prędkość erozji wpływa większa ilość parametrów (w tej liczbie fizyko –

mechaniczne właściwości tworzyw konstrukcyjnych, z których wykonane są pierścienie
ślizgowy i oporowy, dokładność obróbki elementów tego węzła konstrukcyjnego,
chropowatość, falistość, ilość wtrąceń stałych o właściwościach erodujących w pompowanej
cieczy i t.d.), to prawdopodobieństwo przebiegu zmian wartości współczynników można
przyjąć w postaci rozkładu normalnego (rys. 4):
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gdzie:
a  i b - współczynniki matematycznej prognozy, które można określić przez aproksymację

krzywej erozyjnego ubytku ścianek szczelin (rys. 5) i otrzymać empirycznie przez
pomiary geometrii szczelin eksploatowanych pomp.

aу , bу – odchyłki wielkości a i b  obliczone metodą najmniejszych kwadratów na podstawie
posiadanych statystycznych danych przy wykorzystaniu współczynnika wariacji k :
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Rozkład prawdopodobieństwa wielkości rzeczywistej  tч można określić korzystając z
rozkładu prawdopodobieństwa zestawu dwóch statystycznie niezależnych wielkości [3]:
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gdzie prognozowana zależność  tч  i średniokwadratowa odchyłka tej funkcji wynoszą:
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Рис. 4. Prawdopodobieństwo wielkości rzeczywistych

Rys.5. Zależność wzrostu szerokości szczeliny uszczelniającej od czasu eksploatacji dla
różnych tworzyw konstrukcyjnych

Funkcja rozkładu szerokości szczeliny wzdłużnej:
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Amplituda odchylenia przemieszczenia zespołu wirującego z tarczą odciążającą jest
rozkładem normalnym:
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gdzie A  i σA – matematycznie oczekiwana wartość średnia i wariancja sprężone
współczynnikiem wariacji k:
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w rezultacie otrzymuje się funkcję rozkładu (rys. 6 a):
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Prawdopodobieństwo wystąpienia badanego punktu M w obszarze B racjonalnej
pracy zespołu tarczy odciążającej, (rys. 3), można określić następującym wzorem [4]
(rys. 6 b):
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Rys.6. Funkcja rozkładu bezwymiarowej siły równoważącej

Średni okres eksploatacji badanego węzła konstrukcyjnego do wypadnięcia z ruchu:
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3. PRZYKŁAD LICZBOWY

Wartości wielkości przyjętych do obliczeń:
r0 = 0,04 m; r1 = 0,08 m; r2 = 0,12 m; h0 = 150 mkm; lcyl = 0,04 m; hmin = 50 mkm;

Amax = 1,2 A0; p0 = 10 MPa; n = 3000 min-1.
Wyniki obliczeń układu mechanicznego o właściwościach dynamicznych: „ zespół

wirujący – tarcza odciążająca” na podstawie wyżej przytoczonej analizy, zestawiono w niżej
zamieszczonej tablicy 1.

Tablica 1. Wyniki obliczeń . [103 godz]

Materiał tulei СЧ20 20Х13 30ХМА

Średni okres eksploatacji do wypadnięcia z
ruchu (okres miedzyremontowy) 7,3 36,4 54,6

Czas efektywnego funkcjonowania przy
współczynniku prawdopodobieństwa 0,8 5,5 27,4 41,1



4. WNIOSKI

Przyjęty model obliczeń pozwolił dla pokazanego schematu omawianego węzła
konstrukcyjnego na wyprowadzenie zależności dla średniego okresu eksploatacji do
wypadnięcia z ruchu, z uwzględnieniem posiadanych danych statystycznych zużycia
erozyjnego szczelin uszczelniających.

Przytoczono wyniki badań poprawności tarcz odciążających po średnim okresie
eksploatacji.

Przeanalizowano wpływ rodzaju tworzywa konstrukcyjnego, z którego jest wykonana
tuleja dławiąca, na średni okres eksploatacji tego węzła konstrukcyjnego.

Otrzymane wyniki mogą być wykorzystane we wstępnych obliczeniach
prawdopodobieństwa stopnia niezawodności różnorodnych konstrukcji tarcz odciążających.
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ESTIMATION OF THE EFFICIENT WORK
OF THE AUTOMATIC BALANCING DEVICE

BY ADMISSIBLE LEVEL OF AXIAL VIBRATION OF ROTOR

Increasing of parameters of modern multistage centrifugal pumps requires more careful
approach to calculation of main elements. In view of this, it is necessary to cross from main
characteristics analysis with spare-factor to research based on probabilistic calculations – cross
to new technical level. Herewith, it is need to take into account the probabilistic nature of main
parameters changes. One of the responsible elements of multistage centrifugal pumps is the
automatic device of axial force unloading. In this paper the method of follows calculations is
stated. Analysis is based on criteria of the optimum work in the field of possible axial vibration
measure in accordance with requirements of international standards.


