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1. Wprowadzenie
W pracach [1–4] autor dokonał oceny wpływu ściśliwości 

cieczy roboczej na obraz strat objętościowych i mechanicznych 
w wysokociśnieniowej pompie wyporowej o zmiennej wydaj-
ności. W rozważaniach oparł się na założeniach przyjętych 
w opracowanych przez siebie modelach teoretycznych i mate-
matycznych momentu strat mechanicznych w pompie stosowa-
nej w napędzie hydrostatycznym [5–7]. W modelach tych zało-
żono, że przyrost ΔMPm|ΔpPi = qPgv

 momentu strat mechanicznych 
w zespole konstrukcyjnym „komory robocze – wał” pompy jest 
proporcjonalny do momentu MPi indykowanego w komorach 
roboczych pompy: 

ΔMPm|ΔpPi 
~ MPi

W pracach [1–4] autor wprowadził także pojęcie współczyn-
nika klc|pn

 ściśliwości cieczy roboczej, który określa stopień 
zmniejszenia, przy przyroście ΔpPi = pn ciśnienia w komorach 
roboczych równym ciśnieniu nominalnemu pn pracy pompy, 
jako efekt ściśliwości cieczy, aktywnej objętości cieczy robo-
czej wypieranej przez pompę w trakcie jednego obrotu wału 
w porównaniu z aktywną objętością równą teoretycznej ob-
jętości roboczej qPt lub geometrycznej objętości roboczej qPgv 
w trakcie jednego obrotu wału, określonymi przy przyroście 
ΔpPi ciśnienia w komorach roboczych równym zero – ΔpPi = 0:

i

Autor stwierdził także, że jest możliwa ocena wpływu współ-
czynnika klc|pn

 ściśliwości cieczy na ocenę wielkości przyro-
stu ΔMPm|ΔpPi = pn , qPgv

 momentu strat mechanicznych w zespole 
konstrukcyjnym „komory robocze – wał” pompy i określenie 
wpływu współczynnika klc|pn

 na ocenę wartości współczynnika 
strat objętościowych w komorach roboczych pompy, będących 
rezultatem przecieków cieczy w komorach. 

Poszukując wartości współczynnika klc|pn
 ściśliwości cieczy, 

która, przy przyroście ΔpPi ciśnienia w komorach roboczych 
równym ciśnieniu nominalnemu pn pracy pompy, da przyrost 
ΔMPm|ΔpPi = pn , qPgv

 momentu strat mechanicznych proporcjonalny 
do qPgv , czyli do momentu indykowanego MPi|ΔpPi = pn , qPgv 

, autor 
określił, w badanej przez Jana Koralewskiego w ramach pra-
cy doktorskiej [8] pompie HYDROMATIK A7V.58.1.R.P.F.00, 

orientacyjną wartość współczynnika ściśliwości oleju wystę-
pującej w trakcie badań równą klc|32 Mpa = 0,030.

Biorąc pod uwagę ściśliwość cieczy roboczej ocenioną współ-
czynnikiem klc|32 Mpa = 0,030, autor określił orientacyjne wartości 
nowych współczynników strat objętościowych i strat mecha-
nicznych w badanej pompie.

Autor stwierdza, że istnieje możliwość określenia konkretnej 
wartości współczynnika ε zapowietrzenia cieczy występujące-
go w trakcie pracy pompy poprzez znalezienie takiej wartości 
ε, przy założeniu której przyrost ΔMPm|ΔpPi = pn , qPgv momentu strat 
mechanicznych jest proporcjonalny do momentu indykowanego 
MPi|ΔpPi = pn , qPgv

 określonego przy ustalonej wielkości ΔpPi = cte 
przyrostu ciśnienia w komorach roboczych pompy. Ustalona 
wielkość ΔpPi przyjęta w poszukiwaniu wartości ε współczyn-
nika zapowietrzenia cieczy jest równa ciśnieniu nominalnemu 
pn pracy pompy (ΔpPi = cte = pn ). 

Metoda określania stopnia zapowietrzenia cieczy 
w pompie wyporowej o zmiennej wydajności
Zygmunt Paszota

Streszczenie: Autor stwierdza, że istnieje możliwość określania 
konkretnej wartości współczynnika ε zapowietrzenia cieczy robo-
czej w trakcie pracy pompy poprzez znalezienie takiej wartości ε, 
przy której przyrost ΔMPm|ΔpPi = pn , qPgv

 momentu strat mechanicznych 
w zespole konstrukcyjnym „komory robocze – wał” pompy jest 
proporcjonalny do momentu MPi|ΔpPi = pn , qpgv

 indykowanego w ko-
morach roboczych pompy, określonego przy ustalonej wielkości 
ΔpPi = cte przyrostu ciśnienia w komorach. Ustalona wielkość ΔpPi 
indykowanego przyrostu ciśnienia, przyjęta w trakcie poszukiwa-
nia współczynnika ε zapowietrzenia cieczy, jest równa nominal-
nemu ciśnieniu pracy pompy (ΔpPi = cte = pn).

Przyrost ΔMPm|ΔpPi = pn , qPgv
 momentu strat mechanicznych, przy 

stałej wielkości ΔpPi (ΔpPi = cte) jest proporcjonalny do geome-
trycznej objętości roboczej qPgv pompy, w związku z tym: tylko 
przy uwzględnieniu współczynnika ε zapowietrzenia cieczy prze-
tłaczanej przez pompę uzyskuje się w wyniku badań zależność 
ΔMPm|ΔpPi = pn , qPgv

 ~ qPgv .
Zaproponowana przez autora metoda określenia współczynni-

ka ε zapowietrzenia cieczy roboczej w pompie jest przedstawio-
na w niniejszym artykule (oraz w artykule [11]), a po raz pierwszy 
praktycznie zastosowana w ramach prowadzonych przez Jana 
Koralewskiego badań wpływu lepkości i ściśliwości zapowietrzo-
nego oleju hydraulicznego na wyznaczane straty objętościowe 
i mechaniczne pompy HYDROMATIK A7V.58.1.R.P.F.00 [8, 9].

Słowa kluczowe: napęd hydrostatyczny, pompa wyporowa 
o zmiennej wydajności, zapowietrzenie oleju, metoda określa-
nia stopnia zapowietrzenia cieczy.
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Przyrost ΔMPm|ΔpPi = pn , qPgv
 momentu strat mechanicznych, przy 

ustalonej wartości ΔpPi (ΔpPi = cte) jest proporcjonalny do geo-
metrycznej objętości roboczej qPgv pompy, a więc:
tylko przy uwzględnieniu współczynnika ε zapowietrzenia 
cieczy przetłaczanej przez pompę uzyskuje się w wyniku 
badań zależność ΔMPm|ΔpPi  = pn , qPgv ~ qPgv.

Zaproponowana przez autora metoda określania współczyn-
nika ε zapowietrzenia cieczy roboczej w pompie jest przed-
stawiona w niniejszym artykule oraz w artykule [11], a po raz 
pierwszy praktycznie zastosowana w ramach prowadzonych 
przez Jana Koralewskiego badań wpływu lepkości i ściśli-
wości zapowietrzonego oleju hydraulicznego na wyznaczane 
straty objętościowe i mechaniczne pompy HYDROMATIK 
A7V.58.1.R.P.F.00 [8, 9].

2. Ściśliwość cieczy w pompie
Ściśliwość cieczy w określonej temperaturze jest oceniana 

zmianą jej masy właściwej (gęstości) ρ jako funkcji ciśnienia p. 
Aby uprościć obliczenia, wykres zmiany ρ = f( p) jest przedsta-
wiony za pomocą przybliżonej zależności algebraicznej. Naj-
częściej stosowana jest aproksymacja liniowa:

  (1)

Można powiedzieć, że zależność (1) definiuje moduł B sprę-
żystości objętościowej cieczy w określonej temperaturze i przy 
określonym ciśnieniu.

Wartości liczbowe modułu B stosowanych olejów hydraulicz-
nych są następujące [10]:
zl w temperaturze normalnej (20°C), są bliskie B = 1500 MPa;
zl B rośnie ze wzrostem ciśnienia (o około 1% przy 2 MPa wzro-
stu ciśnienia w zakresie do 20 MPa (ap = 0,005 / 1 MPa));

zl B maleje ze wzrostem temperatury (o około 1% przy 2°C. 
wzrostu temperatury w zakresie do 100°C (aυ = –0,005/1°C)).

W komorach roboczych badanej pompy tłokowej [8, 9], 
w okresie ich połączenia z kanałem dopływowym, panowało 
nieznaczne nadciśnienie pP1i ≈ 0,05 MPa (czyli ciśnienie abso-
lutne pP1ia ≈ 0,15 MPa). Przyjmijmy, że wartość modułu spręży-
stości objętościowej oleju w komorach, przy temperaturze oleju 
υ = 20°C, jest równa:

  
(2)

Zależność modułu B od przyrostu ΔpPi ciśnienia w komorach 
roboczych oraz od przyrostu Δυ temperatury oleju można więc 
opisać wyrażeniem:

 

  
(3)

Moduł sprężystości objętościowej maleje bardzo szybko, gdy 
olej jest zapowietrzony, to znaczy, gdy współczynnik ε zapo-
wietrzenia oleju jest większy od zera (ε > 0). 

Współczynnik ε zapowietrzenia oleju jest stosunkiem obję-
tości Va powietrza do objętości V0 = Vo + Va mieszaniny oleju 
o objętości Vo i powietrza o objętości Va (ε = Va /V0 = Va /(Vo + Va)). 
Współczynnik ε zapowietrzenia oleju jest określony przy ciśnie-

niu absolutnym pP1ia w komorach roboczych pompy w okresie 
ich połączenia z jej kanałem dopływowym.

Przyjmijmy więc, że objętość V0 zapowietrzonego oleju, przy 
początkowym ciśnieniu absolutnym pP1ia panującym w komo-
rach roboczych pompy (rys. 6), zawiera objętość powietrza rów-
ną Va = ε V0 i objętość oleju równą Vo = (1 – ε)V0.

Przyrost ΔpPi ciśnienia w komorach roboczych pompy po-
woduje zmniejszenie objętości mieszaniny oleju i powietrza 
o wielkość ΔV równą (przy założeniu hipotezy ściskania po-
wietrza pVa = cte):

  
(4)

Jeśli współczynnik ε zapowietrzenia jest mały, co jest naj-
częstszym przypadkiem, Vo jest bliskie V0. Wówczas można 
napisać:

  
(5)

Tak więc, przy współczynniku ε zapowietrzenia oleju więk-
szym od zera (ε > 0), moduł B sprężystości objętościowej oleju 
musi być zastąpiony modułem B’ zdefiniowanym zależnością:

  
(6)

lub, w warunkach zmiany ciśnienia i temperatury zapowietrzo-
nego oleju, zależnością:

  
(7)

 

Na rys. 1 przedstawiono moduł B sprężystości objętościowej 
niezapowietrzonego oleju (ε = 0) oraz moduł B’ zapowietrzo-
nego oleju (ε > 0) jako zależności od indykowanego przyrostu 
ΔpPi ciśnienia w komorach roboczych pompy, przy granicznych 
wartościach υ = 20°C i υ = 68°C zakresu temperatury oleju hy-
draulicznego przyjętych w trakcie badań [8, 9].

Pompa wyporowa o zmiennej geometrycznej objętości ro-
boczej qPgv na obrót wału badana jest przy różnych ustalo-
nych wielkościach qPgv.

Zmienna (nastawiana w trakcie badań) geometryczna objętość 
robocza qPgv komór roboczych, uzyskiwana w trakcie jednego 
obrotu wału, wynika z różnicy objętości maksymalnej komór 
(do której powiększana jest objętość komór w okresie ich połą-
czenia z kanałem dopływowym pompy) i objętości minimalnej 
komór (do której zmniejszana jest objętość komór w okresie ich 
połączenia z kanałem odpływowym (tłocznym) pompy). Począt-
kowa objętość V0 oleju (rys. 6), która ulega ściskaniu w wyniku 
przyrostu ΔpPi ciśnienia w komorach pompy, odpowiadająca 
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nastawie qPgv zmiennej geometrycznej objętości roboczej, jest 
w pompie o zmiennej wydajności równa:

 V0 = 0,5 qPt + 0,5 qPgv (8)

Gdy zmienna (nastawiana) geometryczna objętość robocza 
qPgv osiąga wielkość maksymalną równą teoretycznej objętości 
roboczej qPt pompy (qPgv = qPt), objętość V0 oleju ulegająca ścis
kaniu osiąga wartość:

 V0 = 0,5 qPt + 0,5 qPt = qPt (9)

Zmiana ΔV objętości cieczy, wynikająca ze ściśliwości cieczy 
na skutek przyrostu ΔpPi ciśnienia w komorach pompy (przed-
stawiona na rys. 6 uproszczonej pompy wyporowej), jest w rze-
czywistej pompie równa stratom qPvc wydajności pompy w trak-
cie jednego obrotu jej wału:

 ΔV = qPvc (10)

Straty qPvc wydajności pompy w trakcie jednego obrotu jej 
wału (rys. 2), wynikające ze ściśliwości niezapowietrzonego 
(lub zapowietrzonego) oleju, występujące przy nastawie qPgv 
jej geometrycznej zmiennej objętości roboczej, określone są 
(w nawiązaniu do (5) i (6)) wzorem:

  (11)

zaś przy qPgv = qPt  wzorem:

  (12)

a po zastąpieniu 1
B' wyrażeniem (7), wzorem:

 

  

(13)

 

zaś przy qPgv = qPt wzorem:

Rys. 1. Moduł B sprężystości objętościowej niezapowietrzonego oleju (ε = 0) oraz moduł B’ zapowietrzonego oleju (ε > 0) jako zależności 
od indykowanego przyrostu ∆pPi ciśnienia w komorach roboczych pompy, przy granicznych wartościach ϑ = 20°C (linie ciągłe) i ϑ = 68°C 
(linie przerywane) zakresu zmiany temperatury oleju hydraulicznego przyjętych w trakcie badań [8,9]. Przyjęto, że moduł sprężysto-
ści objętościowej oleju, przy ciśnieniu absolutnym pP1ia ≈ 0,15 MPa w komorach roboczych pompy w okresie ich połączenia z kanałem 
dopływowym oraz przy temperaturze oleju ϑ = 20°C, jest równy B = 1500 MPa. Założono współczynnik ap = 0,005/1 MPa zmiany modułu 
B oleju w wyniku przyrostu ∆pPi ciśnienia w komorach roboczych oraz współczynnik aϑ = –0,005/1°C zmiany modułu B w wyniku zmiany 
temperatury ϑ oleju
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  (14)

 

Na rysunku 2 przedstawiono przykładowo (przy założonym 
współczynniku ε = 0,0135 zapowietrzenia oleju) wyniki obli-
czeń strat qPvc = f(ΔpPi ) wydajności badanej pompy w trakcie 
jednego obrotu wału z uwzględnieniem wzoru (13) dla przypad-
ków nastawy qPgv geometrycznej zmiennej objętości roboczej 
oraz z uwzględnieniem wzoru (14) dla przypadku maksymal-
nej nastawy qPgv = qPt , czyli przypadku teoretycznej objętości 
roboczej pompy.

Zmiana qPvc jako zależność od indykowanego przyrostu ΔpPi 
ciśnienia w komorach roboczych, przedstawiona na rysunku 2, 
uwzględnia więc wpływ zmieniających się objętości V0 (rys. 6) 
cieczy w komorach roboczych podlegających ściskaniu, będą-
cych rezultatem zasady pracy pompy wyporowej o zmiennej 
wydajności qPgv (o zmiennym współczynniku bP) na obrót wału.

Straty qPvc wydajności pompy w trakcie jednego obrotu wału, 
wynikające ze ściśliwości cieczy, zmniejszają objętość czynną 

cieczy wypieraną przez pompę w porównaniu z teoretyczną ob-
jętością roboczą qPt lub geometryczną zmienną objętością robo-
czą qPgv (określonymi przy ΔpPi = 0). Fakt ten należy uwzględnić 
zarówno przy ocenie natężenia qPv = QPv /nP strat objętościowych 
w komorach roboczych, jak i przy ocenie przyrostu ΔMPm|ΔpPi

 
momentu strat mechanicznych w zespole konstrukcyjnym „ko-
mory robocze – wał”, strat wynikających z przyrostu ΔpPi ciś
nienia w komorach roboczych pompy przy określonych wielko-
ściach geometrycznej objętości roboczej qPgv komór.

W rozważaniach wprowadzono pojęcie teoretycznej czynnej 
objętości roboczej i pojęcie geometrycznej czynnej objętości 
roboczej jako objętości, którymi dysponuje pompa w komo-
rach roboczych przy przyroście ΔpPi ciśnienia w komorach rów-
nym ciśnieniu nominalnemu pn pracy układu, w którym pompa 
pracuje. Czynne objętości robocze qPt|ΔpPi = pn 

 i qPgv|ΔpPi = pn  można 
określić z równań:

  (15)

  (16)

Wprowadzono także pojęcie współczynnika klc|pn
 ściśliwości 

cieczy roboczej w pompie.

Rys. 2. Straty qPvc wydajności pompy w trakcie jednego obrotu wału, wynikające ze ściśliwości cieczy zapowietrzonej (ε = 0,0135), zmniej-
szające objętość czynną cieczy wypieraną przez pompę w porównaniu z teoretyczną objętością roboczą qPt (bP = 1) lub geometryczną 
objętością roboczą qPgv (0 ≤ bP ≤ 1) (pompa typu HYDROMATIK A7V.DR.1.R.P.F.00) [8, 9]
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Współczynnik klc|pn ściśliwości cieczy roboczej w pompie 
określa stopień zmniejszenia, jako efektu ściśliwości cieczy (bez 
uwzględnienia wpływu przecieków wynikających z nieszczel-
ności komór) i zasady pracy pompy, objętości czynnej cieczy 
wypieranej przez pompę w trakcie jednego obrotu wału, przy 
przyroście ΔpPi ciśnienia w komorach roboczych pompy rów-
nym ciśnieniu nominalnemu pn pracy układu, w którym pompa 
pracuje, w porównaniu z objętością wypieraną przez pompę 
przy ΔpPi = 0. Współczynnik klc|pn

 jest zdefiniowany wzorami:

  
(17)

  
(18)

Znajomość współczynnika klc|pn
 ściśliwości cieczy w pom-

pie umożliwia liczbową ocenę podziału strat objętościowych 
w pompie na straty wynikające z przecieków cieczy w komo-
rach roboczych i na straty wynikające ze ściśliwości cieczy.

W pompie o zmiennej wydajności na obrót wału, pracującej 
przy nastawie qPgv geometrycznej zmiennej objętości roboczej 
(określonej przy ΔpPi = 0), współczynnik klc|pn

 opisuje (w nawią-
zaniu do (13) i (18)) wzór:

  (19)

 

zaś przy qPgv = qPt (w nawiązaniu do (14) i (17)) wzór:

  (20)

A więc w pompie wyporowej pracującej przy teoretycznej 
objętości roboczej qPt na obrót wału współczynnik klc|pn

 ściśli-
wości cieczy roboczej w pompie (wzór (20)) wynika z modułu B 
sprężystości objętościowej oleju, ze współczynnika ε zapowie-
trzenia oleju, a także z temperatury ϑ cieczy (z przyrostu Δϑ 
w stosunku do temperatury odniesienia ϑ = 20°C) oraz z ciś
nienia absolutnego pP1ia w komorach roboczych w okresie ich 
połączenia z kanałem dopływowym i z ciśnienia nominalnego 
pn pracy układu, w którym pompa pracuje.

W tej samej pompie wyporowej, pracującej przy geome-
trycznej zmiennej objętości roboczej qPgv na obrót wału, war-

tość współczynnika klc|pn
 ściśliwości cieczy roboczej w pompie 

(wzór (19)) rośnie w porównaniu z wartością klc|pn
 w okresie 

pracy pompy przy teoretycznej objętości roboczej qPt . Jest to 
rezultatem wzrostu stosunku początkowej objętości cieczy (V0 
na rys. 6), która ulega ściskaniu, czyli objętości (0,5qPt + 0,5qPgv ) 
(wzór (8)), do nastawianej objętości roboczej qPgv . Zmniejszenie 
nastawy qPgv powoduje więc w pompie wyporowej o zmiennej 
wydajności wzrost współczynnika klc|pn

 (wzór (19)).

3. Znaczenie dokładności oceny qPt i qPgv dla dokładności 
oceny natężenia strat objętościowych i momentu strat 
mechanicznych w pompie

Istotne, szczególnie w ocenie charakterystyk pracy pompy 
wyporowej o zmiennej wydajności na obrót wału, jest dokładne 
określenie teoretycznej objętości roboczej qPt oraz geometrycz-
nych objętości roboczych qPgv pompy. Objętości geometryczne 
qPgv zmieniają się w przedziale 0 ≤ qPgv ≤ qPt , a odpowiadają-
ce im współczynniki bP = qPgv/qPt zmiany wydajności pompy 
zmieniają się w przedziale 0 ≤ bP ≤ 1. Dokładna ocena wartości 
współczynnika bP = qPgv/qPt zależy więc od dokładności oceny 
qPgv i qPt . 

Teoretyczna objętość robocza qPt i geometryczne objętości 
robocze qPgv pompy są oceniane przy indykowanym przyroście 
ΔpPi ciśnienia w komorach roboczych równym zeru (ΔpPi = 0); 
ich wielkości są określane drogą aproksymacji, w punkcie 
ΔpPi = 0, linii qP = QP /nP = f(ΔpPi ) opisującej, przy ustalonej na-
stawie pompy (ale nieznanej dokładnie wartości współczynnika 
bP), objętość qP wypieraną w trakcie jednego obrotu wału jako 
zależność od wielkości ΔpPi. Linia qP = f(ΔpPi ) wyznaczona jest 
punktami pomiarowymi uzyskanymi w trakcie badań.

Rys. 3 przedstawia przykład zależności qP = f(ΔpPi ) wydajno-
ści qP na obrót wału badanej pompy osiowej tłokowej od indyko-
wanego przyrostu ΔpPi ciśnienia w komorach roboczych, przy 
współczynniku bP = 1 zmiany wydajności pompy na obrót wału. 
Jest to więc przykład poszukiwania teoretycznej objętości robo-
czej qPt na obrót wału pompy oraz oceny podziału natężenia qPv 
strat objętościowych na obrót wału na straty objętościowe qPvl 
wynikające z przecieków oleju w komorach roboczych i straty 
objętościowe qPvc wynikające ze ściśliwości niezapowietrzonego 
(lub zapowietrzonego) oleju.

Określone za pomocą wzoru (13) straty qPvc = f(ΔpPi ) w trak-
cie jednego obrotu wału, wynikające ze ściśliwości cieczy, 
występujące przy nastawie qPgv zmiennej geometrycznej ob-
jętości roboczej pompy (lub wg wzoru (14) przy nastawie qPt 
teoretycznej objętości roboczej pompy) dodawane są do wy-
dajności qP = f(ΔpPi ) na obrót wału określonej linią przebiega-
jącą przez punkty pomiarowe wynikające z badań. W wyniku 
dodania qPvc = f(ΔpPi ) do qP = f(ΔpPi) otrzymujemy przebieg 
qP bez ściśliwości = f(∆pPi) wydajności pompy jako różnicę między 
qPgv (bądź qPt) a stratami objętościowymi qPvl wynikającymi 
z przecieków oleju (niezależnymi od ściśliwości cieczy):

 (qP bez ściśliwości = qPvc + qP) = f(∆pPi ) (21) 

 (qP bez ściśliwości = qPgv (bądź qPt ) – qPvl ) = f(∆pPi ) (22)

Aproksymacja linii qP bez ściśliwości = f(∆pPi ) przy ∆pPi = 0 umoż-
liwia określenie wielkości qPgv (lub qPt):
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 qP bez ściśliwości | ∆pPi = 0 = qPgv (lub qPt ) (23)

Jak pokazuje rysunek 3, teoretyczne objętości robocze qPt ba-
danej pompy, określone drogą aproksymacji, w punkcie ∆pPi = 0, 
linii qP = f(∆pPi) wynikającej z badań i będącej rezultatem rów-
nież ściśliwości cieczy, jak i linii (qP bez ściśliwości = qPvc + qP) =  
 = f(∆pPi ) uwzględniającej ściśliwość niezapowietrzonego 
(przy ε = 0) oleju, uzyskują praktycznie tę samą wielkość 
qPt = 58,9 cm3/obr. Aproksymacja linii (qP bez ściśliwości = qPvc + qP) =  
 = f(∆pPi) w punkcie ∆pPi = 0, dokonana z uwzględnieniem ściś
liwości zapowietrzonego oleju, pokazuje przyrost wielkości qPt 
praktycznie proporcjonalny do współczynnika ε zapowietrzenia 
oleju. Przedstawiono to wyraźniej na rysunku 4. Przykładowo, 
teoretyczna objętość robocza, przy założeniu współczynnika 
ε = 0,0135, uzyskuje wielkość qPt = 59,57 cm3/obr.

Na rysunku 5 przedstawiono podział strat objętościowych 
qPv = f(∆pPi ) na straty qPvc = f(∆pPi ) wynikające ze ściśliwości 
cieczy oraz straty qPvl = f(∆pPi ) wynikające z przecieków ole-
ju przy różnych wartościach ε współczynnika zapowietrzenia 
cieczy w badanej pompie, przy teoretycznej objętości roboczej 
qPt na obrót wału. Widzimy niezmienione, przy różnych war-
tościach współczynnika ε zapowietrzenia, przebiegi zależności 
strat qPvl = f(∆pPi ) wynikających z przecieków oleju oraz zmie-

Rys. 3. Zależność wydajności qP pompy na obrót wału od indykowanego przyrostu ∆pPi ciśnienia w jej komorach roboczych, przy współczyn-
niku bP = 1 zmiany wydajności pompy; wielkości qPgv geometrycznej objętości roboczej i qPt teoretycznej objętości roboczej na obrót wału 
(określone przy ∆pPi = 0) oraz podział natężenia qPv = qPvl + qPvc strat objętościowych na obrót wału na straty objętościowe qPvl wynikające  
z przecieków oleju w komorach i straty objętościowe qPvc wynikające ze ściśliwości niezapowietrzonego (lub zapowietrzonego) oleju wynika-
ją z wielkości współczynnika ε zapowietrzenia oleju (ε = 0÷0,016); współczynnik lepkości ν/νn = 1, temperatura oleju ϑ = 43°C  (pompa typu 
HYDROMATIK A7V.DR.1.R.P.F.00) [8, 9]

niające się przebiegi qPvc = f(∆pPi ) strat wynikających ze ściśli-
wości cieczy, a także przebiegi (qPv = qPvl + qPvc ) = f(∆pPi ) strat 
objętościowych qPv = f(∆pPi ) w pompie jako sumy qPvl = f(∆pPi ) 
strat wynikających z przecieków i qPvc = f(∆pPi ) strat wynikają-
cych ze ściśliwości cieczy.

Przy starannym badaniu pompy tłoczącej ciecz roboczą nie-
zapowietrzoną dokładność określenia teoretycznej objętości 
roboczej qPt i geometrycznej objętości roboczej qPgv jest rzędu 
jednej tysięcznej wielkości qPt . Wysoka jest wówczas również 
dokładność oceny wartości współczynnika bP = qPgv /qPt zmiany 
wydajności pompy.

Dokładność oceny qPt i qPgv znacznie się pogarsza, gdy ciecz 
robocza jest zapowietrzona. Wynika to z faktu, że ciecz zapo-
wietrzona znajdująca się w komorach roboczych, napełnianych 
w trakcie ich połączenia z niskociśnieniowym kanałem dopły-
wowym, z racji dużej ściśliwości nierozpuszczonego w cieczy 
powietrza, zmniejsza swoją objętość po połączeniu komór ro-
boczych z kanałem tłocznym, w którym może panować ciśnie-
nie nawet niewiele większe od ciśnienia panującego w kanale 
dopływowym pompy.

Bez znajomości współczynnika ε zapowietrzenia oleju do-
pływającego do komory roboczej pompy nie jest więc możliwe 
dokładne określenie wielkości qPt i qPgv.



112 l Nr 11 l Listopad 2013 r.

Jednocześnie dokładna znajomość wielkości qPt i qPgv jest waż-
na w ocenie strat objętościowych i strat mechanicznych wystę-
pujących w pompie.

Natężenie qPv = QPv /nP strat objętościowych QPv w komorach 
roboczych pompy przeliczonych na jeden obrót jej wału ocenia-
ne jest jako różnica między wielkością qPt (lub qPgv) a wielkością 
qP określaną w trakcie badań przy zmieniających się wielko-
ściach indykowanego przyrostu ∆pPi ciśnienia w komorach.

Przyrost ΔMPm|ΔpPi
 momentu strat mechanicznych w zespole 

konstrukcyjnym „komory robocze – wał” pompy, w porówna-
niu z momentem MPm|ΔpPi = 0 strat mechanicznych występujących 
w zespole, gdy pompa jest nieobciążona, jest skutkiem wzrostu 
sił tarcia w zespole konstrukcyjnym, będącego rezultatem od-
działywania na zespół momentu MPi indykowanego w komorach 
roboczych pompy i jest proporcjonalny do MPi. 

Przyrost ΔMPm|ΔpPi
 momentu strat mechanicznych w zespole 

konstrukcyjnym „komory robocze – wał” określany jest w trak-
cie badań jako różnica ΔMPm|ΔpPi

 = MPm – MPm|ΔpPi = 0 
między mo-

mentem MPm strat w zespole a momentem MPm|ΔpPi = 0 
strat w ze-

spole pompy nieobciążonej.
Moment MPm strat określany jest z kolei jako różnica 

MPm = MP – MPi między momentem MP mierzonym bezpośred-
nio na wale a momentem MPi indykowanym w komorach ro-

boczych. Niezwykle ważna jest więc, dla określenia momentu 
MPm strat mechanicznych i przyrostu ΔMPm|ΔpPi 

momentu strat 
mechanicznych, dokładność określenia momentu MPi indyko-
wanego w komorach roboczych (opisanego wzorami (35) i (36)).

4. Praca tłoczenia przez pompę, w trakcie jednego obrotu 
wału, ściśliwej cieczy roboczej i moment indykowany 
w komorach roboczych

W celu przetłoczenia przez pompę, w trakcie jednego obro-
tu jej wału, ściśliwej cieczy roboczej, wymagana jest praca E, 
która jest sumą:
zl pracy samego ściskania – E1 ;
zl pracy przetłoczenia przy stałym ciśnieniu – E2 .
Obliczmy teoretyczne wielkości (przy sprawnościach rów-

nych 1) obu tych prac. W tym celu pompa tłocząca ściśliwą 
ciecz jest przedstawiona w uproszczeniu jako tłok o przekroju S 
poruszający się w cylindrze, który przez 2 zawory: R1 i R2 (dzia-
łające jako rozdzielacz) może komunikować się odpowiednio z:
zl przestrzenią wypełnioną cieczą o stałym ciśnieniu absolut-
nym pP1ia ;

zl objętością C2 wypełnioną cieczą o stałym ciśnieniu absolut-
nym pP2ia (rys. 6).

Rys. 5. Podział strat objętościowych qPv = f (∆pPi) w pompie na 
straty qPvc = f (∆pPi) wynikające ze ściśliwości oleju oraz straty 
qPvl = f (∆pPi) wynikające z przecieków oleju przy różnych warto-
ściach ε zapowietrzenia oleju i wartości ν/νn = 1 współczynnika 
lepkości oleju w badanej pompie, przy teoretycznej objętości 
roboczej qPt pompy (bP = 1) (pompa typu HYDROMATIK A7V.
DR.1.R.P.F.00) [8, 9]

Rys. 4. Efekt oceny teoretycznej objętości roboczej qPt na obrót 
wału pompy wynikający z założenia współczynnika ε zapowietrze-
nia oleju przetłaczanego przez pompę; ocena qPt (rys. 3) wynika 
z aproksymacji, przy ∆pPi = 0, zależności wydajności qP pompy na 
obrót wału od indykowanego przyrostu ∆pPi ciśnienia w komorach 
roboczych, z uwzględnieniem ściśliwości zapowietrzonego oleju 
(przy określonym współczynniku ε zapowietrzenia oleju) (pompa 
typu HYDROMATIK A7V.DR.1.R.P.F.00) [8, 9].
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Tłok na rys. 6 wykonuje skok od położenia xo do dna cylindra, 
a więc do położenia 0.

Położenie początkowe: tłok w punkcie x0 . Objętość V0 cylindra 
otwarta dla cieczy o ciśnieniu pP1ia ; R1 otwarty, R2 zamknięty.

Pierwsza faza: R1 jest zamknięty, tłok przesunięty z x0 do x1 
(objętość V1 ). Jest to punkt, w którym ciecz zamknięta w cy-
lindrze osiąga ciśnienie pP2ia. Praca wykonana przez tłok jest 
pracą ściskania:

  
(24)

Praca E1 jest przedstawiona przez pole ABFA.
Druga faza: R2 jest otwarty, a tłok przesunięty od x1 do 0 

a więc do dna cylindra. Ciecz zostaje wyparta do C2. Praca 
wykonana przez tłok jest pracą wyparcia:

  (25)

 

Praca E2 jest przedstawiona przez pole BCDFB.
Trzecia faza: R2 jest zamknięty, R1 otwarty i wracamy do 

położenia początkowego. Ta operacja jest wykonywana bez 
wykonania pracy przez pompę.

Całkowita praca E = E1 + E2 jest przedstawiona na rys. 6 przez 
pola zakreskowane.

Jedna z definicji modułu B sprężystości objętościowej cieczy 
jest następująca:

   
bądź

   
(26)

Zatem pracę ściskania przedstawia następujące wyrażenie:

  (27)

 

Rys. 6. Praca tłoczenia przez pompę wyporową, w trakcie jednego obrotu wału, ściśliwej cieczy roboczej (schemat uproszczony)
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Zmiana objętości V (rys. 6) podczas pracy ściskania w stosun-
ku do V0 jest mała. Krzywą ściskania można zastąpić aproksy-
macją liniową, a wielkość V w równaniu (27) wartością średnią 
Vm = (V0 + V1) /2:

  
(28)

Zatem:

  (wg (25))

i

 

  
(29)

 E = Vm (pP2ia – pP1ia) 
 

Wzór (29) opisujący pracę E można zastąpić wyrażeniem:

  
(30)

W rzeczywistej pompie wyporowej o zmiennej wydajności 
na obrót wału, przy nastawie qPgv jej geometrycznej zmiennej 
objętości roboczej, pracę E wykonaną przez pompę w komorach 
roboczych w trakcie jednego obrotu wału (po zastąpieniu we 
wzorze (30) początkowej objętości V0 komory objętością qPgv , 
zmiany ∆V objętości cieczy wynikającej ze ściśliwości cieczy 
stratami qPvc wydajności pompy w trakcie jednego obrotu wału 
(wzór (8)), zaś strat qPvc wzorem (11)), opisują wyrażenia:

 E =  (31)

i

 E = 

   

(32)

zaś przy qPgv = qPt (w nawiązaniu do (12)), wyrażenia:

 E =  (33)

i

 E = 

  

(34)

Należy nadmienić, że we wzorze (32), opisującym pra-
cę E wykonaną przez pompę o nastawie qPgv w trakcie jed-
nego obrotu wału, umieszczona jest wielkość qPgv określona 
za pomocą aproksymacji linii (qP +qPvc ) = f(∆pPi ) w punkcie 
∆pPi = 0. We wzorze (32) umieszczona jest jednocześnie wiel-
kość qPvc = f(∆pPi ), opisująca stratę wydajności w trakcie jedne-
go obrotu wału wynikającą ze ściśliwości cieczy, uwzględnia-
jąca zmianę ∆V (rys. 6) objętości cieczy wynikającą z zasady 
pracy pompy o zmiennej wydajności, czyli ściskaną objętość 
V0 (rys. 6) równą V0 = 0,5 qPt + 0,5 qPgv.

Moment MPi indykowany w komorach roboczych pompy, przy 
pracy E w komorach wykonanej w trakcie jednego obrotu wału, 
opisuje więc, przy nastawie qPgv, wzór:

 MPi = 

  (35)

 
zaś przy qPgv = qPt , wzór:

 MPi = 

  

(36)

 

5. Metoda określenia współczynnika ε zapowietrzenia cieczy 
roboczej

Przy dotychczasowym braku możliwości określenia współ-
czynnika ε zapowietrzenia cieczy roboczej dopływającej do 
pompy i przy nieuwzględnianiu, w związku z tym, ściśliwoś
ci cieczy, zarówno przy niewielkim przyroście ∆pPi ciśnienia 
w komorach roboczych pompy, jak i w pełnym zakresie przy-
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Rys. 7. Obraz zależności przyrostu momentu strat mechanicznych w zespole konstrukcyjnym „komory robocze – wał” pompy (pompa typu 
HYDROMATIK A7V.DR.1.R.P.F.00) od geometrycznej objętości roboczej qPgv (od bP), przy założonych wartościach modułu B sprężystości 
oleju oraz współczynnika ε zapowietrzenia oleju; przebieg odpowiadający ε = 0,0135 wynika z prostoliniowej zależności przedstawionej na 
rysunku 8 [8, 9]

rostu ∆pPi – do poziomu ciśnienia nominalnego pn pracy hydro-
statycznego układu napędowego, obrazy strat objętościowych 
i strat mechanicznych w pompie, określone opisanymi wyżej 
metodami, są zdeformowane. Przykładowo, nie uwzględniając 
ściśliwości cieczy roboczej, cieczy w rzeczywistości zapowie-
trzonej, uzyskujemy obraz ujemnego przyrostu ΔMPm|ΔpPi

 mo-
mentu strat mechanicznych w zespole konstrukcyjnym „komory 
robocze – wał” pompy jako efektu wzrostu momentu MPi indy-
kowanego w komorach roboczych w wyniku wzrostu wielkości 
qPgv (współczynnika bP) geometrycznej objętości roboczej, co 
jest rezultatem nielogicznym (rys. 7).

Metodą określenia współczynnika ε zapowietrzenia cieczy 
roboczej może być poszukiwanie wartości ε, przy uwzględnie-
niu której określono wielkości qPgv geometrycznych objętości 
roboczych powodujące przyrost ΔMPm|ΔpPi

 momentu strat mecha-
nicznych w zespole „komory robocze – wał” pompy proporcjo-
nalny do momentu MPi indykowanego w komorach roboczych 
(opisanego wzorem (37)), momentu MPi wynikającego z qPgv i z ε 
przy ustalonej wartości ∆pPi indykowanego przyrostu ciśnie-
nia w komorach. Przyjęto, że w trakcie poszukiwania qPgv i ε 
przyrost ΔMPm|ΔpPi  momentu strat mechanicznych jest określany 
przy ustalonej wielkości indykowanego przyrostu ∆pPi ciśnienia 
w komorach roboczych pompy równej ciśnieniu nominalnemu 
pn pracy układu (∆pPi = pn ).

Zakłada się więc, że przy ustalonej wielkości ∆pPi = pn indy-
kowanego przyrostu ciśnienia w komorach roboczych pompy 
rosnącemu momentowi MPi indykowanemu w komorach (wzór 
(35)), opisanemu wówczas wzorem:

 

  

(37)

musi towarzyszyć, proporcjonalny do MPi|ΔpPi = pn 
, przyrost 

∆MPm|ΔpPi = pn momentu strat mechanicznych w zespole konstruk-
cyjnym „komory robocze – wał” pompy:

  ~   (38)

czyli

  ~ qPgv (bP) (39)

Przy ustalonych wartościach B, ap, aϑ, ϑ, pP1ia i pn, zależności 
(38) i (39) są możliwe do uzyskania tylko przy jednej wartości ε 
współczynnika zapowietrzenia, przy założeniu której określone 
zostały wielkości qPgv i współczynniki bP zmiany wydajności 
pompy.
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Rysunek 7 przedstawia wyniki poszukiwania współczynni-
ka ε zapowietrzenia oleju w trakcie badań pompy (pompa typu 
HYDROMATIK A7V.DR.1.R.P.F.00) [8, 9].

Przy założeniu cieczy nieściśliwej (B = ∞) i niezapowietrzonej 
(ε = 0), a więc przy założeniu współczynnika klc|pn

 =  0 ściśliwo-
ści cieczy, obraz zależności posiada postać prostej opadającej 

od wartości ∆MPm = 1,87 Nm przy qPgv = 0 

do wartości ∆MPm = 0,53 Nm przy qPgv = qPt.

Przy założeniu cieczy ściśliwej i niezapowietrzonej (ε = 0), 
obraz zależności ΔMPm|ΔpPi = pn ; qPgv = f(MPi|ΔpPi = pn ; qPgv 

) posiada po-
stać prostej wznoszącej 

od wartości ∆MPm = 1,86 Nm przy qPgv = 0

do wartości ∆MPm = 2,79 Nm przy qPgv = qPt .

Przy założeniu cieczy ściśliwej i zapowietrzonej (ε = 0,008), 
obraz zależności ΔMPm|ΔpPi = pn ; qPgv = f(MPi|ΔpPi = pn ; qPgv 

) jest prostą 
wznoszącą się 

od wartości ∆MPm = 0,76 Nm przy qPgv = 0 

do wartości ∆MPm = 1,77 Nm przy qPgv = qPt.

Przy założeniu cieczy ściśliwej i zapowietrzonej (ε = 0,016), 
obraz zależności ΔMPm|ΔpPi = pn ; qPgv = f(MPi|ΔpPi = pn ; qPgv 

) jest prostą 
wznoszącą się 

od wartości ∆MPm = –0,35 Nm przy qPgv = 0 

do wartości ∆MPm = 0,74 Nm przy qPgv = qPt .

Przy określonej wartości ε = 0,0135 współczynnika zapowie-
trzenia oleju obraz zależności ΔMPm|ΔpPi = pn ; qPgv = f(MPi|ΔpPi = pn ; qPgv 

) 
jest prostą wznoszącą się 

od wartości ∆MPm = 0 przy qPgv = 0 

do wartości ∆MPm = 1,03 Nm przy qPgv = qPt .

Rysunek 8 pokazuje, w oparciu o wyniki przedstawione na 
rysunku 7, prostoliniową zależność wielkości współczynnika ε 
zapowietrzenia oleju od założonego przyrostu ΔMPm|ΔpPi = pn , qPgv = 0 
momentu strat mechanicznych przy qPgv = 0 (bP = 0). Zależność 
na rysunku 8 umożliwia znalezienie z dużą dokładnością warto-
ści współczynnika ε zapowietrzenia oleju, przy założeniu której 
przyrost ΔMPm|ΔpPi = pn , qPgv = 0 momentu strat mechanicznych, przy 
qPgv = 0 (bP = 0), jest równy zeru:

 przy qPgv = 0 (bP = 0) (40)

Odpowiadający sytuacji opisanej wzorem (40) współczyn-
nik ε zapowietrzenia oleju w trakcie badania pompy (pompa 
typu HYDROMATIK A7V.DR.1.R.P.F.00) posiadał wartość 
ε = 0,0135.

Rys. 8. Prostoliniowa zależność wielkości współczynnika ε zapowietrzenia oleju od założonego przyrostu ΔMPm|ΔpPi = pn , qPgv = f(MPi|ΔpPi = pn , qPgv 
) 

momentu strat mechanicznych (pompa typu HYDROMATIK A7V.DR.1.R.P.F.00) [8, 9]
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Wnioski
1. Autor zaproponował metodę określania współczynnika za-

powietrzenia ε cieczy roboczej przetłaczanej przez pompę 
wyporową o zmiennej wydajności.

2. Metoda otwiera możliwości oceny podziału strat objętościo-
wych w komorach roboczych pompy na straty objętościo-
we wynikające ze ściśliwości cieczy zapowietrzonej (lub 
niezapowietrzonej) oraz na straty wynikające z przecieków 
w pompie.

3. Metoda umożliwia ocenę przyrostu ΔMPm|ΔpPi  , qPgv
 momentu 

strat mechanicznych w zespole konstrukcyjnym „komory 
robocze – wał” pompy, przyrostu będącego funkcją mo-
mentu MPi|ΔpPi = pn ; qPgv

 indykowanego w komorach roboczych 
pompy (poprzez umożliwienie dokładnej oceny momentu 
indykowanego MPi ).

4. Zdaniem autora, możliwości przedstawione we wnioskach 
1–3 dotychczas nie istniały. Możliwości powyższe mają 
znaczenie dla oceny strat objętościowych i mechanicznych 
w pompie, a więc dla oceny jakości rozwiązania konstruk-
cyjnego pompy wyporowej pracującej w warunkach wyso-
kiego przyrostu ∆pPi ciśnienia w komorach roboczych.

5. Zaproponowana metoda została po raz pierwszy wykorzy-
stana przez Jana Koralewskiego [8, 9] w badaniach pompy 
typu HYDROMATIK A7V.58.1.R.P.F.00.
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