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Исследования в области компрессорных машин. 
Труды I I Всесоюзной научно-технической конферен
ции по компрессоростроению. ВНИИтехмаш, Киев, 
изд-во «Буд1вельник», 1970. Стр. 324. 

В сборнике публикуются доклады и научные со
общения на I I Всесоюзной научно-технической кон
ференции по компрессоростроению, проведенной в Ле
нинграде в октябре 1968 года Министерством выс
шего и среднего специального образования СССР и 
Министерством химического и нефтяного машино
строения С С С Р . 

Сборник предназначен для инженерно-технических 
работников предприятий, научно-исследовательских и 
проектно-конструкторских организаций. 

Р е д а к ц и о н н а я к о л л е г и я : К.П.Селезнев, 
Я . И. Пластинин, В. Д . Лубенец, Г. М. Концевич, 
И. П. Суслина. 



В В Е Д Е Н И Е 

I I Всесоюзная научно-техническая конференция по компрес
сорному машиностроению была проведена в 1968 г. в Ленинграде 
Министерством высшего и среднего специального образования 
СССР и Министерством химического и нефтяного машиностроения 
СССР. 

В работе конференции приняли участие свыше 600 представи
телей заводов, научно-исследовательских, конструкторских и про
ектных организаций, высших учебных заведений. 

За последние годы проделана большая работа по разработке и 
созданию новых, более совершенных компрессоров. Заводами из
готовлено около 100 новых образцов компрессорных машин для 
нефтяной, химической, газовой промышленности и энергетики. На
учно-исследовательские институты, специализированные кафедры 
вузов и конструкторские бюро, помимо разработки новых машин, 
проводят исследовательские и проектно-конструкторские работы по 
созданию крупных газовых поршневых компрессоров высокого дав
ления (до 400 ата) для химической промышленности, поршневых 
компрессоров без смазки, быстроходных свободнопоршневых ди
зель-компрессоров СПДК, винтовых компрессоров, по изучению 
особенностей работы компрессорных машин в вакуумном режиме, 
а также работы по повышению напорности центробежных компрес
сорных ступеней и к.п.д. компрессоров различных типов. 

Цель конференции — обмен научной информацией, обобщение 
опыта проведения научно-исследовательских и опытно-конструктор-
ских работ и внедрения их результатов в промышленное производ
ство, определение основных направлений научно-исследовательских 
работ в области компрессоростроения и мероприятия по их раз
витию. 

На конференции работали секции: поршневых компрессорных 
машин (руководитель — канд. техн. наук Т. Ф. Кондратьева); 
центробежных и осевых компрессоров (руководитель — докт. техн. 
наук К. П. Селезнев) ; роторных компрессоров (руководитель — 
докт. техн. наук В. Д . Лубенец); автоматизации компрессоров (ру
ководитель — докт. техн. наук Н. Т. Романенко). 
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Конференция определила основные направления научно-иссле
довательских и конструкторских работ на ближайшие годы: 

всесторонний анализ потребностей народного хозяйства в ком
прессорных машинах и определение оптимальных областей приме
нения различных типов компрессоров; 

разработка рациональных методов унификации и параметри
ческих рядов, создание унифицированных типов компрессоров, ком-
примирующих различные газы; 

создание типоразмерного ряда и организация серийного произ
водства винтовых компрессоров; 

исследование работы центробежных и осевых компрессоров при 
различных числах М, Re, создание надежной методики пересчета 
характеристик на другие газы и начальные условия; 

создание унифицированных высокоэффективных холодильников 
для всех типов компрессорных машин; 

унификация редукторов, применение в необходимых случаях за
цепления Новикова и планетарных конструкций; 

повышение надежности, долговечности и механического уровня 
компрессорных мащин; 

проведение научных исследований и опытно-конструкторских 
работ, обеспечивающих научно-техническую базу для развития ком-
прессоростроения в последующие годы. 



ПОРШНЕВЫЕ КОМПРЕССОРНЫЕ МАШИНЫ 

МОСКОВСКИЙ КОМПРЕССОРНЫЙ ЗАВОД « Б О Р Е Ц » 

А. А. Беленький, инженер 

Т Е Х Н И Ч Е С К И Й У Р О В Е Н Ь И П Е Р С П Е К Т И В Ы Р А З В И Т И Я 
К О М П Р Е С С О Р О С Т Р О Е Н И Я НА З А В О Д Е « Б О Р Е Ц » 

Завод «Борец» серийно производит 50 типоразмеров угловых 
компрессоров. 

Угловые воздушные компрессоры общего назначения произво
дительностью 10 и 30 м3/мин на давление нагнетания 8 кГ/см2 по
служили для создания нормального параметрического ряда машин. 
В соответствии с предельными степенями сжатия одной ступени 
была выбрана градация номинальных давлений нагнетания: 2; 3,5; 
8; 18; 35; 70; 150; 220; 400 кГ/см2, совпадающая с давлениями, наи
более часто применяемыми в промышленности. Принятая заводом 
градация значений производительности компрессоров 4; 5; 6; 10; 12 
(13); 16; 20; 30; 40; 60 мъ/мин, как показал многолетний опыт, также 
удовлетворяет потребности промышленности. Заводом разработан 
и в настоящее время осваивается параметрический ряд дожимаю
щих одноступенчатых компрессоров (табл. 1). Все компрессоры 
выпускаются для сжатия воздуха или газа. 

Угловые компрессоры завода «Борец» отличаются рядом кон
структивных особенностей. Отсутствие промежуточных фонарей и 
применение встроенного электродвигателя делает машину компакт
ной. Промежуточный холодильник первой ступени, изготовленный 
из эллиптических труб, оребренных латунной лентой, также встроен 
в раму машины. В верхних головках шатунов установлены иголь
чатые подшипники, - работающие по полированным, закаленным 
полым пальцам из хромоникелевой стали. Крейцкопфы — цельно
литые из модифицированного чугуна, без заливки опорных поверх
ностей баббитом. Гильзы крейцкопфов и цилиндров выполнены из 
антифрикционного чугуна. 

Необходимо отметить и такие конструктивные новшества, как 
применение в цилиндрах высокого давления стальных гильз, зака
ленных и обработанных до высокой чистоты, сальников с уплотня
ющими элементами из фторопласта или его композиций. Сальник с 
коническими уплотняющими элементами отличается повышенной 
плотностью, его разрезные уплотнительные кольца выполняются из 
асбестового шнура, пропитанного фторопластовой суспензией, а 
нажимные и дроссельные — из стеклопластика. Холодильник, вы-



Т а б л и ц а 1. Параметрический ряд дожимающих 
одноступенчатых компрессоров 

База 
Диаметр 

цилиндра, мм 

Давление, кГ/см2 

Производительность, Мощность 
двигателя, 

кет 
База 

Диаметр 
цилиндра, мм 

всасывания нагнетания 

Производительность, Мощность 
двигателя, 

кет 

С усилием 
по ш т о к у 5т 

350 
280 
220 
180 
140 
110 

0 , 1 - 1 , 5 
1 ,5—2,5 
2 ,5—7 

5 - 1 5 
10—20 
1 5 - 1 0 0 

4—4,4 
8 , 7 - 9 , 7 

1 3 , 5 - 1 5 
22 24 
3 8 - 4 0 
65—125 

2 0 0 0 - 4 5 0 0 
2 0 0 0 - 3 4 0 0 
2000—6200 
2 0 0 0 - 8 0 0 0 
2000—6000 
2 0 0 0 - 1 8 0 0 0 

200 

Т о ж е , 2 т 280 
220 
180 
140 
НО 
90 

0 , 1 - 0 , 8 
0 , 6 - 2 , 5 

2 - 5 
4 - 1 0 
8 - 5 0 

2 0 - 1 0 0 

3—2,5 
5 , 2 - 5 , 7 

9 - 9 , 5 
1 5 , 5 - 1 8 

2 5 - 6 0 
45—125 

8 0 0 - 1 8 0 0 
7 5 0 - 2 1 0 0 
800—2500 
900—2600 

1200—8000 
2 0 0 0 - 1 2 0 0 0 

75 

полненный из алюминиевых труб, оребренных в продольном на
правлении, объединен с масловлагоотделителем и имеет две буфер
ные емкости для гашения пульсации давления газа (на входе и на 
выходе), образуемые в кожухе перегородкой. 

При разработке конструкций угловых компрессоров созданы 
нормали на общие детали машин и на основные узлы и детали ком
прессоров (кольцевые клапаны, поршневые кольца, сальники, пре
дохранительные клапаны, шатунные болты и др.) . В компрессорах 
применяются стандартизованные, нормализованные, покупные и 
заимствованные узлы и детали. Так, компрессоры параметрическо
го ряда с давлением нагнетания до 35 ати выпускаются с унифици
рованными цилиндрами, причем 10 машин каждой базы (2 — трех
ступенчатые, 4 — двухступенчатые и 4 — одноступенчатые) созданы 
комбинацией из пяти цилиндров. Все это обеспечило высокий ко
эффициент унификации машин, в ряде случаев — до 96—99%- Уни
фикация и конструктивная нормализация позволили организовать 
поточное производство и резко увеличить выпуск угловых компрес
соров при одновременном повышении их качества. 

Важным направлением в работе завода является создание на 
унифицированных базах компрессоров без смазки цилиндров. Пер
вый такой компрессор, выпущенный в 1961 г., имел графитовые уп
лотнения. В дальнейшем завод отказался от применения графито
вых уплотнений, заменив их более экономичными и долговечными 
уплотнениями из фторопластовых композиций. 

Характеристики серийно выпускаемых заводом компрессоров 
без смазки и опытных образцов, проходящих промышленные испы
тания, приведены в табл. 2. 

В целях единого и рационального подхода к конструированию 
компрессоров без смазки цилиндров заводом разработана нормаль, 



Т а б л и ц а 2. Характеристика угловых компрессоров без смазки цилиндров, выпускаемых заводом «Борец» 

Марка компрессора Сжимаемый газ 
Производи
тельность, 

MZ)MUH 

Давление 
всасывания, 

к Г/см* 

Давление 
нагнета

ния, 
к Г/см* 

Потребля
емая мощ

ность, 
КвТ 

Количест
во ступе

ней сжатия 
Материал 

уплотнений Тип клапанов 

ЗС2ГП10/8 

2С2ВП10/8 

2 С 2 Г П Д 1 1 

2М2ГП6/30 

202ВП10/8 

2С5ВП16/70 

ЗС5ГП30/8 

2С2ГП10/8 

2 С 2 С Г П В 

2С5СНП20/30 

2 С 5 С Г П Д 4 3 - 3 5 

2 С 5 С Г П Д 3 5 - 2 2 

ЗС5СГП30/8 

2С5СГП20/30 

Азот 

В о з д у х 

Смесь угле
водородных 
газов 

Гелий 

В о з д у х 

» 
Винилхлорид 

Водород 

Сухой метан 

Гелий 

Сухой метан 

» пропилен 

» хлори
стый водород 

Гелиеводород-
иая смесь 

10 

10 

3 ,35 

6 

10 

16 

30 

10 

18,6 

20 

31 ,7 

21 

30 

20 

0 ,05 

0 

50 

0 ,01 

0 

0 

0 , 0 1 - 0 , 0 3 

0 , 0 1 

0 ,35 ата 

Q.02 

0 ,6 

1 

0 ,01 

0 ,02 

8 

8 

60 

30 

8 

70 

8 

8 

1,6 ата 

30 

6 , 5 

15 

8 

30 

60 

60 

59 

63 

200 

180 

57 

42 

200 

190 

180 

200 

200 

2 

2 

1 

3 

2 

4 

2 

2 

1 

3 

2 

2 

2 

3 

4 К 2 0 

4 К 2 0 

4 К 2 0 

4 К 2 0 

4 К 2 0 

4 К 2 0 

4 К 2 0 

А Ф Г М 

А Ф Г М 

А Ф Г М 

А Ф Г М 

А Ф Г М 

А Ф Г М 

А Ф Г М 

Прямоточные, 
кольцевые с пла
стинами СТЭК45 

Прямоточные 

» 

» 
» 
» 

Кольцевые с пла
стинами СТЭК45 

Прямоточные 

» 

» 

Кольцевые с пла
стинами СТЭК45 

Прямоточные 



учитывающая опыт институтов, предприятий и зарубежных фирм, 
работающих б этой области. Нормаль регламентирует материалы 
поршневых колец и область их применения, типовые конструкции 
уплотняющих элементов и их основные размеры, расположение 
опорных и уплотнительных колец на поршнях различных конструк
ций, содержит рекомендации по выбору экспандерных колец и ти
повые расчеты элементов уплотнений. Разработана также специаль
ная нормаль на сальники компрессоров без смазки цилиндров, оп
ределяющая не только конструкцию сальников и их деталей, но и 
конструкцию дополнительных маслоснимающих устройств, обес
печивающих очистку штоков от картерной смазки. 

Выпускаемые или осваиваемые заводом компрессоры без смаз
ки цилиндров по конструктивным признакам могут быть разделены 
на две группы: с длинным штоком и с коротким штоком. В машинах 
с длинным штоком часть штока, попадающая в процессе работы в 
раму компрессора, очищается от масла предсальником, установлен
ным в нижней стенке фонаря цилиндра. На этой части штока нет 
мест, попадающих в цилиндр или сальник при работе компрессора. 

Среди угловых компрессоров, выпускаемых заводом, особое ме
сто занимают гелиевые компрессоры, к которым, как известно, 
предъявляется требование повышенной герметичности. Создание 
таких машин потребовало проведения большого объема экспери
ментальных работ, в процессе проведения которых удалось устано
вить, что при тщательном изготовлении машины основным местом 
потерь газа являются уплотнения штоков. В связи с этим особое 
внимание было уделено конструированию сальника, обладающего 
повышенной герметичностью.Такой сальник создан и уже применя
ется во всех угловых компрессорах завода. 

Осуществление мероприятий по повышению герметичности гели
евых компрессоров позволило довести потери газа из машины до 
величин, близких к 1 • 10~4 от их производительности. По важней
шим технико-экономическим показателям угловые компрессоры за
вода «Борец» находятся на уровне мировых стандартов. 

Технический уровень производных машин, выполняемых на ба
зах компрессоров общего назначения, достаточно надежно опреде
ляется техническим уровнем базовых компрессоров. 

В последние годы на заводе велись большие экспериментально-
конструкторские работы, результатом которых явилось создание 
новой передвижной установки КС 16/100 производительностью 
16 м3/мин на давление нагнетания 100 кг/см2. 

Фургон установки состоит из автоприцепа и смонтированного 
на нем каркасно-панельного кузова, разделенного на два отсека 
поперечной стенкой с окном. В передней части фургона расположен 
утепленный вспомогательный отсек, имеющий отдельный вход, для 
отдыха обслуживающего персонала, выполнения в нем мелких сле
сарных работ и размещения дизель-компрессора, осуществляюще
го зарядку пускового баллона сжатым воздухом. Второй отсек 
представляет собой машинное отделение установки. Компрессор 



оппозитный, крейцкопфный, шестирядный, четырехступенчатый, 
имеет по два цилиндра I и I I ступеней с поршнями двойного дейст
вия и два цилиндра I I I и I V ступеней с дифференциальными порш
нями. 

Заводом разработан параметрический ряд передвижных ком
прессорных установок, которые в дальнейшем могут быть созданы 
на базе установки КС-100 (табл. 3) . 

Т а б л и ц а 3. Основные параметры передвижных компрессорных 
установок, создаваемых на базе установки КС-100 

Марка 
установки 

Производи
тельность, 

мг/мин 

Давление 
нагнетания, 

к Г/см2 

Аварка 
ус гановки 

Производи
тельность, 

м3/ман 

Давление 
нагнетания, 

кГ/см* 

К С - 9 
КС-20 
КС-45 

35 
25 
20 

9 
20 
45 

КС-100 
КС-150 
КС-250 

16 
14 
12 

100 
150 
250 

П р и м е ч а н и е . Давление всасывания у всех установок — атмосферное. 

В связи с тем, что производство передвижных компрессорных 
установок новой конструкции будет организовано на других пред
приятиях, основную продукцию завода в ближайшие 8—10 лет со
ставят стационарные поршневые компрессоры различного назначе
ния. Анализ потребности в компрессорах, которые могут быть вы
полнены на угловых унифицированных базах, показывает, что на
родному хозяйству нужны воздушные и газовые компрессоры вы
сокого давления, компрессоры без смазки цилиндров для сжатия 
различных газов, специальные компрессоры повышенной герметич
ности и для сжатия агрессивных газов, циркуляционные и дожима
ющие компрессоры. Исходя из этой потребности и своих возмож
ностей, завод «Борец» ежегодно будет создавать 6—8 новых образ
цов таких машин. 

В целях дальнейшего улучшения машин и, в первую очередь, 
повышения их экономичности и долговечности, завод «Борец» пред
полагает выполнить комплекс экспериментально-конструкторских 
работ. Важнейшими из них будут работы по усовершенствованию 
газового тракта машин, выбору оптимального режима их охлажде
ния, созданию новых более долговечных и эффективных конструк
ций отдельных деталей и узлов (холодильники, сальники, вклады
ши подшипников и т. п . ) . 

Л Е Н И Н Г Р А Д С К И Й НАУЧНО-ИССЛЕДОВАТЕЛЬСКИЙ ИНСТИТУТ ХИМИЧЕСКОГО 
МАШИНОСТРОЕНИЯ 

Ю. И. Смирнов, инженер 

Г Р А Н И Ц Ы П Р И М Е Н Е Н И Я К О Н С О Л Ь Н Ы Х Э Л Е К Т Р О Д В И Г А Т Е Л Е Й 
Д Л Я О П П О З И Т Н Ы Х П О Р Ш Н Е В Ы Х К О М П Р Е С С О Р О В 

Консольные электродвигатели применимы для привода только 
двух- и четырехрядных компрессоров, поскольку в коленчатых ва-



лах шести- и восьмирядных компрессоров получают существенное 
развитие крутильные колебания. Основной интерес при установле
нии границ применения консольных электродвигателей представ
ляют четырехрядные компрессоры, поскольку для их привода при
меняются электродвигатели, которые создают большие изгибающие 
моменты, чем электродвигатели меньшей мощности двухрядных 
компрессоров. 

Расчетные схемы 

В зависимости от соотношения масс консольно посаженного на 
вал ротора электродвигателя и самого вала, степени изношенности 
подшипников и коренных шеек валов, величины и направления 
поршневых сил и сил одностороннего магнитного тяжения между 
ротором и статором для коленчатых валов четырехрядных компрес
соров возможны следующие случаи опирания: 

изгибающий момент в вертикальной плоскости относительно ли
нии условного приложения реакции I (или I — I I ) подшипника от 
сил, действующих на консоли (вес ротора G p , вес консольного уча
стка вала, сила одностороннего магнитного тяжения QM ) , больше 
момента от сил, действующих по другую сторону этой линии (вес 
вала и поршневые силы). В этом случае имеем так называемое 
«верхнее» опирание вала: вал взаимодействует с верхними вкла
дышами I I I , I V и V подшипников. «Верхнее» опирание характерно 
для всех двухрядных компрессоров и для четырехрядных на базе 
М10; обратный случай, когда изгибающий момент в вертикальной 
плоскости от веса вала и поршневых сил превалирует над моментом 
сил на консоли. В этом случае будет так называемое «нижнее» опи
рание, которое характерно для всех четырехрядных компрессоров 
на базе М16 и М25. 

Необходимо отметить, что при работе компрессора появляются 
весьма значительные реакции на подшипники от действия поршне
вых сил, направленные горизонтально, поэтому суммарная реакция 
отклоняется от вертикального направления. Но это отклонение не 
оказывает существенного влияния на проводимый в дальнейшем 
анализ, и поэтому не учитывается. 

На рис. 1 представлены эпюры изгибающих моментов от веса 
вала и веса ротора для «верхнего» опирания. Вес вала включает 
в себя и часть воспринимаемого им веса шатунов. 

Различаются следующие характерные расчетные схемы. 
С х е м а А. Нагрузки воспринимаются I и I I I подшипниками. 

Подобное распределение нагрузок соответствует работе вала при 
соосных (неизношенных) опорах и неизношенных коренных шей
ках. 

С х е м а Б. Нагрузки воспринимаются I и I I подшипниками. 
С х е м а В. Все действующие на вал силы воспринимаются I — 

I I и V подшипниками. При этом I и I I подшипники работают сов
местно (нижними вкладышами). 



Соответственно для «нижнего» опирания вала: 
С х е м а А. Опора на I — V подшипники. 
С х е м а Б. Опора на I — I I I подшипники. 
С х е м ы В. Опора на I — I I и I I I подшипники. 
В процессе работы компрессора, по мере увеличения износов 

подшипников и коренных шеек вала, происходит постепенный пере
ход от схемы А к схеме В, сопровождающийся ростом изгибающих 

5*1 

Рис. 1. Эпюры изгибающих моментов от веса вала и веса ротора при 
«верхнем» опирапии вала. 

напряжений в первом пролете вала и снижением запасов усталост
ной прочности. Так, минимальные запасы усталостной прочности 
в самом опасном сечении вала — сечение в—в — уменьшаются на 
22 (база 4М10) , 28 (база 4М16) и 36% (база 4М25) . 

Схема В соответствует стабильной работе вала, при которой 
дальнейший рост изгибающих моментов практически прекращает
ся, если нет одновременного контакта вала с нижним вкладышем 
I I I и верхним V подшипника. 

Преобладающее влияние на прочность вала оказывает приле
гаемость вкладышей I и I I подшипника к коренным шейкам вала, 
т. е. условное место расположения реакции I (или I — I I ) подшип
ника. Схема В расчета является самой опасной по прочности в 
силу того, что при этой схеме увеличивается условная длина кон
с о л и — реакция совместно работающих I и I I подшипников распо
ложена между ними. Коленчатый вал удовлетворяет условиям 
прочности только в том случае, если имеет достаточные запасы проч
ности при его расчете по схеме В. 

Предельные консольные нагрузки 

При установлении границы консольного исполнения электро
двигателей принимается, что минимально допустимый эквивалент-



ный запас усталостной прочности 
И =1,5 , 

но 

п = 
Vnl + nl 

О ) 

где па — запас усталостной прочности при изгибе; пх — запас уста
лостной прочности при кручении. 

Пренебрегая средним напряжением цикла, влияние которого 
на величину пх незначительно, имеем 

(2) 

Здесь т - 1 — предел выносливости материала вала (сталь 40) при 
кручении, я/ж2, к т —эффективный коэффициент концентрации на
пряжений при кручении; £ т —масштабный фактор; zv — амплиту
да касательных напряжений (с учетом динамического увеличе
ния), я/ж2. 

Аналогично для изгиба (но без учета динамического усиления 
изгибающих напряжений): 

(3) 

W 

м71 

о , и 3 

где W — момент сопротивления сечения в-
ренной шейки вала, ж. 

Из (1) — (4) получаем 

0 , Ы 3 а -1 
1Щ = 

1 , 5 -

-в, ж 3 ; d • 

2,25 

(4) 

диаметр ко-

(5) 
где [Mv] — предельно допустимая амплитуда изгибающих моментов 
в сечении в—в, яж. 

Наиболее опасным по прочности является такое положение ва
ла, при котором плоскость 1-го и 2-го колен совпадает с вертикаль
ной плоскостью, т. е. с плоскостью действия моментов от весов ва
ла и ротора. Это положение соответствует углам поворота колен-

вала, отсчитываемым 

(270°) . 

от ВМТ, а-- — рад (90°) и а=— я рад 



Имеем 
[ M J = [ A f p ] + AAf H f (6) 

где [Мр] — предельно допустимый изгибающий момент от весов ро
тора и вала в сечении в—в (см. рис. 1), нм\ А Ми — амплитуда из
гибающих моментов в вертикальной плоскости от поршневых сил в 
рассматриваемых положениях вала, вычисленная по расчетной схе
ме В, нм. 

Следует отметить, что Л Ми является алгебраической величиной, 
знак которой определяется как схемой расположения рядов компрес
сора, так и направлением вращения вала. При расчете по схеме В 
предполагается, что реакция Ri совместно работающих I и I I под
шипников расположена на равном расстоянии от их середин, а ре
акция Rv подшипника V (при «верхнем» опирании) или Rm под
шипника I I I (при «нижнем» опирании) — н а серединах соответст
вующих подшипников. 

Результаты вычисления [М р ] , проведенные по (5) и (6) , пред
ставлены в таблице. На основании имеющихся экспериментальных 
данных принято, что коэффициент динамического увеличения ка
сательных напряжений я т =2 ,5 . Все данные по механическим ха
рактеристикам материала вала, по коэффициентам концентрации 
напряжений и масштабным коэффициентам взяты из [1]. 

Вычисление М} 

База V н 1 м г 

(кг/см)г ST d, см 
\MV ], нм 

(кГм) 
ДМ . нм 

т 
(кГм) 

[ М р ] , им 
{кГм) 

4 М 1 0 

4 М 1 6 

4 М 2 5 

6 ,65 
(68) 
8 ,98 

(91,7) 
7,53 

(76 ,8) 

3 ,6 

3 ,79 

4 ,16 

0,58 

0 ,55 

0 ,55 

3 , 5 

3 , 7 

4 , 0 

18 

26 

32 

15550 
(1585) 
40750 
(4160) 
69900 
(7130) 

411 
(42) 
880 
(Щ 

4470 
(456) 

15140 
(1540) 
39900 
(4070) 
65400 
(6670) 

Принимаем, что 
G p = Gp + Gp1 , (7) 

где G p — вес консольно посаженного ротора, н\ G p —консольная 
нагрузка, уравновешивающая момент от веса- относительно реак
ции R\ , я; Gp1 — консольная нагрузка, образующая линейную 
эпюру моментов на рассматриваемом пролете вала, н. 

Gl
plp = MB-q-^(HM), (8) 

где Мв — изгибающий момент от веса вала относительно реакции, 
/?i — вычисленный в предположении, что вал заделан в месте по
садки ротора, нм; /р —условная длина консоли, м\ q — вес одного 
погонного метра вала, н/м. 



Предельно допустимый момент от силы G P
J в сечении в—в 

[Ml*] = [Mv\-Ml (нм) , (9) 
где Мв — изгибающий момент от веса вала в сечении в—в, нм. 

На рис. 2 представлена зпюра моментов от силы Gp (опора I I I 
при «нижнем» прилегании вала, опора V — при «верхнем» его при
легании). Очевидно, что 

L ° p 1р\= , — (10) 

( П ) 

где М\1 — момент силы Gp1 в сечении с—с, нм. 

Рис. 2. Эпюра изгибающих моментов от силы G p . 

Учитывая (7) — (Ю), устанавливаем, что предельно допусти
мый из условий прочности момент от веса ротора относительно ре
акции R\ при отсутствии динамического усиления изгибающих на
пряжений 

[G p./p] = Op ./р + [Gp1 / р] = Mb + 

По (12) имеем 
база 4М10 

qli , [МР]-М1
В 

база 4М16 

база 4М25 

[Gp/p] 

[Ор/р] 

[Ор/р] 

= 17200 — 9,6- 104-/р (нм); 

46100 — 20,3- 104/р (нм); 

•- 72500 -

•/ (нм). (12) 

(13) 

(14) 

(15) 30,8.10 4 -/р (нм). 
Полученные предельные консольные нагрузки вычислены без 

учета силы Q M ; ее использование для частичной компенсации веса 
ротора идет в запас, повышая надежность работы валовой группы. 



Как известно, раскеп 
T = 2kMT (ж) , 

где Мт — изгибающий момент в среднем сечении шатунной шейки, 
нм; k — коэффициент пропорциональности, учитывающий жест
кость колена, \/н. 

Коэффициенты k определяются опытным путем, поскольку те
оретические их значения, вычисленные с помощью интеграла Мо
ра, более чем в 2 раза превышают действительные. 

Для 1-го колена (со стороны электродвигателя) 

где М\ — момент от веса вала в сечении с—с, нм. 
Предельно допустимая величина раскепа 1-го колена [Т\ ] соот

ветствует определенным ранее предельным консольным нагрузкам 
от веса ротора электродвигателя и составляет: для базы 4М10 — 
0,14 мм; для базы 4М16 — 0,16 мм и для базы 4М25 — 0,20 мм. 

Полученные значения предельных раскепов в 2—2,5 раза пре
вышают их значения, вычисленные по существующим нормам [2]. 

При значениях консольных нагрузок, существенно меньших, чем 
предельные, соответствующие расчетной схеме В раскепы 1-го ко
лена будут меньше приведенных выше значений. В этом случае воз
можность работы коленчатых валов при предельных раскепах 
должна быть исследована дополнительно. Коленчатый вал при этом 
будет одновременно взаимодействовать с верхним вкладышем V и 
нижним I I I подшипника. 

Как показало экспериментальное исследование напряжений ко
ленчатого вала компрессора 4М10—100/8, в некоторых случаях воз
можно динамическое увеличение изгибающих напряжений. Для ис-

способом [3]. \ П >Ч 
На рис. 3. представлена не- —̂*• ' 

которая-обобщенная ЭПЮра МО- Рис. 3. Упругая линия вала в статике 
ментов, веревочный МНОГО- при его опоре на I — I I и V подшипники, 
угольник сил и упругая линия 
вала в статике при опоре вала <на I , I I , V подшипники, когда проги
бы консоли будут максимальными. 

МТ = М1*+ М[(нм), 

Изгибные колебания 

следованного коленчатого ва
ла это увеличение вызвано 
резонансом 2-ой гармоники из-
гибиых колебаний. Определе
ние прогиба ротора, знание ко
торого необходимо для опреде
ления частоты свободных из-
гибных колебаний вала, произ
водится графо-аналитическим 



Используя, ввиду малости деформаций, принцип независимости 
действия сил, получаем 

У Р У Р + У Р . 

где ур — прогиб вала в месте посадки ротора, м\ у\ — прогиб рас
сматриваемой точки вала под действием веса вала и уравновеши
вающей его силы Gp , ж; у р — прогиб той же точки от силы Gp1 , ж. 

При определенных фиксированных значениях G P o и /Р о для 
каждой из баз были построены две упругие линии: первая — от 
веса вала и силы G P o и вторая — для невесомого вала от силы Gpo . 

Изменение величины у\ при изменении длины консоли /р опре
деляется как смещением центра тяжести крайнего треугольника 
на эпюре моментов, так и изменением площади этого треугольника 
(см. рис. 3) . При произвольном значении /р 

у\ = k\[a\ + + g « ' + + \ — 

г I 
3 " Р / с 

где ki — м а с ш т а б прогибов; / р —масштабное значение / р , ж. 
Аналогично для прогиба от силы G p

n 

^-^-^M^+W+T^p) n - ^ (17) 
Ро Ро \ J С 

Используя (16) и (17), было получено 
для базы 4М10 
у р = Ю - 8 [3050/J+ (3 ,14G P + 10400)4+ (10,71GP - 24100)4 + 

+ ( 0 , 1 9 5 G p - 8 2 8 0 0 ) / p — 1500] (ж) ; (18) 
для базы 4М16 
у р = 10~ 8 [145004+ (7,13G P + 616)/р + 3,03GP - 192000)4 + 

+ (0,724G P - 28800)/р + 3650] (ж) ; (19) 

для базы 4М25 

у р = 1 0 " 8 [ 9 9 0 4 + (0,323G P + 6 2 0 0 ) 4 + (2,02G P — 860)4 + 

+ 0,435GP - 56000)/р - 10430] (ж). (20) 

Как было установлено выше, при «нижнем» опирании вала пре
дельным (самым опасным) случаем его работы будет опора на 
I — I I — I I I подшипники. Формулы (19) и (20) для коленчатых ва
лов баз 4М16 и 4М25, имеющих нижнее опирание, вычислены для 
максимальных прогибов, которые соответствуют опоре вала на I — 
I I — V подшипники. Указанное обстоятельство идет в запас. 



Частота свободных изгибных колебаний консольного конца ва
ла определяется по приближенной формуле 

Л = ^ ] / " ~ (Ь'сек), (21) 

где g = 9,8 м/сек2 — ускорение свободного падения. 
Определенная экспериментально частота свободных изгибных 

колебаний коленчатого вала 
компрессора 4М10—100/8 прак
тически совпала с вычисленной 
(по формуле (18) и (21). 
Порядок резонирующей гармо
ники 

Л = / С Я (22 
где о) — частота вращения ко
ленчатого вала, \/сек. 

Наиболее неблагоприятны
ми в отношении возможного 
развития изгибных колебаний 
являются коленчатые валы ба
зы 4М10. На рис. 4 показана 
номограмма для определения 
величины k для этих коленча
тых валов, вычисленная по 
(18) и (22) для ряда произ
вольно выбранных значений G p 

и /р (с учетом возможного 
расширения границ применения консольных электродвигателей). 

Учитывая некоторую неточность определения k, принимается, 
что при k< 1,3 недопустимо применение консольного электродвига
теля; при 1 , 3 < £ < 2 , 3 возможно некоторое динамическое увеличе
ние изгибающих напряжений и при &>2,3 влиякие изгибных коле
баний пренебрежимо мало. 

При разработке новой серии компрессорных электродвигателей 
необходимо проверять возможность развития изгибных колебаний. 
Принимается на основании имеющихся экспериментальных данных, 
что при £ = 1 , 3 — 2 , 3 коэффициент динамического увеличения изги
бающих напряжений т 7 = 1,2. Следовательно, в этом случае пре
дельно допустимую величину [ G p / P ] , определяемую по (13) — (15), 
необходимо уменьшить в 1,2 раза. 

Проводимые в ЛенНИИхиммаше исследования позволят сузить 
интервал значений k, в пределах которого ожидается наличие раз
витых изгибных колебаний, а также уточнить величину тл . 
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Л Е Н И Н Г Р А Д С К И Й П О Л И Т Е Х Н И Ч Е С К И Й ИНСТИТУТ ИМ. М. И. КАЛИНИНА 

К. И. Страхович, | докт. техн. наук, 
В. А. Разумов, инженер 

О С О С Т А В Л Е Н И И У Р А В Н Е Н И Й СОСТОЯНИЯ И Д Р У Г И Х 
Т Е Р М О Д И Н А М И Ч Е С К И Х Х А Р А К Т Е Р И С Т И К 

Д Л Я С М Е С Е Й Р Е А Л Ь Н Ы Х Г А З О В 

При использовании газовых смесей в качестве исходных продук
тов химического производства и при транспорте природных газов 
необходимо знать их термодинамические характеристики (i, s, z 
и др.) при различных значениях параметров состояния. Эти харак
теристики легко определить для конкретной смеси, используя со
ответствующее уравнение состояния. Но количество газовых сме
сей, отличных по составу и процентному содержанию компонентов, 
на практике неограниченно, а возможность рационально обосно
вать общие правила для составления уравнения состояния всех 
встречающихся смесей отсутствует. По этой причине представляет
ся необходимым в каждом отдельном случае применять те или 
иные известные формы эмпирических или полуэмпирических урав
нений состояния компонентов и использовать различные методы 
составления по этим уравнениям уравнений состояния смесей. 

При практическом приложении полученных таким образом рас
четных данных (термических и калорических) целесообразно прово
дить их сопоставление с соответствующими опытными величинами. 
Поскольку связь,термических и калорических характеристик строго 
обусловлена общими термодинамическими соотношениями, их 
опытное определение в большинстве случаев достаточно ограни
чить изучением термических величин (Р—v—Г-зависимостей). Вос
производящее с достаточной точностью опытные зависимости Р— 
v—Т уравнение состояния смеси может быть использовано для по
строения калорических величин. Дополнительно необходимо иметь 
зависимости теплоемкостей от температуры при постоянном задан
ном давлении для этой смеси. Для практического приложения при 
термогазодинамических расчетах процессов, протекающих в ком
прессорных машинах, полученные указанным путем данные удобна 
представить i—lg Р-диаграммой. 

Приведенные выше положения были применены при разработке 
такого рода диаграмм ряда технически важных газовых смесей. 
Отдельные расчетные результаты сопоставлялись с известными 
экспериментальными данными. Так, например, для стехеометриче-
ской азотноводородной смеси с малой добавкой метана (0 ,8%), для 
которой было составлено уравнение состояния и рассчитаны неко
торые термодинамические характеристики, отмечено хорошее совпа
дение расчетных коэффициентов сжимаемости (рис. 1) с опытными 
данными ряда авторов. 

Для возможности опытного изучения Р—v—Г-зависимостей 
различных смесей (в том числе сложных по составу, с легко кон-
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денсирующимися компонентами) осуществлена экспериментальная 
установка, позволяющая достаточно точно получать зависимость 
между давлением, объемом и температурой [4]. В основу ее работы 
положен метод пьезометра постоянного объема. Конструкция пье
зометра полностью исклю
чает балластные объ
емы, усовершенствована 
по сравнению с описан
ной в [4] и позволяет 
снимать опытные Р—v— 
—Г-зависимости как по 
изохорам, так и по изо
термам в диапазоне пара
метров 20—300° С до дав
лений 600 бар. 

На рис. 2 представле
ны приведенные к «круг
лым» температурам экс
периментальные значения 
коэффициентов сжимае
мости для смеси углеводо
родов с преимуществен
ным содержанием метана, 
включающей азот в ма
лую долю кислорода: 
СН 4 —84,49%, С 2 Н 6 

3,51%, С з Н 8 - 1 , 4 4 % , 
0,09%, н С 5 Н 1 2 - 0 , 0 5 % , 0 2 

t=o°c 
т 

0 100 200 300 бар 
Рис. 1 . Расчетные и опытные зависимости для 
коэффициентов сжимаемости стехеометрических 

смесей азота и водорода. 

иС4Ню—0,19-/0 н С 4 Н 1 0 - 0 , 3 5 % , и С 5 Н 1 2 -
0,03%, N 2 —9,84% (по объему). По

лученные непосредственно в опытах значения параметров Р, v и Т 
частично приведены в таблице и могут быть использованы для со
ответствующих приложений. 

При расчетах термодинамических свойств смесей подобного со
става удовлетворительные результаты могут быть получены с по
мощью широко известного уравнения состояния Бенедикта—Веб-
ба—Рубина 

Р = ^ + (B0RT - А 0 ~ %\\+ (bRT- а ) \ + ^ + 

с 
1 ^ V2 \ V2 

В таблице сопоставлены значения давлений, полученных из опы
та и рассчитанных по приведенному выше уравнению с коэффици
ентами для смеси 

А о = 1,9319488 а = 0,05576256 
В 0 = 0,0450231 с = 0,003169271 • 106 

С 0 = 0,02783389-106 « = 0,14747231 • Ю - 3 

Ъ = 0,00361902 у = 0,6604236 • 10~2 

2* 19 



Среднее расхождение для 26 точек в диапазоне параметров Р = 
= 15—215 бар, Г = 291—475° К составляет 0,72% и является удовле
творительным для многокомпонентных систем подобного типа. 

Большое значение при оценке расчетных результатов имеют экс
периментальные данные такого рода для более сложных газовых 

z 

о,9\ 

0JS* 

о О-150 

—о-100 

^20°С 

О 50 100 150 Рбар 

Рис. 2. Экспериментальные зависимости коэффициента сжимаемости 
для смеси углеводорода, включающей азот и кислород. 

смесей, какими являются газы пиролиза, включающие до 20 и более 
компонентов. В этих случаях не всегда возможно использовать еди
ную форму уравнения состояния компонентов для составления 
уравнения состояния смеси и возникает необходимость в оценке 
оптимального метода расчета. 

Значения давлений, полученные из опытов 

Рэксп> баР 
т 

эксп' 
град К 

v, гм3/г Р 
расч 

р 
эксп 

т 
эксп' 

град К 
v, см3/г 

р расч' 
бар 

15,20 
16,84 
19,75 
22 ,22 
49 ,32 
56 ,07 
67 ,92 
78 ,29 
87,75 
66 ,34 
75 ,56 

295,65 
322,52 
375,45 
422,09 
291,73 
323,24 
379,52 
429,66 
475,70 
295,08 
324,19 

83,98 
84,11 
84,43 
84,55 
24,04 
24,08 
24,15 
24 ,21 
24,27 
17,591 
17,617 

15,25 
16,90 
19,80 
22,34 
49,48 
56,26 
68,17 
78 ,62 
88,11 
66,56 
75,57 

84,85 
96,58 

1 (8 ,34 
120,52 
111,37 
125,78 
156,47 
184,61 
214,41 

32,00 
38 ,11 

354,80 
393,83 
432,86 
474,31 
300,94 
324,53 
375,10 
422,92 
474,02 
323,53 
379,71 

17,644 
17,681 
17,717 
17,755 
10,048 
10,060 
10,086 
10,112 
10,139 
43,17 
43 ,30 

84,91 
96,69 

108,34 
120,62 
112,95 
127,61 
158,56 
187,38 
217,81 

32,36 
38,59 

П р и м е ч а н и е . Значения РЭ\сп и Г э к с п не приведены к «круглым» величи
нам во избежание потери точности. 



В связи с разработкой новых химико-технологических процес
сов и увеличением количества различных по составу природных 
газов, используемых в химическом производстве, большое значение 
приобретают обобщенные методы расчета термодинамических ха
рактеристик многокомпонентных газовых смесей по уравнению со
стояния в необходимом для практического приложения диапазоне 
параметров Р и Т. Соответствующих экспериментальных материа
лов по сложным смесям к настоящему времени накоплено недоста
точно. Поэтому их пополнение с целью практического приложения 
для разработки и проверки этих методов желательно. 

МОСКОВСКИЙ ИНСТИТУТ НЕФТЕХИМИЧЕСКОЙ И ГАЗОВОЙ ПРОМЫШЛЕННОСТИ! 
им Н М. ГУБКИНА 

А. А. Козобков, канд. техн. наук 

Р Е Ш Е Н И Е ЗАДАЧ, С В Я З А Н Н Ы Х С П У Л Ь С И Р У Ю Щ И М 
ПОТОКОМ ГАЗА, НА Э Л Е К Т Р И Ч Е С К И Х М О Д Е Л Я Х 

Современные нефтехимические предприятия имеют разветвлен
ную сеть трубопроводных систем, проектирование которых пред
ставляет собой весьма трудоемкую и сложную задачу. Особенно 
сложными являются расчеты, связанные с проектированием трубо
проводных систем, находящихся под действием пульсирующего по
тока жидкости или газа. Здесь необходимо самое тщательное изу
чение действительных условий работы системы, т. е. определение 
величин колебаний давления и скорости, установление закономер
ности изменения колебаний, по мере удаления от нагнетательной 
установки, а также выявление их спектрального состава и частот
ной характеристики трубопроводной системы. 

Для окончательного решения проблемы пульсирующего потока 
необходимо изучение двух систем — газодинамической (поток 
жидкости и газа) и механической (трубопроводная система, техно
логические аппараты). 

Цель газодинамических исследований — разработка метода, те
ории, позволяющей определять характеристики пульсирующего 
потока жидкости и газа в трубопроводной системе. К таким харак
теристикам относятся изменения давления и скорости потока (А Р 
h A W ) , спектр собственных частот, частотные характеристики. В ос
нову рассмотрения этой системы положен импедансный метод, при 
котором характеристика каждого объекта (включения) представ
ляется в виде комплексной величины — характеристического сопро
тивления— импеданса, равного 

Z = R+jy, 
определяемого как отношение давления к скорости в заданном се
чении. 

Положив в основу рассмотрения одномерные линеаризованные 
уравнения для неустановившегося движения сжимаемой Ж И Д К О С Т И 



при скоростях, значительно меньших, чем скорость звука, получим: 
Pjc.t = fi(p0\ Zo, Л c,k). 
WXtt = h(?o\ Z0, ... , Zx\ /, ... , ln\ c, k). 

Рассмотренные уравнения позволяют получить универсальные 
уравнения спектра собственных частот колебаний газа в трубопро
водных системах 

tg-^L = j (z° + z ^ c 

с Z0Zi + р2с2 * 

Подставляя в формулы различные значения импедансов можно 
для любых встречающихся на практике систем рассчитать А Р и 
Л W и спектор частот. Таким образом, задача определения харак
теристик пульсирующего потока газа сводится к определению им
педансов включений. Поэтому важное значение имеет разработка 
метода, позволяющего определить импедансы различных, как про
стых, так и сложных включений в трубопроводную систему. При 
этом под простыми импедансами понимаются включения-элементы, 
а под сложными — сумма этих элементов. 

В обвязочных коммуникациях поршневых компрессоров име
ется ряд таких сложных включений, в основном это теплообменные 
и сепарационные устройства. 

Цель механических исследований—разработка метода, позво
ляющего определить характеристики трубопровода как колеблю
щегося объекта. При этом следует учитывать, что трубопроводная 
обвязка представляет собой систему с распределенными парамет
рами, в которую включены объекты с сосредоточенными парамет
рами (технологические аппараты, трубопроводная арматура). Ма
тематическое описание колебаний такой системы достаточно слож
но и трудоемко. Особые трудности связаны с неопределенностью 
граничных условий (характеристики опор, аппаратов, креплений 
и т. д.) в реальных системах. 

От других колеблющихся объектов трубопроводные системы 
поршневых компрессорных машин отличаются тем, что внутренние 
полости их заполнены жидкостью (газом) . Пульсирующий харак
тер движения газа вызывает появление реактивных сил в местных 
сопротивлениях, размещенных по длине всей системы. Исследова
ние этих сил, определение их величин, направлений, их связи с 
пульсирующим потоком — необходимая предпосылка для решения 
задачи уменьшения вибрации трубопроводов. Зная эти силы- и ком
бинируя точки их приложения, можно вычислить результирующие 
силы, действующие на всю трубопроводную систему, и, следова
тельно, определить характер поведения трубопровода по действиям 
пульсирующего потока. 

Трудности решения комплекса задач, связанных с проектирова
нием трубопроводных систем, находящихся под действием пульси
рующего потока газа, обусловлено тем, что теоретические основы 
решения базируются на* выводе комплекса наук. В то же время 



динамические процессы в механических и газодинамических систе
мах представляют собой весьма сложное явление, и в настоящее 
время не могут быть исследованы с исчерпывающей полнотой толь
ко теоретическими методами. Однако на базе совместного исполь
зования теоретических предпосылок и опытных данных можно с 
достаточной точностью решить ряд поставленных задач. Большие 
возможности открывает здесь теория размерности и подобия. 

Для решения задач, связанных с движением пульсирующего по
тока газа, может быть использована теория электрических цепей. 
При этом основные одномерные электрические уравнения, гранич
ные и узловые условия переходят в соответствующие газодинами
ческие зависимости. 

Применение электромеханической аналогии позволяет пост
роить электрическую модель трубопровода как механической си
стемы. Основной особенностью этой модели является физическая 
постановка решаемых задач. Это достигается благодаря тому, что 
каждому элементу трубопроводной системы соответствует опреде
ленный пассивный или активный электрический элемент в модели. 
Такое представление исследуемой системы не требует составления 
полного математического описания ее поведения. Для моделирова
ния достаточно однажды составить уравнения, описывающие пове
дение каждого элемента системы. 

Важной особенностью модели является возможность изучения 
самых разнообразных систем трубопроводной линии и режимов 
компрессорной машины. Для перехода с одной технологической 
схемы к другой, от одного режима к другому достаточно изменить 
некоторые параметры соответствующих электрических схем. 

Электрическая модель проста по конструкции, экономична и на
дежна. Она позволяет произвести в короткий срок исследование ра
боты большого числа установок. 

Расчет трубопроводной системы и компрессора, в соответствии 
с задачами, определенными выше, заключается в следующем. Для 
действующего объекта, на котором наблюдаются повышенные за
траты мощности из-за наличия пульсирующего потока и вибрации 
трубопроводов, а также и для проектируемого объекта, составляет
ся упрощенная, эквивалентная исполнительная или проектная рас
четная схема. Она включает в себя лишь те элементы реальной на
гнетательной установки, которые оказывают влияние на пульсиру
ющий поток и на вибрацию трубопроводов. Затем рассчитываются 
параметры электрических схем моделей и набирается соответству
ющая задача. При этом учитываются геометрические характери
стики трубопровода и технологических объектов, характер опор, 
материал трубопровода, род газа, его давление и температура, ха
рактеристики компрессорной машины (ход поршня, его диаметр, 
скорость вращения, объем пространства и т. д . ) . 

Анализируя результаты моделирования, можно получить всю 
необходимую информацию о состоянии трубопроводной системы 
(колебания давления, частотные характеристики, индикаторную 



диаграмму компрессора и т. д.) и наметить необходимые измене
ния в схеме для нормализации работы нагнетательной установки. 
Эти мероприятия проверяются на модели и выдаются в виде соот
ветствующих рекомендаций. 

Если на модели решается задача поиска оптимальных характе
ристик нагнетательной установки, то оператор, работающий на мо
дели, изменяя ее схему, добивается соответствия характеристик, 
полученных на модели, с заданными оптимальными характеристи
ками. Измененные схемы, приведшие к оптимизации режимов рабо
ты нагнетательной установки, также выдаются в виде рекомендаций. 

московский И Н С Т И Т У Т Н Е Ф Т Е Х И М И Ч Е С К О Й И Г А З О В О Й П Р О М Ы Ш Л Е Н Н О С Т И 

А. А. Козобков, В. М. Писаревский, кандидаты техн. наук 

Н Е К О Т О Р Ы Е ОСОБЕННОСТИ П Р И М Е Н Е Н И Я 
И М П Е Д А Н С Н О Г О МЕТОДА Д Л Я РАСЧЕТА Х А Р А К Т Е Р И С Т И К 

П У Л Ь С И Р У Ю Щ Е Г О ПОТОКА ГАЗА В Т Р У Б О П Р О В О Д Н Ы Х 
СИСТЕМАХ П О Р Ш Н Е В Ы Х К О М П Р Е С С О Р О В 

Пульсирующий поток газа, возникающий в присоединенной 
трубопроводной системе в результате возвратно-поступательного 
движения поршня, нарушает проектный режим нормальной экс
плуатации поршневой компрессорной установки. Хотя источником 
колебаний является цилиндр поршневого компрессора, увеличение 
амплитуд пульсирующего потока газа связано, в основном, с осо
бенностями конструкции трубопроводной системы. 

Поэтому для оценки и устранения влияния пульсирующего по
тока газа необходимо получить его характеристики в присоединен
ной трубопроводной системе. Под характеристиками пульсирую
щего потока газа будем понимать частоту, максимальную амплиту
ду, а в некоторых случаях — и начальную фазу колебаний давления 
и скорости в любой точке системы. 

Трубопроводную обвязку поршневого компрессора можно рас
сматривать как систему, состоящую из прямолинейных участков 
труб, соединяющих разнообразные сосредоточенные включения: 
фасонные части, регулирующую арматуру, технологические аппа
раты и т. д. Распространение пульсирующего потока газа по пря
молинейным участкам трубопроводов достаточно точно описыва
ется линеаризованными уравнениями неустановившегося движе
ния реальной жидкости [1]: 

им Н. M. Г У Б К И Н А 

dp dW 



где р (х, t) и W (х, t) — давление и скорость в пульсирующем по
токе газа; до— средняя во времени плотность; а — коэффициент 
линеаризации нелинейных потерь на трение; с — скорость звука. 

Для оценки поведения сосредоточенных включений при пульси
рующем характере потока газа используется импеданс включения, 
т. е. полное комплексное сопротивление, равное отношению дина
мического давления к динамической скорости в сечении, где уста
новлено включение. Использование импедансного метода позво
ляет: 

1. Определить искомые величины в любых сложных трубопро
водных системах с учетом взаимного влияния различных элементов 
[2, 3]. Это является весьма существенным, так как выбор различных 
гасительных устройств без учета влияния места их установки и ха
рактеристик других элементов системы оказался малоэффективным 
и на практике себя не оправдал. 

2. Установить методику выбора наиболее эффективной конст
рукции гасительного устройства в зависимости от особенностей кон
струкции основных включений в трубопроводную систему. 

3. Значительно упростить использование метода электрического 
моделирования для решения задачи, поскольку при этом отпадает 
необходимость составления общего уравнения для всей системы, и 
моделирование производится поэлементно. 

Система уравнений (1) тождественна уравнениям, описываю
щим распространение электрического тока в линии с распределен
ными параметрами и звука в трубах. Эта система может с успехом 
применяться для определения характеристик пульсирующего пото
ка газа в прямолинейных участках трубопроводных обвязок порш
невых компрессоров. Таким образом, в настоящее время задача 
расчета характеристик пульсирующего потока газа в трубопровод
ных обвязках поршневых компрессоров, в основном, сводится к 
определению импедансов включений — граничных условий в нача
ле и конце прямолинейного участка трубопровода. 

Для характеристики поведения неоднородности в трубопровод
ных системах поршневых компрессоров допустимо использование 
соответствующего импеданса в акустических волноводах. Но в аку
стических системах максимальная скорость перемещения частиц не 
превышает 3 м/сек, т. е. движение газа происходит ламинарно. 
Поэтому импедансы включений, вызывающих изменение скорости 
по величине и направлению,— чисто инерционные. Активная со
ставляющая имеется лишь у элементов, в которых потери на трение 
при ламинарном режиме потока ярко выражены — узкие щели, 
трубки и т. д. Это допущение привело к появлению значительных 
погрешностей при расчете волновых процессов в трубопроводных 
обвязках, где скорости перемещения могут достичь 100 м/сек. При 
таком режиме потока вблизи установленных в систему неоднород-
ностей образуются зоны вихреобразования. 

В таких зонах (Происходит значительная потеря давления на пре
одоление сил трения. 



Поэтому при оценке поведения сосредоточенных включений при 
пульсирующем характере потока газа следует учитывать и актив
ные потери (активную составляющую импеданса). 

Таким образом, импеданс включения должен иметь вид 
Z = R+jY, 

где R — активная часть импеданса; У—реактивная часть импе
данса. 

При расчете нестационарных движений обычно считают, что ха
рактеристики сопротивлений включений, установленные для ста
ционарных движений, сохраняются и для нестационарных [1], т. е. 
при пульсирующем потоке газа потери давления, связанные с на
личием в системе сосредоточенных сопротивлений, пропорциональ
ны квадрату динамической скорости, а импеданс включения линей
но зависит от последней 

где | — коэффициент гидравлического сопротивления данного 
включения; / — площадь поперечного сечения трубы; W — динами
ческая скорость. 

Осуществление экспериментальной проверки зависимости (3) 
применительно к сосредоточенным включениям было связано с из
мерениями динамической скорости в интервалах амплитуд и ча
стот, встречающихся в трубопроводных системах поршневых ком
прессоров и оказалось достаточно сложным. Экспериментальная 
проверка выдвинутого предположения осуществлялась лишь для 
распределительного по длине трения для неустановившегося дви
жения жидкости [6]. Но и в этом случае был использован косвен
ный метод определения активных потерь, что существенно снижало 
точность полученных результатов. 

Для определения активной части импеданса по формуле (3) 
необходимо усреднить динамическую скорость W, т. е. линеаризо
вать потери на трение. Используемые в настоящее время способы 
линеаризации и вопросы, связанные с границами применения раз
личных способов, также не рассматривались применительно к усло
виям в трубопроводных системах поршневых компрессоров. 

Для определения величины активных потерь в неоднородности 
(активной составляющей импеданса) был предложен метод не
посредственной оценки, не требующий измерения динамической 
скорости. Несмотря на это, в процессе работы фиксировались мгно
венные значения последней для проверки используемых способов 
усреднения и установления границ их применения. 

Сущность предложенного метода заключается в создании на 
прямолинейном участке трубопровода (линии с распределенными 
параметрами), присоединенного к поршневому компрессору, усло
вий согласованной нагрузки. 

Как известно, если на конце линии с распределенными парамет
рами (без потерь или с малыми потерями) создать нагрузку, рав-



ную волновому сопротивлению линии (согласованная нагрузка), 
то в линии не возникнет отраженных волн и коэффициент стоячей 
волны будет либо равен единице, либо близок к ней, а форма на
чального импульса не исказится по длине, или же искажение ока
жется очень незначительным. 

Согласованная нагрузка линии без потерь — чисто активное со
противление, а линии с малыми потерями — комплексное сопротив
ление, активная часть которого равна согласованной нагрузке ли
нии без потерь 

где L0—индуктивность на единицу длины линии; С0—емкость на 
единицу длины линии. 

Если трубопроводная система поршневого компрессора нагру
жена на согласованное сопротивление, то величину активной со
ставляющей импеданса нагрузки можно определить по волновому 
сопротивлению линии 

Кроме того, максимальная амплитуда динамического давления 
примерно постоянна по длине линии, а импульс скорости, образую
щийся в результате работы цилиндра компрессора, распространя
ется в трубопроводной системе практически без искажений. При
чем, начальная амплитуда импульса определяется моментом от
крытия нагнетательного клапана. Эта амплитуда, как правило, яв
ляется максимальной, так как поршень во время хода нагнетания 
движется равнозамедленно 

где F — площадь цилиндра, t\ — момент открытия нагнетательного 
клапана, со— круговая частота; и г, Я — характеристики компрес
сора. 

Конечная амплитуда импульса равна нулю (момент закрытия 
нагнетательного клапана). 

Если известны пределы изменения скорости в данном неустано
вившемся движении, то величину активных потерь можно вычис
лить по формуле 

где | — коэффициент гидравлического сопротивления; W — усред
ненная скорость. 

(4) 

(5) 

(б) 



Основное внимание в работе было уделено проверке формулы 
И. А. Чарного[1] для W 

3 Wi-Wo ' 
где W{ и Wo — пределы изменения скорости. 

Сравнивая истинное значение активной части импеданса (5) с 
величиной активной части (7) , можно судить о применимости вы
ражения (7) . Давая различные значения о) в выражении (6) , т. е. 
изменяя максимальную амплитуду импульса скорости и вычисляя 
в каждом случае значения Ri и Rn , можно определить границы 
применения различных методов усреднения. Для определения ве
личины активных потерь Ru необходимо знать момент окрытия 
нагнетательного клапана t\ и коэффициент гидравлического сопро
тивления включения, являющегося согласованной нагрузкой в дан
ном режиме. Но качественное определение этих величин может 
быть выполнено только экспериментально. 

Для этой цели была создана экспериментальная установка, ко
торая состояла из компрессора КСЭ-6М с двигателем постоянного 
тока, позволяющим плавно менять скорость вращения вала. К ком
прессору присоединялась система, состоящая из прямолинейного 
участка трубы и ресивера, объем которого выбирался исходя из 
условия создания акустически открытого конца. В конце трубы пе
ред ресивером имелось разъемное фланцевое соединение для уста
новки плоских диафрагм, используемых для создания согласован
ной нагрузки. Признаком выполнения условия согласованной на
грузки являлось постоянство амплитуды максимального динамиче
ского давления по длине системы. Скорость вращения вала ком
прессора менялась до номинального значения, и для каждого ре
жима работы компрессора на согласованную нагрузку определялся 
момент открытия нагнетательного клапана. Коэффициент гидрав-
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сох — Юо) — принятая частота, для которой определяется реактивная часть 
5 = 0,00132 м2 — площадь трубы. 



лического сопротивления диафрагмы, являющийся согласованной 
нагрузкой, определялся проливкой. 

Обработка результатов экспериментов проводилась в соответ
ствии с изложенным методом. 

Необходимо отметить, что в данном режиме в системе без уста
новки диафрагмы резонирует первая собственная частота системы 
и вторая (наиболее существенная для машин с 2-мя цилиндрами 
простого действия) гармоника спектра, генерируемого компрессо
ром. 

При установке в систему диафрагм с диаметром расточки d\ = 
= 20, d 2 = 1 7 , d 3 = 1 4 , d 4 = 1 0 , ^5 = 8 мм и т. д. максимальные ампли
туды пульсации давления стоячей волны по длине системы суще
ственно меняются. Причем при d 3 = 1 4 мм коэффициент стоячей 

д 
волны N = — — ~ 1 ; дальнейшее уменьшение диаметра диафрагмы, 

^ m i n 

т. 'е. увеличение величины активной части импеданса приводит к 
увеличению коэффициента стоячей волны и перемене знака на
чальной фазы. Таким образом, активная часть импеданса диафраг
мы диаметром d 3 = 1 4 мм в данном режиме равна согласованной 
нагрузке для данного трубопровода. Пример обработки данных 
эксперимента приведен в таблице. 

Результаты экспериментов подтвердили, что даже при макси
мальной скорости потока потери в линии могут считаться малыми. 
Кроме того, оказалось, что в проведенном диапазоне амплитуд и 
частот характеристики сопротивлений, установленные для стацио
нарных движений, сохраняются и при нестационарных. Метод ус
реднения динамической скорости, предложенный И. А. Чарным, 
эффективен в технических расчетах, если Wmax — № m i n < 3 0 м/сек. 

Далее рассмотрим вопросы, связанные с определением реактив
ной части импеданса включений. 
экспериментальных данных 
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Реактивные части импедансов изученных включений значитель
но превышают по величине активные части, что позволяет прене
бречь активной частью и для описания поведения неоднородности 
в трубопроводных системах поршневых компрессоров использовать 
акустический импеданс. Такой точки зрения придерживается ряд 
исследователей, в том числе Г. Кропп. Однако последний считает,, 
что если относительная амплитуда динамического давления пре
вышает 0,2, а максимальная скорость перемещения частиц состав
ляет более 30 м/сек, то использование акустического импеданса в 
качестве реактивной части импеданса включения в трубопроводных 
системах поршневых компрессоров приводит к большим ошибкам. 
Это объясняется тем, что система (1) выведена в предположении 
малости возмущений и малой скорости перемещения частиц. 

На основании проведенных исследований можно сделать вывод, 
что импеданс включений в трубопроводные системы поршневых 
компрессоров состоит из активной части, определяемой в зависи
мости от коэффициента гидравлического сопротивления и пределов 
изменения динамической скорости в сечении, где установлено вклю
чение, и реактивной совпадающей с акустическим импедансом. При
чем, количественное соотношение этих частей зависит от геометри
ческой структуры включения. Так, в импедансе плоской диафрагмы 
активная часть составляет около 95%, а в импедансе буфера, ось 
которого совпадает с осью трубы,— 10—20%. Кроме того, соотно
шение активной и реактивной частей для данного включения опре
деляется и местом установки его в системе. Вблизи пучности вол
ны скорости активная часть импеданса будет намного больше, чем 
вблизи узла волны скорости. 

Таким образом, характер поведения включения в трубопровод
ные системы поршневых компрессоров зависит от соотношения ак
тивной и реактивной частей импеданса. 
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МОСКОВСКИЙ ИНСТИТУТ НЕФТЕХИМИЧЕСКОЙ И ГАЗОВОЙ ПРОМЫШЛЕННОСТИ 
им Н. M. ГУБКИНА 

В. А. Мокшин, В. П. Шорин, инженеры 

В Ы Б О Р С Х Е М Ы Г А С И Т Е Л Е Й П У Л Ь С А Ц И Й Д А В Л Е Н И Я 
В Т Р У Б О П Р О В О Д А Х П О Р Ш Н Е В Ы Х К О М П Р Е С С О Р О В 

Пустотелый гаситель пульсации типа акустического фильтра 
низких частот представляет собой пассивный четырехполюсник с 
коэффициентами передачи цепочечной матрицы А, В, С, Д . За ос
новную характеристику эффективности гасителя принимается ко
эффициент вносимого затухания [1], представляющий отношение 
амплитуды колебаний давления в трубопроводной системе до уста
новки в нее гасителя к амплитуде колебаний в системе после его 
установки. 

Если рассматривать трубопроводные системы, в которых гаси
тель установлен непосредственно у источника колебаний и размеры 
его малы по сравнению с длиной волны, а генератором колебаний 
служит источник переменного расхода ( 2 и с т = о о ) , тогда формула 
для коэффициента вносимого затухания может быть записана в виде 

^ в н = — Кс V 1 + ^ (1) 

где Z H —импеданс входной нагрузки; Кс — собственное затухание 
гасителя (затухание при работе на согласованные сопротивления); 
Z C l и Z C 2 — волновое сопротивление гасителя соответственно: со 
стороны источника колебаний и со стороны присоединенной трубо
проводной системы (нагрузки). 

Собственное затухание гасителя определяется 

/СС = |1/'АД + КВС|. (2) 

Множитель 1 + характеризует затухание, обусловлен

ное отражением в месте соединения гасителя с системой, а множи-

характеризует затухание за счет несимметрично-тель v 4 
сти гасителя. 

Для симметричности гасителя ( Z C l = Z c , ) 

1 4- — 
С2 

(3> 

При установке гасителя непосредственно у источника перемен
ного давления ( Z H C T = 0 ) 

# в н = - у ^ с V 1 + (4) 



а если гаситель симметричный, то 
I 7 I 

(5) 1 + ^ 

Основные характеристики ячеек, исходя из схем их электриче
ских аналогов, можно записать в следующем виде [2]: 

граничная частота полосы гашения 

величина индуктивности в ячейке 

L = ? s ' ( 7 ) 

величина емкости 

С=Л- (8) 

где д — плотность рабочей среды; а — скорость звука; V — объем 
полости; S — площадь сечения соединительной трубки; / — длина 
соединительной трубки. 

Собственное затухание в ячейке типа Т и П 

Кс = ( т , + ] Л ) 2 - 1 У-. (9) 
Собственное затухание в ячейке типа Г 

К с = У 1 + у ^ Т _ (Ю) 

Нормированная частота в полосе гашения 

•n = f > \ . ( П ) 

Характеристическое сопротивление Т-образного звена 

Zt = JAV'tF=T. (12) 
Характеристическое сопротивление П-образного звена 

Z n = - r = . ( 1 3 ) J у г — 1 

где 

•»V*r (14) 

Г-образное полузвено имеет со стороны емкости волновое со
противление П-образного звена, а со стороны индуктивности — 
волновое сопротивление Т-образного звена. В полосе гашения все 
типовые звенья имеют мнимое волновое сопротивление (12) и (13). 

Из анализа формул (1), (3) , (4) и (5) видно, что при заданных 
величинах собственного затухания и степени несимметричности 
гасителя, его эффективность существенно зависит от взаимодейст
вия с присоединенной системой. Причем коэффициент отражения 



Коч? меняется в широких пределах в зависимости от отношения 
модулей импеданса нагрузки и волнового сопротивления гасителя, 
а также от фазы этого отношения. Когда фаза мало отличается от 
180° и отношение модулей близко к единице, 

|1 + — К - 1 

^ о т р 2 
« 1 , 

что приводит к уменьшению вносимого затухания или даже к уси
лению колебаний, если коэффициент вносимого затухания /С, ш <1 . 

Независимо от отношения модулей Кви будет максимальным, 
если фаза отношения равна нулю. А это обеспечивается лишь тогда, 
когда волновое сопротивление гасителя со стороны нагрузки оди
наково по характеру с входным импедансом присоединенной трубо
проводной системы. 

Если коэффициент собственного затухания гасителя более 3,5 
(практически всегда), то входной импеданс системы совместно с 
гасителем равен волновому сопротивлению гасителя со стороны 
источника колебаний [1]. При источнике переменного расхода пуль-
сационные потери мощности компрессорной установки тем меньше, 
чем меньше входное сопротивление системы, т. е. при Z H C T = - = o o , 
как следует из сравнения [11] и [12], желательно применение П-об
разного звена или соответственно включенного Г-образного полу
звена. 

Для источника переменного давления применение П-образного 
звена нерационально, поскольку емкость в данном случае практи
чески не работает. В этом случае желательно использовать Т-об
разное звено или Г-образное полузвено, включенное в обратном 
порядке. 

В результате анализа эффективности гасителя в зависимости ог 
характера нагрузки и типа источника колебаний можно рекомендо
вать следующее. 

Для источника переменного расхода. При емкостном характере 
нагрузки гаситель должен представлять собой П-образное звено, а 
при индуктивном характере нагрузки — в виде Г-образного полу
звена. В случае активного характера импеданса системы возможно 
применение П-образного или Г-образного звеньев. Предпочтитель
ным оказывается применение Г-образного полузвена, так как при 
одинаковых габаритах с П-образным звеном оно дает большее 
затухание. Действительно, при одинаковых габаритах Г-образное 
полузвено будет иметь граничную частоту в два раза ниже частоты 
П-образного звена. Если Кс для П-образного звена определяется 
формулой (10), то в рассматриваемом случае выражение Кс для 
Г-образного полузвеиа примет вид 

А Г с = 2 7 1 + 1 / ( 2 т , ) ^ - 1 . (15) 
При одинаковых характеристиках затухания за счет взаимодей-

z„ 1 
ствия с системой, т. е. одинаковых множителях —• 1 + Г-об-

3—246 33 



разное полузвено дает в дополнение к Кс затухание, обусловленное 
несимметричностью гасителя, равное в нашем случае 

С учетом (11), (15) и (16) и условий равенства затухания за счет 
взаимодействия с системой, отношение коэффициента вносимого 
затухания Г-образного полузвена к коэффициенту вносимого зату
хания П-образного звена примет вид 

КвнГ 2т) + / 4 т ) 2 — 1) • |/'4f — 1 _ 4 f — 1 + 2 T ) | / 4 : f ^ - T 

/СвнП ~~ ( r i + V ^ ^ ) 2 ~ 2 f — 1 + 2г]]Лт;23ГТ ' ( ' 

О Т К у Д а В И Д Н О , ЧТО Квнг >Квнп . 

Для источника переменного давления. При индуктивном харак
тере нагрузки необходимо применять Т-образное звено, при емкост
ной нагрузке — Г-образное полузвено, а при активной нагрузке — 
Г-образное полузвено из условий получения дополнительного за
тухания. 

В трубопроводных обвязках поршневых компрессорных машин 
наиболее распространенными технологическими объектами, непо
средственно следующими за цилиндром компрессора, являются 
масловлагоотделители, сепараторы, гидрозатворы, холодильники 
различных типов и т. д. 

Принципиально известны импедансы большинства этих аппара
тов. Например, импеданс масловлагоотделителя или сепаратора 
можно считать емкостным, импеданс холодильника «труба в трубе» 
или змеевикового — индуктивным, а кожухотрубчатого холодиль
ника или диафрагмы — активным. 

Так как поршневой компрессор является источником перемен
ного расхода, то в зависимости от нагрузки можно предложить та
кие варианты наиболее эффективного применения пустотелых га
сителей в типовых обвязках: 

нагрузкой является масловлагоотделитель или сепаратор — 
двухкамерный гаситель с соединительной трубкой; 

нагрузкой является холодильник типа «труба в трубе», буфер
ная емкость с патрубком на выходе. 

Если нагрузкой является кожухотрубчатый холодильник или 
диафрагма, следует применять буферную емкость с патрубком на 
выходе. Во всех других случаях необходимо уточнять характер им
педанса нагрузки. 

1. Шорин В. Л. — К вопросу о гашении вынужденных колебаний давления в 
гидравлических системах летательных аппаратов и двигателей. Труды КуАИ, 
вып. X X X . Куйбышев, '1967. 

2. Босый Н. Д. — Электрические фильтры. Киев, Гостехиздат УССР, 1955. 
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МОСКОВСКОЕ В Ы С Ш Е Е Т Е Х Н И Ч Е С К О Е УЧИЛИЩЕ им. Н. Э. БАУМАНА 

П. И. Пластинин, канд. техн. наук, 
В. П. Григоров, Т. С. Дегтярева, Д . С. Едемский, Е. В. Плуталова, инженеры 

Т Е Ч Е Н И Е В О З Д У Х А В П Е Р Е П У С К Н Ы Х КАНАЛАХ 
П О Р Ш Н Е В Ы Х ВАКУУМ-НАСОСОВ 

В поршневых вакуум-насосах с целью повышения коэффициента 
откачки производится перепуск газа из полости цилиндра, в кото
рой закончились процессы сжатия и вытеснения газа (назовем ее 
полостью опорожнения), в полость, в которой закончилось всасыва
ние (назовем ее полостью наполнения), через специальные пере
пускные каналы. 

Перепуск рассматривается как три одновременных процесса: 
опорожнение мертвого пространства одной полости цилиндра 

при переменных объеме и массе газа; 
течение газа по перепускному каналу при переменных давлениях 

в полостях опорожнения и наполнения и переменном сечении канала; 
наполнение второй полости цилиндра при переменных объеме и 

массе газа. 
Настоящая работа относится к исследованию процесса течения 

газа из сосуда ограниченной емкости в сосуд ограниченной емкости 
через канал переменного сечения. 

Существующие методы расчета перепуска [1], [2] используют 
коэффициент расхода перепускных каналов /л. Однако этим коэф
фициентом приходится задаваться произвольно, так как экспери
ментальных работ по его определению не проводилось. С целью 
частичной компенсации указанного пробела в М В Т У им. Н. Э. Бау
мана было проведено экспериментальное определение коэффициента 
расхода широко применяемых в настоящее время перепускных кана
лов, выполненных на зеркале цилиндра поршневых вакуум-насосов. 

Эксперимент производился на испытательном стенде. Воздух из 
помещения лаборатории проходил через мерное устройство, кото
рым являлись: при малых расходах воздуха — газовые счетчики 
типа КГФ-6 ГОСТ 5364—57 и при больших расходах воздуха — 
нормальная диафрагма. Затем воздух дросселировался вентилями, 
поступал в полость опорожнения установки и оттуда перетекал, 
расширяясь без совершения работы, в полость наполнения. Из по
лости наполнения воздух отсасывался через выходной патрубок и 
ресивер вспомогательным вакуум-насосом. Давления и температуры 
воздуха, входящего в перепускной канал и выходящего из него, 
замерялись непосредственно в полостях опорожнения и наполнения. 

Из экспериментальных данных определялся коэффициент рас
хода /л — отношение действительного расхода воздуха <?д к теоре
тическому расходу G T 

3* 35 



Теоретический расход воздуха определялся по уравнениям: 

где У = — н - ; g — ускорение свободного падения; k — показатель 

адабаты; R — газовая постоянная; Тв — абсолютная температура в 
полости опорожнения; f — величина открытия перепускного кана
ла; fL — площадь выходного сечения перепускного канала; р в , 
рн — давления воздуха соответственно: в полости опорожнения и 
в полости наполнения. 

При определении действительного расхода воздуха через пере
пускные каналы учитывались перетечки воздуха по неплотностям 
между поршнем, втулкой и уплотняющими поршневыми кольцами. 

Значение коэффициента расхода /л в зависимости от величины 
рв определялись экспериментально при трех значениях рн: 35,45 и 
60 мм рт. ст. Давление рЛ во всех случаях изменялось от 
500 мм рт. ст. до рв~рп> Выбранные интервалы полностью соответ
ствуют изменениям давлений в полостях цилиндра одноступенча
тых поршневых вакуум-насосов при осуществлении процесса пе
репуска. 

Результаты эксперимента показали, что в исследованном диапа
зоне изменения давлений коэффициент расхода не зависит от вели
чины рп и, следовательно, от величины ри и изменяется в зависи
мости от величины открытия перепускного канала и отношения дав
лений. 

Критическое отношение давлений У к р во всех случаях было 
близко к 0,3, значение У к р не зависело от глубины h и величины 
открытия / перепускного канала так же, как и от давления в поло
сти опорожнения. 

Экспериментальные кривые /л = /л (У) при различных открытиях 
перепускного канала можно аппроксимировать прямыми линиями, 
выражающимися уравнениями: 

Наклон прямых линий не зависит от глубины перепускного ка
нала. Наибольшее отклонение значений /л, полученных из аппрокси
мации от экспериментальных значений, не превышает 8-f-10%. Та
кие величины погрешности вполне приемлемы для расчета процесса 
перепуска в поршневых вакуум-насосах, так как наибольшее от
клонение экспериментальных значений /л от полученных по уравне
ниям (1) получены в области малых / и больших У, т. е. тогда, 
когда перепускается незначительная часть воздуха. 

при К < 0,3 

при К > 0 , 3 
(1) 



Для определения зависимости коэффициента расхода от глуби
ны перепускного канала h продувались перепускные каналы глуби
ной 0,52; 0,66; 0,95; 1,63; 2,66 и 3,2 мм. 

Экспериментальные данные (рис. 1) показали, что при пониже
нии глубины перепускного канала 1-^-1,5 мм коэффициент расхода 
уменьшается незначительно, а при дальнейшем понижении — резко 
снижается. Следовательно, при 
проектировании и изготовлении 
поршневых вакуум-насосов не 
следует выбирать перепускные 
каналы глубиной менее 1 -г-
-f-1,5 мм. 

Поскольку при проведении 
испытаний температура возду
ха в полости наполнения была 
практически равной температу
ре воздуха в полости опорож
нения и для определения коэф
фициента расхода использовал
ся метод статических продувок, 
можно считать, что теплообме
на между воздухом и стенка
ми перепускного канала нет, 
т. е. перепускной канал является теплоизолированным каналом. 

Перепускные каналы на зеркале цилиндра имеют прямоуголь
ную форму, их фрезеруют нежесткой пальцевой фрезой в несколько 
проходов, при этом необходима подача (вращение) цилиндра. Ме
литопольским компрессорным заводом предложены перепускные 
каналы, выполняемые по методу продольной подачи фрезы, имею
щие такую же площадь в поперечном сечении и занимающие такую 
же часть зеркала цилиндра, как и прямоугольные каналы. Техно
логия фрезерования перепускных каналов по методу продольной 
подачи фрезы проще, так как подачу (вдоль оси) имеет только 
жесткая фреза большого диаметра; перепускной канал обрабаты
вается за один проход фрезы. 

Считалось, что при указанных выше условиях эффективность 
обоих типов перепускных каналов одинакова. 

Для оценки,влияния на коэффициент расхода формы перепуск
ного канала была проведена продувка перепускного канала, выпол
ненного по методу продольной подачи фрезы. Сравнение получен
ных зависимости коэффициента расхода от величины открытия та
кого канала для закритической области течения (кривая I на 
рис. 2, а) и зависимости коэффициента расхода от величины откры
тия для эквивалентного прямоугольного перепускного канала (кри
вая I I на рис. 2, а ) , имеющего такую же площадь в поперечном се
чении и занимающего такую же часть окружности зеркала цилинд
ра, показало, что перепускные каналы, выполненные по методу 
продольной подачи фрезы, имеют значительно более низкий коэф-

0,1 
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Рис. I . Зависимость коэффициента рас
хода от величины относительного откры

тия перепускного канала. 



фициент расхода. Следовательно, при их применении необходимо 
предусматривать соответствующее время — сечение перепуска. 

Для улучшения качества перепуска принято снижать гидравли
ческое сопротивление перепускных каналов, уменьшая их длину. 
С этой целью выбирают малое число поршневых колец — в порш
невых вакуум-насосах их обычно применяют от 2 до 4. Для оценки 

О 0,4 0,8 1,2 16 2,0 2Л Г,мм 

б 

Рис. 2. Влияние конструктивных фак
торов на коэффициент расхода пере

пускных каналов. 
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влияния количества поршневых колец на коэффициент расхода 
перепускных каналов было проведено последовательное исследова
ние перепускного канала глубиной 2,66 мм с тремя поршнями, 
имеющими соответственно 2, 3 и 4 поршневых кольца. Расстояния 
между кольцами, расстояния до крайних колец от краев поршня и 
высота колец имели равную величину — 4 мм. 

Результаты эксперимента (см. рис. 2, б) показали, что коэффи
циент расхода практически не зависит от количества поршневых 
колец. 

Открытие и закрытие перепускных каналов, выполненных на 
зеркале цилиндра, производится крайними поршневыми кольцами. 
Для обеспечения свободного выхода газа из перепускного канала 
поршни перед первым и после последнего поршневых колец делают 
специальной формы. Форма поршня влияет на организацию струи 



газа, входящего в перепускной канал и выходящего из последнего. 
Организация струи газа., в свою очередь, влияет на коэффициент 
расхода перепускных каналов. Таким образом, форма поршня вли
яет на коэффициент расхода перепускных каналов. В настоящее 
время применяют поршни двух форм (см. рис. 2, в ) : первую фор
му ( I ) получают фрезерованием на поршне каналов, а вторую 
( I I ) —кольцевой обточкой поршня в виде фаски под углом 45°. 
Поршень второй формы технологичнее, но увеличивает мертвый 
объем. 

Результаты эксперимента показали (см. рис. 2, в ) , что приме
нение технологически более простого поршня с кольцевой обточкой 
в виде фаски под углом 45° дает снижение коэффициента расхода 
практически во всей области открытия перепускного канала. Зави
симость = (У) при применении поршня с фрезерованными ка
налами можно, с ошибкой, не превышающей 5%, описать уравне
ниями: 

В поршневых вакуум-насосах на зеркале цилиндра выполняется 
несколько равномерно расположенных по окружности перепускных 
каналов. Выходящие из каналов струи газа могут воздействовать 
одна на другую и, следовательно, на течение газа по перепускным 
каналам. Большой практический интерес представляет определение 
влияния расположения перепускных каналов один относительно 
другого на качество процесса перепуска. 

Для оценки влияния на коэффициент расхода взаимодействия 
выходящих из перепускных каналов струй воздуха была изготовле
на сменная втулка с двумя рядом расположенными перепускными 
каналами. Обработка экспериментальных данных проведена сле
дующим образом: 

определялся действительный расход воздуха G A ; 
при тех же параметрах воздуха в полостях наполнения и опо

рожнения определялся теоретический расход воздуха для каждого 
канала G T 1 и G 1 2 ; 

используя ранее полученный коэффициент расхода ^, находили 
ожидаемый расход воздуха по уравнениям: 

проводилось сравнение действительного и ожидаемого расходов 
воздуха 

В результате обработки экспериментальных данных установле
но, что при открытии перепускных каналов /=1,0 мм /С = 1,1 
-0 ,993; при /=1,5 мм /С= 1,063-^-1,03; при / = 2,5 мм /С= 1,00^-
— 1,038 и при / = 3,00 мм /( = 0,96-^-0,985. Отсюда следует, что выхо-

Р = РкР при К < 0 , 3 ; 
ц = Икр+ 0 , 0 8 - 0 , 2 7 Y при К > 0 , 3 . 

(2) 

G' 



дящие из перепускных каналов струи воздуха практически не влия
ют одна на другую. 

В результате проведенных экспериментов можно сделать сле
дующие выводы: 

1. Статической продувкой определены значения коэффициента 
расхода перепускных каналов, выполненных на зеркале цилиндра, 
в диапазоне давлений, которые имеют место в цилиндре вакуум-на
соса системы МВТУ. Значение коэффициента расхода можно с до
статочной степенью точности определить по полученным уравнени
ям через [ i K p и отношение давлений У; значением /гкр следует 
задаваться по экспериментально полученным зависимостям. 

2. Критическое отношение давлений в перепускном канале не 
зависит от глубины и величины открытия канала и давления возду
ха в полости опорожнения и имеет значение, близкое к 0,3. 

3. Теплообмен воздуха со стенками перепускного канала прак
тически отсутствует. 

4. Перепускные каналы, полученное по методу продольной по
дачи фрезы, имеют значительно более низкий коэффициент расхо
да, чем прямоугольные каналы (см. рис. 2, а ) , и поэтому при проек
тировании и изготовлении поршневых вакуум-насосов предпочтение 
следует отдавать перепускным каналам прямоугольной формы. 
В случае применения перепускных каналов, полученных по методу 
продольной подачи фрезы, необходимо предусматривать соответ
ствующее увеличение время — сечение перепуска. 

5. Количество поршневых колец, обычно применяемое в поршне
вых вакуум-насосах, практически не влияет на коэффициент рас
хода перепускных каналов (см. рис. 2, б) и, следовательно, не влия
ет на процесс перепуска. Поэтому количество поршневых колец 
следует выбирать только из соображений уменьшения внутренних 
перетечек, габаритов и веса машины. 

6. Форма поршня значительно влияет на коэффициент расхода 
(см. рис. 2, в). Требуются дополнительные исследования по выявле
нию оптимальной формы поршня, при которой для данного пере
пускного канала коэффициент расхода был бы наибольший. До 
получения дополнительных экспериментальных данных по опти
мальной форме поршня следует применять поршни с фрезерован
ными пазами. 

7. Так как струи воздуха, выходящие из перепускных каналов, 
практически не оказывают влияния одна на другую, при расчетах 
можно пользоваться экспериментальными данными, полученными 
продувкой одного перепускного канала. При конструировании мож
но располагать перепускные каналы на расстоянии 25 мм один от 
другого, не опасаясь снижения эффективности перепуска. 
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Э К С П Е Р И М Е Н Т А Л Ь Н Ы Й М Е Т О Д И С С Л Е Д О В А Н И Я 
И ОЦЕНКА Н А Д Е Ж Н О С Т И ПРЯМОТОЧНЫХ КЛАПАНОВ 

С ПОВОРОТНЫМИ ПЛАСТИНАМИ 

Долговечность и надежность работы прямоточного клапана 
поршневого компрессора определяется не только точностью изго
товления, качеством материала, совершенством конструкции, но и 
достоверностью расчетных норм на прочность. 

Наиболее тяжело нагруженными деталями в клапане являются 
запорные органы-пластины. Величина максимальных напряжений, 
возникающих в пластине при посадке ее на седло клапана, может 
быть определена аналитически по формуле 

где v — скорость центра пластины в момент посадки ее на седло 
клапана, м/сек\ Е — модуль продольной упругости материала пла
стины, кг/м2; у— удельный вес материала пластины, кг/мг; — 
коэффициент Пуассона, характеризующий материал пластины; g— 
ускорение свободного падения, м/сек2. 

Формула (1) получена при допущении, что энергия сжатия пла
стины на участке контакта ее с седлом, местного сжатия седла и 
пружины значительно меньше энергии изгиба пластины и поэтому 
при выводе они в расчет не принимались. 

Фактические напряжения, возникающие в запорных пластинах 
прямоточного клапана при посадке их на седло, определялись с 
помощью проволочных тензодатчиков. Напряжения определялись 
при трех скоростях посадки пластин на седло, что обеспечивалось 
установкой пружин с различной жесткостью. 

Визуальное наблюдение движения всех пластин прямоточного 
клапана на различных режимах работы компрессора при разнооб
разных параметрах клапана (жесткости пружин, высоты подъема 
пластин, угла наклона гребня седла и т. п.) , а также определение 
фактических скоростей посадки пластин на седло и ограничитель 
проводились с помощью скоростной киносъемки (со скоростью 1500 
кадров в секунду) кинокамерой СКС-1М с отметчиком времени, ре
гистрирующим на пленке 100 вспышек неоновой лампы в 1 сек. 
Компрессор В-300-2К, на котором проводился эксперимент перед 
съемкой, отключался от воздухопроводной сети и работал отдельно 
с целью изменения режима его нагрузки. 

Гребни и торцы пластин исследуемого клапана окрашивались 
в белый цвет для обеспечения контрастной границы подвижных и 
неподвижных частей клапана; при этом создавалось двустороннее 

(1) 



внешнее освещение. Вместо клапанной крышки устанавливалось 
прозрачное органическое стекло, проверенное в лабораторных ус
ловиях на прочность при давлениях и температурах, соответствую
щих фактическим на компрессоре. В процессе испытания в цилиндр 
с исследуемым клапаном прекращалась подача смазки от лубри
катора. Поскольку съемка длится всего несколько секунд, это не 
отражалось на нормальной работе компрессора. 

Для фиксации прихода поршня в мертвые точки применялось 
специальное приспособление, установленное на торце коленчатого 
вала компрессора. В момент прихода поршня в мертвую точку от 
приспособления подавался электрический импульс, что позволило 
контролировать четкость работы клапанов. Процесс фиксировался 
на обратимой кинопленке чувствительностью 200 единиц. Скорость 
кинопленки, т. е. частота кадров подбиралась с таким расчетом, 
чтобы положение пластин при закрытии или открытии было не ме
нее 7—10. 

Оптимальные параметры (допустимая скорость посадки, жест
кость пружин, толщина пластин и т. д.) прямоточного клапана с по
воротными пластинами для данного типа компрессора были по

лучены расчетным путем, исходя из дифференциального уравнения 
поворота пластин. 

Для нагнетательного клапана оно записывается в виде 

"2 d 2 9 ' + k l f = AH[l - cos(2o)/)]. (2) 
4 dt2 

Здесь 

H AZ\b\l'fFJ ' * ' 

[ * I ( ? H - ? ) + 4 - ^ (4) 

&2 — 

kl = , (5) 
2FJ 

где k\ — коэффициент распределения потока газа по пластине; ср — 
текущий угол поворота пластины; <рн —начальный угол положе
ния пластины; /е и —собственная частота пластин нагнетательного 
клапана; f C I I —проходное сечение пластин нагнетательного клапа
на; у — удельный вес проходящего газа; 5 — площадь поршня; 
R—радиус коленчатого вала; со—угловая скорость коленчатого 
вала; k2 — коэффициент давления потока газа на пластину клапа
на; | — коэффициент сопротивления клапана; сн —жесткость пру
жин нагнетательного клапана; FH — вес пластин нагнетательного 
клапана; V — ширина пластин в месте прохода газа в седле клапа
на; / — ширина пластины; g — ускорение свободного падения; Ь — 
суммарная длина всех пластин; /ьс — коэффициент скорости газа в 
седле клапана. 



Для всасывающего клапана дифференциальное уравнение дви
жения пластины аналогично уравнению (3) , но собственная часто
та пластин определяется из выражения 

3(CB-Y+FB)g 

k l = - ^ r i ( 6 ) 

Решение уравнения (3) после преобразования его запишется в 
виде 

5 1cos(vH/) + S2sin(vH/) -[- £Hcos2u>(7 

где 

B,= 

B0 

2E 

j r — £ ,
Hcos(2o)/ 1_ / 2); 

—sin(2a)/!_„); 

1/3 
(7) 

(8) 

(9) 

-3/r' 
Л / З , 

где t\-n —время, прошедшее до начала рассматриваемой фазы 
движения; t — текущее время движения пластин. 

Уравнение (7) позволяет найти оптимальную жесткость пружин 
и высоту подъема конца пластин при заданной толщине их для ком
прессора с определенной характеристикой. Задаваясь временем 
движения клапанных пластин, определяемым угловой скоростью 
коленчатого вала компрессора, построим графики движения их в 
различные фазы работы клапана. 

Графики движения дают возможность выяснить расчетным пу
тем соответствие параметров клапана характеристике компрессора. 

Величина угловой скорости определяется дифференцированием 
уравнения (7) 

<Pi = - y [ ^ i C O s ( v H / [ ^ ( ^ + 1 ) ] ) + fi2sin(vH^[/^(/M_1)] -f-

_ 2 _ 

+ £„cos(2a)^_ r t ) ] B 2 v H c o s ( v H ^ ( ^ + 1 ) 1 )—B{tHsm(vHt [ n+(n+\)\ ) — 
- 2£ ,

Ha)sin(2a)/ 1_ n), (10) 

где t[n+(n+i)\ —время фазы движения клапанной пластины. 
Расчетная линейная скорость концов пластин прямоточного кла

пана с поворотными пластинами определялась по формуле 

v = /<p', (11) 
где / — ширина пластины. 

Определение фактических скоростей движения концов пластич 
прямоточного клапана с поворотными пластинами конструкции 



МГМИ в момент посадки ,их на седло и ограничитель проводилось 
дифференцированием по времени графиков пути. Графики строи
лись на основании покадрового измерения положений пластин, за
снятых на кинопленку. При этом проекция заснятого клапана была 
равна его натуральной величине. 

В результате графических расчетов удалось установить скоро
сти посадки пластины на седло клапана 

vCl =0,875 м/сек; vCi =1,325 м/сек\ vC3 = 1,9 м/сек, 
где с\\ с2\ съ — жесткость пружин. 

Подставляя значения vCt ; vc, и ^ С з в формулу (1) и учитывая, 
что пластины изготовлены из стали ЗОХГСА, получим 

(TCi =542 кг/см2] Ос, =820 кг/см2. 

Для регистрации напряжений при соударении пластин с седлом 
была подобрана специальная безынерционная аппаратура. Вели
чину и характер напряжений регистрировали тензометрическими 
датчиками с базой 5 мм и сопротивлением 55 ом. Разброс коэффи
циента тензочувствительности не превышал 2-f-3%. Сигнал с тензо-
датчиков усиливался тензостанцией ТД-4 и записывался на фото
пленку осциллографом Н-102. Тарировка тензодатчиков произво
дилась по общей методике с помощью балки равного сопротивления. 
Напряжения, возникающие в пластине, регистрировались тремя 
датчиками (табл. 1). 

Т а б л и ц а 1. Результаты обработки осциллограмм при различных 
скоростях посадки пластины на седло 

Номер датчика III I и 

Скорость пластин 
vc. vcs 

vc2 
vc3 

Величина напря
жения, кг/см2 75 134 188 500 814 1085 216 406 474 

Замер напряжений в пластине по трем направлениям позволил 
определить величину и направление главных напряжений. Сред
няя величина угла наклона главных площадок, замеренная от на
правления большего напряжения, равна 34°14'. 

Расхождение величины теоретических и экспериментальных на
пряжений между собой не превышают в среднем 10% (табл. 2 ) . 
Следовательно, можно рекомендовать конструкторам при проекти
ровании клапана оценивать напряжения в пластине по вышеприве
денной формуле. 

Фактическая скорость, полученная на основании съемки реаль
ного процесса, показала, что она ниже расчетной на 20—40%. На 
основании анализа фотографий было установлено, что открытие 
четырех центральных пластин запаздывает на 2,5%, а крайних на 
10—15% от расчетного времени и что закрытие четырех централь-



Т а б л и ц а 2. Теоретические и экспериментальные величины напряжений 
для различных скоростей и экспериментальные величины главных 

напряжений в пластине 

Наименование показателей 

Скорость пластины (датчик I) 

Наименование показателей 

Теоретическая величина напряжений, кг/см2 

Величина главных напряжений, полученных в ре
зультате эксперимента, кг/см 
Расхождение теоретической и экспериментальной 
величины напряжений, проц. 

542 

616 

14 

820 

875 

7 

1175 

1278 

9 

ных пластин происходит более плавно и с запаздыванием на 7—12, 
а крайних пластин — на 3—4% от расчетного времени. 

При значительной жесткости пружин на протяжении всего про
цесса всасывания и нагнетания пластины клапана совершают ко
лебательное движение между ограничителем и седлом с уменьшаю
щейся амплитудой к концу процесса. 

Л Е Н И Н Г Р А Д С К И Й НАУЧНО-ИССЛЕДОВАТЕЛЬСКИЙ ИНСТИТУТ ХИМИЧЕСКОГО 
МАШИНОСТРОЕНИЯ 

А. X. Сафин, инженер 

П Р Е Д Е Л Ы П Л А В Н О Г О С Н И Ж Е Н И Я П Р О И З В О Д И Т Е Л Ь Н О С Т И 
П О Р Ш Н Е В Ы Х К О М П Р Е С С О Р О В ПРИ Д И Н А М И Ч Е С К О М О Т Ж И М Е 

В С А С Ы В А Ю Щ И Х К Л А П А Н О В И Д И Н А М И К А ОТЖИМНОГО 
УСТРОЙСТВА И КЛАПАНА 

Динамический отжим всасывающих клапанов является одним 
из простых и экономичных способов изменения производительности 
поршневых компрессоров. Действие его основано на использовании 
переменного давления обратного потока газа, выталкиваемого из 
цилиндра через всасывающий клапан, удерживаемый в открытом 
состоянии. В зависимости от удерживающего усилия, создаваемого 
рабочими пружинами отжимного устройства, клапан закрывается 
на различных точках по ходу сжатия. Регулируя усилие рабочих 
пружин можно плавно изменять момент закрытия всасывающего 
клапана, а следовательно, и количество остающегося в цилиндре 
газа. 

Несмотря на широкое применение как в отечественном, так и в 
зарубежном компрессоростроении, этот способ до настоящего вре
мени оставался малоисследованным. Не было ясности в вопросах 
возможных пределов плавного снижения производительности. Име
ющиеся формулы [1] давались исходя из предположения мгновен
ного закрытия клапана, тогда как в действительности он закрыва
ется с некоторым запаздыванием. 



Для выяснения условий совместной работы всасывающего кла
пана и отжимного устройства в режимах сниженной производи
тельности для исследования динамики этой системы и пределов 
плавного изменения производительности компрессора в ЛенНИИ-
химмаше была получена система дифференциальных уравнений, 
описывающих движение пластины всасывающего клапана с сов
местно движущимися элементами отжимного устройства и измене
ние потери давления в клапане при обратном выталкивании в виде: 

/7,(1 _ ф) _ ( Г 0 ' 6 2 х - - * 0 ) Я 2 = 0; 
do? 

da f(a)nM0 ф°'55\ H x f ' V ^ ' f(a) 

где ip = h/h,Q — относительный ход пластины; а — угол поворота ва
ла; к= {р—Рвс)/Рвс —относительная потеря давления; П\ = 

hz+NZ г r PoPnrfc ^ S г> 

— j / 7 2 = ^ / 1 в ^ с _ безразмерные обобщенные параметры; 
ты2 mi»2h0 

k — показатель одиабаты газа; М0 — критерий скорости потока при 
обратном выталкивании газа через полностью открытый всасываю
щий клапан; h — путь, пройденный пластиной (положительное зна
чение отсчитывается от седла к ограничителю), ж; й 0 — полная вы
сота подъема пластины, м\ р — переменное давление в цилинд
ре, я/ж2; р в с —номинальное давление всасывания, я/ж2; hz и NZ— 
суммарная жесткость всех пружин соответственно клапана и от
жимного устройства, я/ж; т — расчетная масса подвижных эле
ментов, системы, кг\ оо — угловая скорость вращения вала; д— ко
эффициент давления обратного потока для полностью открытого4 

всасывающего клапана; fc —площадь прохода в седле, ж 2 ; щ — 
относительная потеря давления в клапане в момент начала движе
ния пластины. Величина ко характеризует глубину введения отжим
ного устройства и определяется усилием рабочих пружин, регули
руемым изменением положения траверсы, несущей отжимные паль
цы, относительно клапана. 

Система уравнений исследована с помощью ЭВМ при &=1 ,4 и 
при значениях обобщенных параметров, назначенных на основе 
статистического анализа данных существующих компрессорных 
установок. Было установлено, что под влиянием инерции подвиж
ных элементов системы процесс выталкивания затягивается, что 
приводит к значительному запаздыванию закрытия клапана и, сле
довательно, к расширению пределов плавного изменения произво
дительности (рисунок). Начало сжатия В ь В 2 . . . смещается далеко 
за предполагавшиеся ранее точки А ь А 2... при условии мгновенно
сти закрытия. Величина запаздывания, в сильной мере зависящая 
от параметров П2 и М 0 , занимает существенную часть хода поршня 
и пренебрежение ею приводит к значительным ошибкам. При по
степенном увеличении ко (т. е. увеличении усилия рабочих пружин) 
на кривой повышения давления появляются выпуклость и нисходя-
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щие участки ( A 5 — B 5 , ... A J 2 — B j 2 ) . Наконец, при достаточно большом 
ко функция к (а) уже не имеет восходящего участка, переходяще
го за точкой В в политрону сжатия (режим A i 3 — В 1 3 ) ; всасываю
щий югапан остается открытым в течение всего оборота вала. 

Видоизменение кривых происходит непрерывно, поэтому теоре
тически можно достичь любого запаздывания закрытия и любой 
степени снижения произ
водительности регулируе
мой полости. Однако экс
перименты показали, что 
режимы с развитыми нис
ходящими ветвями на 
участке А1—В, недоста
точно устойчивы. Здесь 
незначительные случай
ные воздействия могут пе
ревести клапан на режим 
полного отжима, когда 
производительность поло
сти падает до нуля. Пре
дельным вполне устойчи
вым является режим без 
нисходящей ветви, при ко
тором касательная к кри
вой повышения давления 
в точке прогиба принима
ет горизонтальное поло
жение (Aio—Вю) . 

В общем случае предел плавного снижения производительности 
регулируемой полости в долях от полной производительности вы
числяется по формуле 

1 

1 ч Ш
5 

Л 
а А5 Bi Потеря 

^ давления 
\ в клапане А А, 
Bi Потеря 
^ давления 
\ в клапане 

А, 

360 340 200 а0 

Рис. Процесс выталкивания газа из цилиндра 
во всасывающую полость по безразмерным 

диаграммам" {П{ = 25; Д 2 = 300; М 0 = 0,3): 
а — кривая потери давления в полностью открытом 
клапане; Ai—Вь А 2 — В 2 ... — процесс выталкивания 
газа в период закрывания клапана в разных режимах 

регулирования 

J ° m i n -
J m i n ' 

-а(вт-\) 

1 - я ( е ' * - 1 ) 
V7\> 

где 5 0 m l n — относительный путь поршня, соответствующий точке 
условного начала сжатия (т. е. точке пересечения обратного про
должения политропы сжатия с линией номинального давления вса
сывания) в предельном устойчивом режиме и отсчитываемый от 
положения поршня в момент расширения; £ 0, £ Т и Я, Яг —отноше
ние давлений и тепловой коэффициент соответственно: в режимах 
полной и сниженной производительностей; а — относительное мерт
вое пространство. 

Снижение Л2 и увеличение Мс расширяют диапазон плавного из
менения производительности. При сохранении постоянным отноше
ния давлений I ступени в ряде случаев возможно плавное снижение 
производительности регулируемой полости до нуля, что подтверж-



дается также экспериментами, проведенными на компрессоре 
200В-10/8. 

При отжиме клапанов I ступени многоступенчатого компрессо
ра найденные пределы в отдельных случаях могут быть дополни
тельно ограничены величиной от\п =1/еоь соответствующей выклю
чению I ступени из-за падения отношения давления в ней до едини
цы, когда газ будет проходить через нее транзитом, не сжимаясь 
(f ioi •—первоначальное отношение давлений), а также допустимой 
температурой нагнетания последней ступени. 

Напряжения в пластине клапана во многом определяются ско
ростью ее посадки на седло или ограничитель подъема. Существу
ет представление, что при динамическом отжиме всасывающего 
клапана возрастают скорости ударов пластины о седло и об ограни
читель, особенно интенсивно — о седло, и, следовательно, примене
ние этого способа значительно сократит срок службы клапанных 
пластин. 

Такое представление основано на ошибочном отождествлении 
запаздывания закрытия в режиме полной производительности ком
прессора и задержки закрытия при регулировании. 

Особенностью работы клапана при динамическом отжиме яв
ляется то, что по мере снижения производительности увеличивают
ся прогиб и усилие отжимных пружин и одновременно возрастает 
их демпфирующее влияние на движение пластины. Исследования 
показали, что скорости посадки пластины на седло по мере сниже
ния производительности возрастают лишь до определенного пре
дела, достигнув который в некотором промежуточном режиме, на
чинают затем снижаться, обычно оставаясь ниже скоростей ударов 
об ограничитель. Теоретически при полной производительности 
должна быть наименьшая скорость посадки пластины на седло. Но 
это возможно только в том случае, когда пружина клапана подоб
рана идеально, и пластина начинает движение таким образом, что 
она, перемещаясь до плавной траектории, опускается на седло точ
но в момент, когда поток газа через клапан изменяет направление. 
В действительности же пластина начинает движение или с запазды
ванием, или преждевременно, часто попадает в режим автоколе
бании, при этом скорости ударов о седло приближаются к скоро
стям ударов об ограничитель. В таких случаях с введением в дей
ствие отжимного устройства происходит сглаживание траектории 
движения пластины и значительное первоначальное снижение ско
ростей посадки на седло. Поэтому наибольшая скорость посадки 
на седло нередко может иметь место при полной производитель
ности. 

Экспериментальными исследованиями на лабораторных стен
дах, созданных на базе воздушных компрессоров ВП-20/8 и 
200В-10/8, было установлено, что силовое воздействие отжимных 
пальцев со стороны седла вызывает преждевременное отрывание 
пластины при недостаточной разности давлений и создает демпфи
рующий эффект при движении к ограничителю: по мере отхода пла-



стины от седла усилие пружин падает, а перепад давлений еще слаб 
для открытия пластины с прежней скоростью. 

Вследствие этого скорости посадки пластины на ограничитель 
при динамическом отжиме существенно снижаются: на компрессо
ре ВП-20/8 — от 1,86 м/сек (о=\) до 1,36 м/сек ((7 = 0,58); на ком

прессоре 200В-10/8 — о т 2,4 м/сек ( с = 1 ) до 1,3 м/сек (с = 0,125). 
Это обстоятельство весьма важно с точки зрения прочности пласти
ны при этом способе регулирования, так как скорости ударов об 
ограничитель обычно Зч-5 раз превышают скорости ударов о седло. 

Г. Н. Чекушкин установил [4], что многочастотные вибрацион
ные напряжения, возникающие в пластине при ее ударе, не зависят 
от того, происходит ли удар по седлу или по плоскому ограничите
лю подъема. Руководствуясь этими данными, можно сделать вы
вод, что из-за снижения скоростей ударов об ограничитель при огра
ниченном росте скоростей ударов о седло при динамическом отжиме 
должны снижаться и максимальные напряжения в пластине, имев
шие место в режиме полной производительности при открывании 
клапана. Поэтому опасаться увеличения напряжений в пластине в 
данном случае нет оснований. 

Однако при отжиме только части всасывающих клапанов рост 
скорости ударов о седло может стать чрезмерным, превысить ско
рости ударов об ограничитель и тем самым ухудшить условия ра
боты клапана. Поэтому при расчете отжимного устройства и при 
выборе количества отжимаемых клапанов следует расчетным пу
тем оценивать максимальную скорость ударов о седло, возможную 
при динамическом отжиме. 

Абсолютное значение максимальной скорости посадки пласти
ны на седло, определяемое по формуле 

^тах = ф1со^о М/сек, 

не должно превышать допустимого значения, которое предвари
тельно может быть принято равным 2,0-^2,5 м/сек (большие зна
чения— для меньших диаметров пластин) и уточнено дальнейши
ми прочностными исследованиями. В противном случае надо 
уменьшить величину М0, увеличив количество одновременно отжи
маемых клапанов, выбрав клапаны большего проходного сечения, 
или уменьшить высоту подъема пластины /z0. 

Величину ip' не следует уменьшать за счет увеличения массы 
отжимных пальцев, так как после закрытия клапанов отжимные 
пальцы отрываются от пластины и, продолжая свое движение, 
сжимают дополнительно свои пружины, затем возвращаются и 
производят по пластине удары [3], интенсивность которых тем боль
ше, чем больше масса пальца и скорость посадки пластины на сед
ло. Для ослабления ударов, вызывающих наклеп пластин, напро
тив, важно уменьшение массы пальцев. 

В ЛенНИИхиммаше положительные результаты в этом направ
лении были достигнуты при отжимных пальцах из дюралюминия, 
но самым лучшим материалом оказался капролон марки B i по-
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МРТУ-6-05-988—66. Этот материал надежно работает без смазки 
и отличается малой плотностью, составляющей 1140 /сг/ж3. Отжим
ные устройства с капролоновыми пальцами практически устранили 
наклеп пластин и оказались надежными в длительных испытаниях 
на компрессоре 200В-10/8 с частотой вращения 12 сек~К 

Анализ опыта эксплуатации отжимных устройств крупных 
поршневых компрессоров на химкомбинатах страны позволил 
вскрыть причины, которые приводили к снижению требуемых пре
делов изменения производительности. Было установлено, что для 
обеспечения требуемого диапазона регулирования при выборе уси
лия рабочих пружин важно учитывать возможные отклонения их 
размеров, а также отклонения силы пружин клапана от номиналь
ных значений. В противном случае действительное усилие рабочих 
пружин может оказаться ниже требуемого на 20-^-25%. Необходимо 
также, чтобы усилия рабочих пружин были распределены пропорци
онально площадям отдельных пластин клапана — при произвольном 
распределении общего усилия происходит преждевременное закры
тие всех пластин. При этом увеличиваются также скорости их 
посадки. 

На значительной части хода траверсы производительность ком
прессора не снижается, а в рабочей области характеристики (ни
сходящая ветвь), при перемещениях траверсы,— резко изменяется. 
Это затрудняет установку требуемого значения производительно
сти /в-процессе эксплуатации и настройку параллельно работающих 
устройств на одинаковую глубину регулирования. Для обеспечения 
приблизительно пропорционального снижения производительности 
на всем пути перемещения траверсы жесткость и предварительные 
(установочный) прогиб рабочих пружин должны приниматься та
кими, чтобы усилие их предварительного прогиба было равно ал
гебраической сумме сил пружин открытого клапана и вертикаль
ной составляющей веса подвижных элементов системы. 

Исследование зависимостей, описывающих процесс выталкива
ния газа из цилиндра компрессора во всасывающую полость при 
динамическом отжиме, позволило выяснить условия совместной ра
боты всасывающего клапана и отжимного устройства в режимах 
регулирования. Установлено, что влияние инерции подвижных эле
ментов системы приводит к запаздыванию закрытия клапана и к 
расширению пределов плавного изменения производительности. По
казано, что запаздывание закрытия, зависящее от динамики систе
мы, является весьма значительным и его необходимо учитывать в 
расчете системы регулирования. 

По мере снижения производительности динамическим отжимом 
скорости ударов о седло возрастают до определенного предела в 
промежуточном режиме, и, достигнув максимума, идут затем на 
убыль. Скорости ударов об ограничитель подъема при уменьшении 
производительности существенно снижаются. В работе дан под
тверждаемый экспериментами метод расчетного определения мак
симальной скорости удара пластины о седло. 



Границы применимости динамического отжима шире, чем это 
предполагалось ранее. При использовании отжимных пальцев из 
капролона этот способ с успехом может быть применен на компрес
сорах повышенной быстроходности до скоростей вращения 
~ 12 об/сек (700—750 об/мин). 

По результатам исследований составлена методика расчета от
жимного устройства, входящая составной частью в разработанный 
ЛенНИИхиммашем технический материал по расчету и конструи
рованию исполнительных устройств для изменения производитель
ности поршневых компрессоров. 
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У К М Е Р Г С К И Й З А В О Д « В Е Ы И Б Е » 

Б. А. Спектор, инженер 

П О В Ы Ш Е Н И Е Н А Д Е Ж Н О С Т И ПРЯМОТОЧНЫХ 
К Л А П А Н О В П О Р Ш Н Е В Ы Х К О М П Р Е С С О Р О В 

Самодействующие прямоточные клапаны поршневых компрес
соров, выпускаемые укмергским заводом «Венибе», работают на 
560 предприятиях нашей страны. 

Результаты испытаний, проведенных заводом и ЛенНИИхимма
шем, а также многочисленные отзывы предприятий свидетельству
ют о высокой надежности и долговечности прямоточных клапанов. 

Организация специализированного производства прямоточных 
клапанов на заводе «Венибе» позволила разработать типовые тех
нологические процессы с применением прогрессивных заготовок, 
групповой универсальной переналаживаемой оснастки и высоко
производительного специального оборудования. 

Для контроля качества изготовленных деталей, а также сборки 
и разборки прямоточных клапанов применены оригинальные при
боры и стенды [1]. Наиболее ответственной и наименее надежной 
деталью прямоточных клапанов является пластина, изготовляемая 
из стали Х15Н9Ю. После штамповки на пластине в пазах и по кон
туру остаются микротрещины и заусенцы, которые могут служить 
источником образования трещины. Эти дефекты изготовления уст
раняются на установке модели УСН-1, где электрохимическим спо-
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собом в потоке электролита снимается в пазах и по контуру де
фектный слой (0,15—0,20 мм на сторону обрабатываемого п а з а ) . 
Одновременно снимаются заусенцы и округляются кромки язычка 
на прямолинейном участке. После обработки чистота поверхности 
паза и кромки пластины достигает V 6. Внедрение дефектоскопи
ческого контроля даст возможность контролировать качество не 
только клапанной ленты, но и непосредственно пластин. 

Правильность сборки прямоточных клапанов контролируется на 
стенде для проверки клапанов на плотность. В процессе производ
ства клапанов было установлено, что на плотность клапана суще
ственное влияние оказывают геометрия ленты, чистота поверхности 
седел, а также усилие насадки кольца крепления со стороны входа 
и выхода газа. Изготавливаемая отечественной промышленностью 
клапанная лента Х15Н9Ю имеет недопустимые для изготовления 
клапанных пластин отклонения по «пропеллерности», рулонности и 
желобчатости. Как выяснилось в процессе испытаний, плотность 
клапанов, имеющих «пропеллерность» или рулонность пластин, не 
может быть увеличена. Пластины, имеющие подобные дефекты, 
подлежат выбраковке. 

На плотность прямоточных клапанов влияет желобчатость пла
стин. При различных перепадах давления оптимальная величина 
желобчатости пластин, с точки зрения плотности клапанов, нахо
дится в пределах 0,5—0,7 мм. Это можно объяснить следующим 
образом. Плоская пластина или имеющая желобчатость до 0,5 мм 
неплотно прилегает к седлу, и воздух утекает через щель между 
свободным концом язычка пластины и седлом. При увеличении же
лобчатости пластин свыше 0,7 мм свободный конец язычка пласти
ны плотно прижат к седлу, но воздух утекает через боковую щель, 
которая увеличивается с увеличением желобчатости пластин. В по
давляющем большинстве случаев при желобчатости пластин 0,5— 
0,7 мм прямоточные пластины имеют высокую плотность. 

Весьма ответственной операцией при сборке прямоточных кла
панов является напрессовка колец крепления со стороны входа и 
выхода газа. Кольцо крепления, насаженное со стороны входа газа 
с малым усилием, не сжимает пакета и воздух утекает через щели 
между седлом и пластиной. Если со стороны выхода газа насадить 
кольца с большим усилием, сёдла в клапане деформируются и края 
пластины отходят от седла. Оптимальное усилие напрессовки коль
ца крепления со стороны входа и выхода газа можно определить 
по формулам, предложенным в работе [2]. 

Теоретические зависимости были проверены на специальном 
стенде для насадки колец крепления на всех типоразмерах клапа
нов. Расхождение между теоретическими и экспериментальными 
данными не превышало 20 и 16%. 

В результате испытаний непосредственно на компрессоре уста
новлено, что плотность прямоточных клапанов через 100—150 ч 
работы возрастает в 5—6, а в отдельных случаях — в 16 раз, и при 
этом повышается производительность и снижается удельный рас-



ход мощности. Подтверждено, что клапаны, имеющие перед уста
новкой на компрессор большую плотность, прирабатываются бы
стрее, а компрессор с такими клапанами показывает более высокие 
параметры. 

Испытание в лабораторных условиях и в эксплуатации прямо
точных клапанов с пластинами из различных материалов показа
ли, что поломки пластин носят усталостный характер. Механиче
ские разрушения пластин следует рассматривать как результат раз
вития трещины. Различные виды разрушения характеризуются ха
рактером расположения трещин в пластине. Усталостная трещина 
распространяется, обычно, по телу зерна, в то время как при дли
тельном статическом нагружепии в условиях повышенной темпе
ратуры разрушение происходит по его границам. Характерно, что 
у подавляющего большинства разрушенных пластин трещины рас
пространяются по телу зерна, и причиной поломки является попа
дание под пластину твердых частиц (спекшегося кокса, механиче
ского скрапа и др.) . 

Подобного рода поломки можно предотвратить, устанавливая 
перед всасыванием первой ступени компрессора металлические ко
нусные сетки, которые легко изготовить в любой ремонтной мастер
ской. Снижения производительности или повышение удельного рас
хода мощности при установке сеток не наблюдается. 

Испытание нового материала для клапанных пластин, определе
ние влияния различных концентраторов напряжения, а также гео
метрии пластины на ее долговечность проводятся непосредственно 
на компрессоре и вызывают материальные затраты и большую 
потерю времени. Возникает настоятельная необходимость в прове
дении ускоренных испытаний клапанных пластин, позволяющих в 
десятки и сотни раз более короткие сроки получить столь же до
стоверные результаты, что и при испытаниях на компрессоре. 

Для проведения ускоренных испытаний клапанных пластин пря
моточных клапанов на укмергском заводе «Венибе» сконструиро
ван и изготовлен специальный стенд, на этом стенде пластина за
жимается с помощью винта между седлом и ограничителем и при
водится в движение газом, поступающим на сети. Движение пла
стин фиксируется с помощью электронной аппаратуры. 

По результатам испытаний на стенде большого количества кла
панных пластин удалось оценить не только среднюю длительность 
безотказной работы и ее дисперсию, но и функцию распределения. 

На заводе «Венибе» накоплен достаточный статистический ма
териал по работе клапанов в компрессорах общего назначения. По 
мере накопления материала будет решаться вопрос о сроках служ
бы клапанов на компрессорах высокого давления, а также машинах, 
сжимающих легкие, агрессивные и загрязненные газы. 

Важную роль в расчете и выборе параметров прямоточных кла
панов играет дифференциальное уравнение движения его пластин. 
Зная закон движения язычка пластины прямоточного клапана, 
можно выбрать такое сочетание расчетных характеристик, которое 



бы соответствовало требованиям, связанным с долговечностью и 
экономичностью клапана. 

Уравнение движения язычка пластины прямоточного клапана 
имеет вид 

d"'\ + *h - - f p r B x - - ? y(Z? + 4y-')-°.\ 
dy- 8 м 

где h — высота подъема пластины; cp — угол поворота коленчатого 

вала; v = — , где а — частота собственных колебаний, со— угловая 
со 

скорость; др — коэффициент, учитывающий неравномерность рас-
Р/ 

пределения давления; В= — L - M - , где Р — сумма всех сил, Приве
т у 2 

денных к концу язычка; / п л —площадь язычка пластины; т п р — 
приведенная масса язычка пластины; к—относительная потеря 
давления (% = — ] ; 1{—длина язычка пластины; у — величина 

\ Р I 
желобчатости. 

Уравнение (1) является общим как для всасывающих, так и для 
нагнетательных прямоточных клапанов, и показывает, что закон 
движения язычка пластины зависит от условий работы клапана: 
числа оборотов компрессора, номинального давления газа, проте
кающего через клапан, геометрических размеров пластин и сёдел 
клапана, величины желобчатости. 

Решение полученного уравнения движения язычка пластины 
совместно с уравнением потерь давления [2] методом математиче
ского моделирования на аналоговых машинах позволит определить 
скорость движения язычка пластины к седлу и ограничителю, дав
ление газа в цилиндре в конце закрытия клапана, время закрыва
ния клапана. 
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МОСКОВСКОЕ В Ы С Ш Е Е Т Е Х Н И Ч Е С К О Е УЧИЛИЩЕ им Н Э БАУМАНА 

В. Д . Лубенец, докт. техн. наук, 
Т. С. Дегтярева, инженер 

О ВОЗМОЖНОСТИ П Р И М Е Н Е Н И Я ВАКУУМ-НАСОСА 2 В Н П - З - М В Т У 
В К А Б Е Л Ь Н О Й П Р О М Ы Ш Л Е Н Н О С Т И 

Мелитопольский компрессорный завод выпускает поршневые ва
куум-насосы 2ВНП-3 с золотником, выполненным в виде поршня, 



что увеличивает быстроходность и упрощает регулировку насоса. 
Производительность насоса при 95% вакуума составляет 3 м3/мин, 
остаточное давление не превышает 2—3 мм рт. ст., число оборо
тов — 220 об/мин. Использование этих насосов для вакуумной суш
ки силового кабеля осложняется тем, что приходится откачивать 
газы с большим содержанием водяных паров и паров пропиточной 
массы, а конденсация паров в золотниковой камере вакуум-насоса, 
как показывает опыт, может привести к заклиниванию золотников. 
Одним из способов избежания конденсации является повышение 
температуры откачиваемой среды в золотниковой камере, что до
стигается уменьшением количества подаваемой в цилиндр охлаж
дающей воды. Как известно, ухудшение охлаждения ведет к уве
личению политроп сжатия п и обратного расширения /л. 

Для того чтобы оценить, насколько изменяются характеристики 
вакуум-насоса при увеличении показателей политроп п и m по 
сравнению с расчетными, произведено сравнение теоретических 
объемных и энергетических характеристик насоса, построенных при 
значениях п и m от 1 до 1,4. 

Влияние п и m на производительность насоса оценивалось по 
изменению объемного коэффициента Я 0 . Значение Я 0 определялось 
из индикаторных диаграмм [1]. Для одноступенчатого режима ра
боты насоса рвс > 100 мм рт. ст. 

j _ 

Ki = 1 + s0 - е , - (s0 + e e )(£i + 

где E\ = 1 t 4 ~ 4 ; FT= Sn + 81 1 + 2s 0 1 + 2s 0 ' P ' 

0 ) 

£0, ee, st — относительные величины потерь хода поршня. 
Для двухступенчатого режима при рвс < 100 мм рт. ст. 

1 

Ки = 1 + е 0 - е, - (е 0 + s j ( £ „ + Гих)". . . , 

где Ей 1 + е 0 

1 + 2 э 0 -
(1 + s 0 - - e f l ) ( e o + £/) 

1 + е 0 - е£. + £ ( £
0 . з о л + 4 л ) 

1 —тя 

k(Bo + 8 / ) £ о , з о л ( £ о . з о л + 8 зол/ 

1 + £ о - ^ + ^ ( в 0 . з о л + £ з о л ) 

1 + 2 е 0 

(1 + £ о — e f l ) ( e 0 + Ч) 
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1 + £ ( ) — е . + £ ( е 0 # 3 0 Л + в 3 0 л ) 

1 + е 0 - Ч + Ь(еозол + 4 л ) > __ г + / . 
а = ; >

 ь з о л — , 
£ о + Ч + А ! ( е 0 < з о л + е 3 0 л ) ' * 

г — радиус кривошипа золотника; i — внешняя перекрыша; k — 
отношение описанных объемов полости золотника и полости ци
линдра; п — показатель политропы совместного сжатия; т3 — п о 
казатель политропы расширения газа в полости золотника. 



Влияние показателей политроп сжатия и расширения на объем
ный коэффициент исследовалось аналитическим способом. Для это
го подсчитывалось значение Я 0 по уравнениям (1) и (2) при раз
личных значениях га3, т и п. При подсчетах принимались значе
ния: 

£ 0 =0,037; е о з о л =0,067; =0,072; £ , = 0 , 0 7 2 ; га =0,027; е^л = 

= 0,757; 6 = 0,18. 
Учитывая, что область рационального использования быстроход

ного вакуум-насоса не распространяется на случай одноступенча
того сжатия подробного анализа для режимов одноступенчатого 
сжатия не производилось. 

Увеличение мертвого пространства золотниковой полости т3 

ведет к увеличению Я 0 , тем большему, чем больше х. При т = 1 0 0 
увеличение т 3 с 1,0 до 1,3 увеличивает объемный коэффициент с 
0,82 до 0,847, т. е. в 1,03 раза, а при т = 400 такое же изменение тэ 

дает увеличение Я в 1,16 раза, т. е. с 0,668 до 0,775. 
Показателю политропы обратного расширения газа в цилиндре 

т давались значения 1,0; 1,1; 1,2; 1,3; при значениях /1=1,0 и т3 = 
= 1,0. При увеличении т так же, как и при увеличении т3 происхо
дит увеличение Я 0 , причем это увеличение тем больше, чем больше 
т. Так, при т = 1 0 0 увеличение т с 1,0 до 1,3 дает увеличение т с 
0,82 до 0,847, т. е. в 1,03 раза, а при т = 400 то же изменение т уве
личивает Я 0 с 0,667 до 0,756, т. е. в 1,14 раза. 

Из рисунка, на котором представлены зависимости Я 0 от х при 
различных значениях показателя политропы сжатия газа п и при 
т 3 = 1 и т = 1 , 0 следует, что увеличение значения п резко снижает 

объемный коэффици ент Яоп-
При отношении давлений 
нагнетания и всасывания т = 
= 100 изменение п с 1,0 до 
1,4 уменьшает Яо с 0,82 до 
0,57, т. е. в 1,44 раза. При 
больших х и при тех же из
менениях п объемный коэф
фициент уменьшается еще 
более интенсивно. 

Оценка возможного (при 
ухудшении охлаждения) из
менения объемного коэффи
циента производилась также 
при повышенном значении 
как /г, так и т. Увеличение 

Я о за счет некоторого повышения показателя т в этом случае шло 
в запас. Задавая показателю политропы сжатия газа п различные 
значения при m = l , l и т3 =1,0 , определяли зависимости объемного 
коэффициента от отношения давления нагнетания и всасывания. 
Характер зависимостей показывает, что при одновременном увели
чении показателей политроп пит объемный коэффициент умень-

0,8 

0,6 

OA 

0,2 

>т=1,0 
т3=1,0 

' п=1/аг 
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График зависимости Я от г при различ
ных значениях показателя политропы 

сжатия п. 



шается в меньшей степени, чем при увеличении одного показателя 
политропы сжатия п. 

Сравнение объемных коэффициентов при различных значениях 
показателей политроп п, т и т3 позволяет сделать вывод, что ухуд
шение охлаждения быстроходного вакуум-насоса не приведет к 
значительным потерям производительности при отношениях давле
ний нагнетания и всасывания т < 1 0 0 . Однако возможность ухудше
ния охлаждения цилиндра вакуум-насоса должна рассматриваться 
также и с точки зрения допускаемой конечной температуры сжатия. 

Из проведенного анализа можно дать рекомендации по умень
шению опасности конденсации паров воды и смол в золотниковой 
камере в случае работы насоса в технологических циклах кабель
ного производства. Для этого следует повысить температуру стенок 
золотниковой камеры, уменьшая количество охлаждающей жидко
сти. 

Влияние п и т на величину индикаторной мощности вакуум-на
соса оценивается по изменению среднего индикаторного давления 
Pi, так как значение индикаторной мощности пропорционально 
среднему индикаторному давлению. 

Pi получено из упрощенной индикаторной диаграммы [2]. 
Для одноступенчатого и двухступенчатого режимов при значе

ниях показателя политропы сжатия: я = 1 , 0 ; я = 1 , 2 ; /г=1,4. 
Аналитическое исследование влияния показателя политропы 

сжатия на среднее индикаторное давление показало, что при одно
ступенчатом режиме сжатия в зоне максимальной мощности повы
шение показателя политропы сжатия с 1,0 до 1,4 увеличивает инди
каторную мощность ~ на 20%. А в зоне давлений, где рекоменду
ется применение насосов системы МВТУ, влияние показателя 
политропы оказывается менее существенным, причем оно ослабе
вает с уменьшением давления всасывания. 

Таким образом, и объемные, и энергетические характеристики, 
полученные аналитически при п>1 и т>1 в режиме рзс = 
= 10 мм рт. ст., близки к расчетным при п= 1 и m— 1. 

Следовательно, уменьшение количества охлаждающей воды не 
приведет к ухудшению энергетических показателей насоса и, кроме 
того, обеспечит экономию воды при эксплуатации насоса. Увеличе
нием же мощности и уменьшением объемного коэффициента Я 0 в 
начальный период работы насоса (при одноступенчатом режиме) 
можно пренебречь, так как этот период составляет по времени 
меньше 10% от продолжительности всего режима сушки. 

В результате приведенных исследований можно сформулировать 
следующие выводы: 

вакуум-насос 2ВНП-3 может быть использован в режиме ваку
умной сушки силового кабеля; 

ухудшение охлаждения цилиндрового блока в целях предотвра
щения конденсации паров в цилиндре, в области давлений, приме
няемых в кабельной промышленности, незначительно влияет на 
объемные и энергетические характеристики вакуум-насоса; 



уменьшение количества подаваемой охлаждаемой воды в ваку
ум-насос уменьшает не только вероятность конденсации паров в ци
линдре, но и сокращает эксплуатационные расходы. 
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Н Е К О Т О Р Ы Е Р Е З У Л Ь Т А Т Ы И С С Л Е Д О В А Н И Я 
П О Р Ш Н Е В Ы Х А Г Р Е Г А Т О В В У С Л О В И Я Х ЭКСПЛУАТАЦИИ 

НА О Б Ъ Е К Т А Х ГАЗОВОЙ П Р О М Ы Ш Л Е Н Н О С Т И 

На компрессорных цилиндрах газомоторных компрессоров при
меняются пять типов самодействующих клапанов — кольцевые, 
дисковые, грибковые, прямоточные стальные и прямоточные алю
миниевые. В результате сравнительных испытаний нами установле
но, что кольцевые, дисковые и грибковые клапаны по своим га
зодинамическим характеристикам, надежности и долговечности 
мало чем отличаются друг от друга — наблюдаемые расхождения 
находятся в пределах точности измерений и расчетов. Значительно 
экономичнее прямоточные клапаны (табл. 1). 

Т а б л и ц а 1. Результаты испытаний компрессорного цилиндра 
диаметром 197 мм с различными типами клапанов 
(Рвс = 25 кГ/см2, Р Н аг = 5 5 кГ/см2, п = 300 об/мин) 

Клапан 
Производительность Индикаторная мощ

ность 

Удельный расход 
мощности на 

1000 нм31ч Клапан 

проц. л. с. проц. л. с. 1 проц. 

Кольцевой 
Дисковый 
Грибковый 
Прямоточный 
стальной 
То ж е алюминиевый 

7840 
7860 
7680 

8120 
7920 

100 
100 
98 

103 
101 

295 
296 
288 

273 
276 

100 
1С0 
98 

93 
94 

37 ,6 
37 ,6 
37 ,6 

33 ,7 
34 ,9 

100 
100 
100 

90 
ЬЗ 

Полученные результаты позволили в дальнейшем сосредоточить 
внимание на сравнительном изучении только двух типов клапа
нов — кольцевого и прямоточного. Как показали длительные экс
плуатационные исследования, средняя продолжительность работы 



прямоточных клапанов составила около 8000 ч, а кольцевых не пре
вышает 3000—3500 ч. 

Положительный опыт применения прямоточных клапанов при 
перепаде давлений 30 кг/сл12 позволил приступить к широкому ис
следованию характеристик компрессорных цилиндров в диапазоне 
малых, средних и высоких давлений при широком варьировании 
степени повышения давления. Испытания велись в промышленных 
условиях на компрессорных станциях магистральных газопроводов, 
на газобензиновых заводах и на станциях подземного хранения 
газа. В порядке подготовки к испытаниям проводилось сравнитель
ное индицирование нескольких компрессорных цилиндров газомо
торного компрессора параллельно работающих на номинальном 
режиме. По полученным значениям индикаторной мощности и по 
состоянию выбирался один цилиндр, который в дальнейшем под
вергался испытаниям при различных режимах работы. Были испы
таны компрессорные цилиндры диаметром 140, 197, 250, 320, 470 мм 
при ходе поршня 356 мм (табл. 2) . 

Т а б л и ц а 2. Основные технические данные компрессорных цилиндров 
и перекачиваемого газа 

Наименование показаiслей 
Диаметр компрессорного цилиндра, мм 

Наименование показаiслей 
140 | 197 250 320 470 

Рабочий объем цилиндра, л 
Относительная величина мерт
вого пространства 
Номинальное давление напнета-
'ния, кГ/см2 

То ж е всасывания 
Число всасывающих и (нагнета
тельных клапанов в цилиндре 
Посадочный диаметр клапанов, 
мм 
Материал поршневых колец 
То ж е сальников 
Состав компримируемого газа 
но объему, проц.: 

метан 
этан 
бутан 
пропан 
пентан 
С 0 2 

N 2 

9 ,4 

0 ,14 

120 
3 0 - 5 6 

2 X 2 

122 
чугун 

капрон 

9^,8 
4 , 2 
0 ,1 
0 ,9 

1,3 
2 ,7 

2 0 , 1 

0 ,11 

56 
2 0 - 3 6 

2 X 2 

155 
капрон 

93 ,5 
3 , 8 
0 ,3 
0 ,8 

0 ,3 
1,3 

33 ,3 

0 ,13 

56 
3 6 - 4 8 

2 X 2 

155 
капрон 

92 ,2 
3 ,8 
0 ,5 
1,0 
0 ,4 
0 , 1 
'ДО 

55,8 

0 ,11 

16 
4 - 7 

4 X 4 

155 
чугун 

85,8 
7 ,5 
1 ,6 
3 , 4 
0 ,7 
0 ,5 
0 ,5 

121,8 

0 ,11 

7 

1 , 5 - 5 

4 X 4 
228 

чугун 

85,8 
7 ,5 
1,6 
3 , 4 
0 ,7 
0 ,5 
0 ,5 

Анализ результатов испытаний показал, что в небольших ком
прессорных цилиндрах (диаметром 140, 197, 250 мм), используемых 
при средних и высоких давлениях, прямоточные клапаны оказыва
ются более эффективными как по производительности, так и по 
потребляемой мощности лишь при низких степенях повышения дав
ления г. При увеличении степени повышения давления свыше 2,2 
производительность цилиндра с прямоточными клапанами оказы-



вается ниже, чем с кольцевыми, а потребляемая мощность, практи
чески, уравнивается. У цилиндров больших размеров (диаметром 
320 и 470 мм), предназначенных для компримирования газа с низ
кими давлениями, прямоточные клапаны оказываются более эф
фективными, чем кольцевые, во всем исследованном диапазоне из

менения степени повыше
ния давления (е=1 ,4 -4 -5 ) . 

Изучение зависимос
тей удельных показателей 
цилиндров от степени по
вышения давления пока
зывает, что основной при
чиной ухудшения эффек
тивности прямоточных 
клапанов по мере роста е 
является их более низкая 
герметичность. 

На рис. 1 для тех ж е 
пяти цилиндров приведе
ны зависимости произве
дения коэффициентов ХТХГ 

(теплового и герметично
сти) от степени повыше
ния давления. Из этога 
графика следует, что по 

мере увеличения диаметра цилиндра наблюдается снижение произ
ведения ХТХГ (при £ = 2, например, от 0,92^-0,93 для цилиндра диа
метром 140 мм до 0,75-^0,8 для цилиндра диаметром 470 мм). Ис
ключение составляет цилиндр диаметром 197 мм, имеющий капро
новые уплотнительные поршневые и сальниковые кольца. Из рис. 1 
следует также, что при увеличении степени повышения давления 
наблюдается существенное снижение ХТХГ , имеющие разный харак
тер в зависимости от типа клапана. Так, если £ < 2 , произведение 
коэффициентов ХТХГ у цилиндров диаметром 197, 250, 320 мм при 
прямоточных клапанах имеет более высокие значения, чем приг 
кольцевых, то при дальнейшем повышении г — наоборот. Посколь
ку оба типа клапанов испытывались в одном и том же цилиндре, 
величина теплового коэффициента Ят в обоих случаях может быть 
принята в первом приближении одинаковой, и, следовательно, все 
различие в протекании рассматриваемых зависимостей ХТХГ = / (е) 
может быть отнесено, главным образом, за счет ухудшения герме
тичности прямоточных клапанов при высоких степенях повышения 
давления. 

В цилиндре диаметром 140 мм, работающем в области высокого 
давления, прямоточные клапаны оказались менее герметичными, 
чем кольцевые, во всем исследованном диапазоне изменения степе
ни повышения давления, хотя характер взаимного протекания обеих 
кривых указывает на возможность их пересечения при малых е. 

Лт*г 

1,2 1,6 2,0 2,4 2,8 3,2 3,6 4,0 6 

Рис. 1. Изменение произведения коэффициентов 
ХТДГ (теплового и герметичности) по степени 
повышения давления со. Сплошной линией обо
значены прямоточные, пунктиром — кольцевые 
клапаны; /, 2, 3, 4, 5 — номера цилиндров диа
метром соответственно: 140, '197, 250, 320 и 

470 мм. 



В цилиндрах большого диаметра (470 мм), работающих при низких 
.давлениях, герметичность прямоточных клапанов оказывается вы
ше, чем у кольцевых, во всем исследованном диапазоне, хотя ха
рактер кривых ХТХГ с кольцевыми и прямоточными клапанами ука
зывает на (возможности их пересечения при высоких £, не попавших 
в область исследования. 

Можно отметить, что при низких степенях повышения давления 
прямоточные клапаны оказываются более герметичными, чем коль
цевые, а при высоких — наблюдается обратное явление. При этом 
точка пересечения зависимостей ХТХГ =f (е) для прямоточных и 
кольцевых клапанов сдвигается в сторону более высоких е по мере 
уменьшения рабочего давления и увеличения диаметра цилиндра. 

В вопросе связи между произведением коэффициентов ХТХГ и 
диаметрами цилиндров следует отметить, что общее снижение вели
чины этого произведения по мере роста диаметров цилиндра также, 
по-видимому, обязано ухудшению герметичности цилиндра. С уве
личением диаметров цилиндров, благодаря уменьшению отношения 
площади поверхности цилиндра к его объему, тепловой коэффи
циент Я г должен несколько увеличиваться. Следовательно, наблю
даемое снижение произведения ХТХГ по мере роста диаметров 
цилиндров обязано целиком 
уменьшению величины Я г или | | | | j 
ухудшению герметичности ци
линдров. Следует заметить, что 
при сопоставлении прямоточ
ных и кольцевых клапанов для 
каждого цилиндра подбира
лись клапаны, имеющие близ
кие по своему значению крите
рии плотности. 

Представленные на рис. 2 
графики относительных потерь 
индикаторной мощности Л/{-
л. с. кГ/см2 в клапанах показы
вают, что для всех цилиндров 
и во всем исследованном диа
пазоне изменения степени по
вышения давления прямоточ
ные клапаны обладают сущест
венно меньшими потерями, чем 
кольцевые. По мере уменьше 
ния диаметра цилиндра и повы
шения рабочего давления вели
чина относительных потерь в клапанах снижается. Уменьшение сте
пени повышения давления приводит к заметному росту потерь. Так, 
например, при £ = 1 , 5 относительные потери в прямоточных клапанах 
цилиндра диаметром 140 мм составляют 6—7, а цилиндров диамет
ром 320 и 470 мм — около 16%. Аналогичные потери в кольцевых 

1 2 3 4'6 

Рис. 2. Относительные потери индикатор-

пои мощности — — — в кольцевых и 
N.. 

прямоточных клапанах. Сплошной линией 
обозначены прямоточные, пунктиром — 
кольцевые клапаны; 1, 2, 3,4,5— номера 
цилиндров диаметром соответственно: 

140, 197, 250, 320 и 470 мм. 



клапанах цилиндра составляют соответственно 13 и около 25%. 
При £ = 3 потери в клапанах снижаются по сравнению с е= 1,5, при
мерно в два раза, а при дальнейшем увеличении г — весьма незна
чительно. 

Полученный характер изменения потерь в клапанах объясняется 
тем, что испытываемые прямоточные клапаны имели в 1,5 раза 

большую эквивалентную пло
щадь, чем кольцевые. Рост по
терь с увеличением диаметроз 
цилиндров связан с тем, что 
конструктивно не были обеспе
чены эквивалентные площади 
клапанов, позволяющие сохра
нить постоянство скорости газа 
в клапанах по мере увеличения 
размеров цилиндров. В клапа
нах цилиндров больших диа
метров были допущены более 
высокие скорости газа. 
, Взаимное влияние описан
ных выше двух факторов — 
герметичности и потерь в кла
панах — определило характер 
протекания адиабатического 
индикаторного к.п.д. компрес
сорных цилиндорв в зависи
мости от степени повышения 
давления (рис. 3) . У цилинд
ров, работающих в области 

относительно высоких давлений и имеющих небольшие диаметры 
(140, 197, 250 мм), применение прямоточных клапанов вместо коль
цевых позволяет повысить к.п.д. только при £ < 2 , 2 . При £ > 2 , 4 к.п.д. 
этих цилиндров с прямоточными клапанами оказывается ниже, чем 
с кольцевыми. У цилиндров диаметром 320 и 470 мм, предназначен
ных для работы в области низкого давления, замена прямоточные 
клапанов кольцевыми приводит к повышению к.п.д. компрессора на 
всем исследованном диапазоне изменения повышения давления. 

Максимальные значения к.п.д. различных цилиндров с прямо
точными клапанами оказываются лежащими в пределах е=1 ,8 -н 
-г-2,2, тогда как для кольцевых клапанов они смещаются в сторону 
более высоких £ = 2,4^-2,8. 

Наивысший адиабатический индикаторный к.п.д., равный 92%, 
имеет цилиндр диаметром 197 мм, у остальных цилиндров по мере 
увеличения их диаметра он снижается от 0,86 до 0,67. При степенях 
повышения давления ( е < 2 ) прямоточные клапаны обеспечивают 
увеличение адиабатического индикаторного к.п.д. на 8—12%, что 
делает применение этих клапанов в указанном диапазоне е более 
рациональным, чем кольцевые. При более высоких е (2,2-^2,8) при-

0<8\ I I I I L I 2J 
W (4 1,8 2,2 2,6 3,0 ' 3,4- 3,86 

Рис. 3. Значение адиабатического ин
дикаторного к.п.д. ?7а д и н д компрес
сорных цилиндров. Сплошной линией 
обозначены прямоточные, пункти
р о м — кольцевые клапаны; 1, 2, 3, 4, 
5 — номера цилиндров диаметром со
ответственно: 140, 197, 250, 320 и 

470 мм. 



менение тех и других клапанов на цилиндрах малых диаметров в 
области средних и высоких давлений является, примерно, равноцен
ным с точки зрения гидравлических потерь, а при е > 2 , 8 на этих 
цилиндрах целесообразно использовать кольцевые клапаны. Для 
цилиндров больших диаметров, используемых при низком давле
нии, область рационального применения прямоточных клапанов бо
лее обширна, и их целесообразно применять при степенях повыше
ния давления, доходящих до 5. 

Положение максимума к.п.д. цилиндра с прямоточными клапа
нами ( е = 1,8-г-2,2) указывает на целесообразность ограничения сте
пени повышения давления в каждой ступени величиной 2,2. К тому 
же применение капроновых уплотнительных элементов (поршневых 
и сальниковых колец), существенно улучшающих характеристики 
цилиндров, не могут нормально работать при е > 2 , 2 из-за высоких 
температур сжатия. 

Кольцевые клапаны в цилиндрах высокого давления целесооб
разно применять до е= 2,4-7-2,8, поскольку при дальнейшем увели
чении степени повышения давления наблюдается снижение к.п.д. 
цилиндра. 

Результаты исследований свидетельствуют, что для газопере
качивающих агрегатов (ГПА) на современных линейных компрес
сорных станциях магистральных газопроводов, работающих со сте
пенями повышения давления £=1,3-^-2,0, наиболее рациональными 
являются прямоточные клапаны. На других объектах газовой про
мышленности с целью более эффективной работы ГПА целесооб
разно применять невысокие е в отдельных ступенях (не более 2,2) 
при одновременном использовании прямоточных клапанов, тем бо
лее, что, как было указано выше, их надежность в 2—2,5 раза пре
вышает надежность кольцевых клапанов. 

в с е с о ю з н ы й н а у ч н о - и с с л е д о в а т е л ь с к и й и н с т и т у т к р е о г е н н о г о 
м а ш и н о с т р о е н и я 

П. А. Коташевский, инженер 

О П Р Е Д Е Л Е Н И Е Н А Д Е Ж Н О С Т И К О М П Р Е С С О Р Н Ы Х 
МАШИН О Б Щ Е Г О НАЗНАЧЕНИЯ 

Надежность компрессорных машин характеризуется тремя ос
новными свойствами: безотказностью, ремонтопригодностью и дол
говечностью. Для раскрытия каждого из этих свойств использова
лись законы распределения той или иной случайной величины. Для 
безотказности такой случайной величиной является наработка на 
отказ, для ремонтопригодности — время восстановления каждого 
отказа и для долговечности — технический ресурс каждой машины. 
Показатели надежности представляют собой параметры законов 
распределения этих случайных величин. 



Закон распределения случайных величин и его параметры опре
делялись классическим статистическим путем: 

весь статистический ряд случайных величин разбивался на рав
ные интервалы; 

подсчитывались частости, приходящиеся на каждый интервал; 
определялись частости на каждом интервале, статистическая 

плотность частостей для каждого интервала и строилась гистограм
ма этих плотностей; 

по виду гистограммы гипотетически устанавливался теоретиче
ский закон распределения; 

определялись степень согласованности теоретического и стати
стического распределения и, в заключение, параметры распреде
ления. 

Т а б л и ц а 1. Характеристики распределения Вейбулла 

Определяющие параметры k, t0 

Случайная величина и область ее при
менения 

Математическое ожидание 

Дисперсия 

Коэффициент вариации 

О < t < oo 

M(t) = bkU 

D{t) = (Ckt0
l/kr 

v(0 

Путем «пассивного» эксперимента было установлено, что для 
всех типов компрессоров общего назначения закон распределения 
наработок на отказ подчиняется распределению Вейбулла (табл. 1) 

/(О ^ ~ ! е х р 

F(t) = l — expl -

Параметр k и коэффициенты bk, Ck определяются непосредст
венно по коэффициенту вариации Ь (t), который находят по выбо
рочным значениям средней наработки на отказ и среднеквадрати-
ческому отклонению 

4 0 = f 4 

Соответственно средняя наработка на отказ и дисперсия для 
каждого типа компрессорных машин определялись следующим об
разом (табл. 2, рисунок): 

1 т 1 т 
'ср = — и s * = - i - s & 

т f J
l т Jf, 

ср/ 

где tl — случайное значение наработки между двумя отказами. 



Т а б л и ц а 2. Расчеты характеристик безотказности компрессорных машин 

Характеристика 

Тип компрессора 

Характеристика 
ВП-10/8 ВП-30/8 ВП-40/3 В У-3/8 

Число исследуемых машин в эксплуата
ции п 
Общее число наблюдаемых отказов т 
Средняя 'наработка на отказ tCp 
Среднеквадратическое отклонение S(t),4 
Коэффициент вариации ft(t) 
Параметр распределения k 
То же, k4k 

16 
149 
373 
312 

0,836 
1,2 
1320 

13 
98 

412 
338 

0 ,82 
1,227 
1740 

4 
126 
241 
238 

0,987 
1,03 
243 

10 
200 

112,5 
84 ,7 

0,753 
1,35 
676 

40 

30 

Закон распределения времени восстановления каждого типа ма
шиной не определяется. Но величины коэффициентов вариации да
ют основание предположить наличие ^-распределения. При эксплу
атации компрессорных машин общего назначения большая часть 
отказов падает на клапанный узел, время отыскания,и устранение 
которых сравнительно невелико. Но при отказах, связанных с из
носом поршневых колец, 
пальцев крейцкопфа и ре
монтом холодильников, вре
мя восстановления резко 
возрастает, что и вызывает 
рост коэффициента вариа
ции. 

Все компрессоры общего 
назначения, которые участ
вовали в эксперименте, не 
выработали своего ресурса, 
т. е. не подвергались перво
му капитальному ремонту. 
Поэтому можно говорить 
лишь о нижней доверитель
ной границе технического 
ресурса. За основу расчета принят нормальный закон распределе
ния технических ресурсов, так как анализ общих условий возникно
вения нормального распределения показывает, что достаточным 
условием для этого является возможность рассмотрения признака, 
как суммы большого числа взаимонезависимых слагаемых, ни одно 
из которых не характеризуется исключительно большой, по сравне
нию с другими, дисперсией, что является справедливым для отдель
ных значений технического ресурса (табл. 3) . 

Изложим методику определения нижней доверительной грани
цы среднего технического ресурса Тп (табл. 4) . 

А -ВУ-З/8 

-ВП=40/3 

-ВП-10/8 
I 
! 

i 
^ВП=30/ '8 

I 
! 

i 

200 400 600 W00 1200 t,4 

Вид плотностей вероятности. 

3—246 65 



Т а б л и ц а 3. Характеристика ремонтопригодности компрессорных машин 

Характеристика 

Тип компрессора 

Характеристика 
ВП-10/8 ВО-40/3 ВП-30/8 ВУ-З/8 

Общее число восстановлений v 
Среднее время восстановления т с р , ч 
Среднеквадратическое отклонение 5 ( т ) , ч 
Коэффициент вариации # ( т ) 

92 
3,17 
4 , 9 
1,545 

92 
13 

22,5 
1,74 

112 
2 

2,12 
1,06 

200 
12 
22 

1,83 

Т а б л и ц а 4. Расчет нижней доверительной границы среднего технического 
ресурса Т компрессорных машин 

Характеристика 

Тип компрессора 

Характеристика 
ВП-10/8 ВП-40/3 В П-30/8 ВУ-З/8 

Число компрессоров в эксперименте, тех
нический ресурс которых на исходе, п 
Доверительная вероятность а 
Средняя продолжительность работы п 
компрессоров Т, ч 
Нижняя доверительная граница средне
го технического ресурса Т, ч 

3 

0 ,9 

23558 

23000 

3 

0 ,9 

16223 

15800 

2 

0 , 9 

17700 

10400 

3 

0 ,9 

6262 

5920 

Вероятность того, что одно изделие не выработает ресурса за 
время Г, будет 

•p(T) = \~F0( т ~ Т п 

а для п машин будет 

Р"(Т) = 
Т - Т 

или 
т я - т 

= К 1 - «, 

где F0 — функция нормального распределения; а — доверительная 
вероятность. 

// 

Обозначим у = Уг\—а, тогда 

т„-т 
v"7\, 

Откуда 

Т =• 

где [У т — квантиль нормального распределения. 
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Комплексным показателем надежности компрессорных машин 
является коэффициент готовности kr 

^ср + т с р 

Для каждого типа компрессора численные значения kr состав
ляют: 

ВП-110/8 . . . . 0,992 ВП-40/3 . . . . 0,99 
ВП-30/8 . . . . 0,97 ВУ-З/8 0,93 

На основании проведенного эксперимента можно сделать сле
дующие выводы: 

для компрессорных машин типа ВП-10/8, ВП-30/8, ВП-40/3 и 
ВУ-З/8 наработки на отказ подчиняются распределению Вейбулла; 

закон распределения наработок на отказ отличен от экспонен
циального вследствие более низкой надежности рабочих клапанов по 
сравнению с остальными узлами машин; 

численные значения средних наработок на отказ, времени вос
становлений, технических ресурсов, а также их дисперсий должны 
явиться отправной точкой при разработке планово-предупредитель
ных ремонтов, технических условий на изготовление и дальнейших 
мероприятий по повышению надежности компрессоров. 

московский ИНСТИТУТ ХИМИЧЕСКОГО МАШИНОСТРОЕНИЯ 

С. В. Маторин, Н. И. Мельников, кандидаты техн. наук 

Э К С П Е Р И М Е Н Т А Л Ь Н О Е И С С Л Е Д О В А Н И Е МОЩНОГО 
Г А З О В О Г О ШЕСТИСТУПЕНЧАТОГО ОППОЗИТНОГО 
П О Р Ш Н Е В О Г О К О М П Р Е С С О Р А ФИРМЫ « Б О Р З И Г » 

Объект исследования 

Восьмирядный оппозитный шестиступенчатый горизонтальный 
компрессор приводится в движение синхронным электродвигате
лем, расположенным между двумя равными частями коленчатого 
вала компрессора, которые соединены муфтами с валом двигателя. 
Производительность компрессора (а следовательно и давление по 
ступеням) может регулироваться: отжимом пластин всасывающих 
клапанов I и I V ступеней и байпассированием с нагнетания I сту
пени на вход I ступени, с нагнетания I I I ступени на вход I ступени; 
с нагнетания V I ступени на вход I V ступени. 

Холодильники первых двух ступеней снабжены охлаждающими 
элементами с ребрами, холодильник I I I ступени — многотрубный, а 
IV, V и V I ступеней — типа «труба в трубе». У I , V и V I ступеней 
имеется по два холодильника, а у остальных по одному. 

После цилиндров I I I и I V ступеней, рабочих полостей V и V I 
ступеней и уравнительных полостей V ступени установлены бу-



ферные емкости. После холодильников I I I , IV , V и V I ступеней име
ются масловлагоотделители. У I и I I ступеней масловлагоотдели-
тель объединен с холодильником. 

По проекту холодильники рассчитаны на нормальную работу 
при температуре поступающей охлаждающей воды от 5 до 30° С и 
нагреве охлаждающей воды на 10° С. Расход охлаждающей воды 
на весь компрессор (холодильники и цилиндры) предусматривает
ся равным 550 м3/ч. 

П о п а с п о р т у производительность компрессора по сухому 
газу, приведенному к нормальным условиям (температуре 0° С и 
давлению 760 мм рт. ст.) составляет 25 000 м3/ч; начальные условия 
перед компрессором: температура газа 35° С, давление 1,01 ата, от
носительная влажность 100%; давление газа после I I I ступени 
30 ата; условия перед I V ступенью: температура газа 35° С, давле
ние 28 ата; конечное давление газа 321 ата; число ступеней V I ; 
число оборотов 214 об/мин; привод от синхронного электродвигате
ля мощностью 7500 кет; (ток трехфазный напряжением 6000 в, ча
стотой 50 гц, возбуждение от независимого мотор-генератора). 

Цель исследования и условия его проведения 

Целью исследования являлось определение действительных ос
новных показателей работы компрессора и выявление причин, вы
зывающих отклонения от нормальной работы машины. 

Во время экспериментальных исследований компрессор выклю
чался из общей технологической схемы. Газ из общего коллектора 
подавался в компрессор, а из него, сдросселированный до нормаль
ного давления, — во всасывающую линию смежного компрессора. 
Осуществлялись обычный эксплуатационный и другие режимы, же
лательные для исследования, упрощалось также определение про
изводительности компрессора. 

До исследования было известно, что компрессор не может про
пустить всасываемый I ступенью газ через все ступени, так как 
давления после отдельных ступеней превышали значения, рекомен
дованные фирмой «Борзиг». Особенно повышалось давление после 
I I ступени. 

По согласованию с комбинатом, эксплуатирующим исследуе
мые машины, было принято решение о проведении двух основных 
опытов. 

О п ы т 1. Чтобы получить максимально возможную производи
тельность компрессора, устанавливался режим его работы так, что 
давление после I I ступени достигало 13,5 ати против рекомендован
ных фирмой 12,45 ати. Регулирование производилось байпасом с 
нагнетания I ступени на вход I ступени. 

О п ы т 2. Режим работы был обычный эксплуатационный. Дав
ление по ступеням не превышало значений, допустимых по паспор
ту. В частности, давление после I I ступени не превышало 12,5 ати. 
Регулирование производилось байпасом I ступени на ее вход и по-



следующей продувкой. Испытание проводилось при установившем
ся температурном режиме компрессора. 

Для устранения влияния случайных изменений в состоянии ком
прессора на результаты и сопоставимость исследований, оба опыта 
проводились в течение одного дня без остановки компрессора. 

Во время испытаний проводился анализ газа, сжимаемого ком
прессором, индицировались рабочие и уравнительные полости ком
прессора и измерялись: 

число оборотов компрессора; 
мощность, потребляемая электродвигателем компрессора; 
подача газа после V I ступени; 
барометрическое давление; 
давление газа: до компрессора и после каждой ступени; 
температура газа до и после всех ступеней компрессора; 
расход воды на холодильники I и I I ступеней; 
температура охлаждающей воды, поступающей на охлаждение 

и после цилиндров и холодильников; 
давление воды и масла; 
температура помещения; 
утечки газа через поршневые кольца V и V I ступеней в холо

дильник I I ступени. 

Т а б л и ц а 1. Геометрические размеры компрессора 

Ступень 

Диаметр, мм 
Рабочая пло
щадь одной 
полости, см* 

Объем описы
ваемой порш
нем ступени, 

м*/ч 

Мертвое про
странство, 

проц. 
Ступень 

цилиндра 
смежной по

лости или 
штока 

Рабочая пло
щадь одной 
полости, см* 

Объем описы
ваемой порш
нем ступени, 

м*/ч 

Мертвое про
странство, 

проц. 

I 
I I 

I I I 
I V 
V 

V I 
У р а в н и т е л ь н а я 
п о л о с т ь 

1320 
700 
5 0 
400 
280 
155 

280 

150 
150 
150 
lr.O 
150 

155 

13508 
3671,7 
2029,5 
1079,9 
439,0 
188,7 

427,0 

38850 
10570 
2606 
1386 
563,7 
242,3 

548,3 

8 ,7 
7,8 
9 ,8 

11,7 
13,8 
20 ,5 

П р и м е ч а н и е . Ход поршней I и I I ступеней 5 = 560 мм; ход остальных 
поршней 5 = 500 мм. 

Т а б л и ц а 2. Средние данные экспериментального исследования компрессора 

Наименование показатсл ей Опыт 1 Опыт 2 
Режим 
фирмы 

„Ьорзиг" 

Термодинами
ческий расчет 

работы 

Продолжителыность испытания, ч 
Число оборотов компрессора, об/мин 
Давление газа после компрессора, ата 
Температура газа перед компрессо
ром, град С 
Барометрическое давление, мм рт. ст. 

1,5 
214 
307,5 

23 ,5 

758,9 

1 
214 
315,4 

27 

758,9 

214 

35 

214 
321 

37,4 

756 



Наименование показателей Опыт 1 Опыт 2 

Продолжение табл. 2 
I I 

Режим 
фирмы 

„Борзиг" 

Избыточное давление перед компрес
сором, мм рт. ст. 
Относительная влажность газа перед 
компрессором, проц. 
Состав газа (по о б ъ е м у ) , проц.: 

углекислота 
окись углерода 
азот 
водород 
метан 
кислород 

Температура газа, град С: 
перед I ступенью 
после I ступени 
перед I I ступенью 
после I I ступени 
перед I I I ступенью 
после I I I ступени 
перед I V ступенью 
после I V ступени 
перед V ступенью 
после V ступени 
перед V I ступенью 
после V I ступени 

Давление газа, ата: 
перед I ступенью 
после I ступени 

» I I » 
» I I I » 
» I V » 
» V » 
» V I » 

Отношение номинальных давлений в 
ступенях, ата: 

I 
I I 
I I I 
I V 
V 
V I 

Индикаторная мощность ступеней, 
кет: 

I 
I I 
I I I 
I V 
V 
V I 

То ж е уравнительных полостей 
» I , V и V I ступеней 
» I I , I I I и I V » 
» всего компрессора 

301 

1 

0 ,8 
4 , 0 

20 ,6 
74 ,0 

0 ,6 

23,5 
146,2 

42 ,2 
191,0 
60 ,4 

134,5 
30 ,5 

140 
44,1 

128,2 
44 ,7 

114,8 

1,062 
3 ,62 

14,5 
28 ,7 
74 ,3 

161,2 
307,6 

3 ,41 
4 , 0 
1,98 
2 ,59 
2 ,17 
1,91 

1569,0 
1564,5 
753,0 
111,5 
840,0 
751,0 

12,4 
3172,4 
3429,0 
6601,4 

305 

1 

0 ,8 
4 , 0 

20 ,6 
74,0 

0 ,6 

27 ,0 
145,1 
43 ,8 

190,6 
58 ,6 

133,1 
29 ,9 

137 
42,8 

126,3 
42 ,4 

121,2 

1,062 
3 ,37 

13,47 
26,8 
69 ,7 

152,9 
315,4 

3 ,17 
4 , 0 
1,99 
2 ,6 
2 ,19 
2,06 

1511,0 
1485,5 
711,0 

1013,5 
776,0 
779,0 

12,3 
3078,3 
3210,0 
6288,3 

1,01 
3 ,74 

13,45 
30 ,0 
73 ,3 

169,0 
321,0 

3 , 7 
3 ,6 
2 ,23 
2 ,44 
2 ,3 
1,9 



Продолжение табл 2 

Наименование показателей Опыт 1 Опыт 2 
Режим 
фирмы 

„Борзиг" 

Термодинами
ческий расчет 

работы 

Изотермическая мощность ступеней, 
кет: 

I 
I I 
I I I 
I V 
V 
V I 

То ж е всего компрессора 
Мощность на валу компрессора, кет 
Производительность компрессора, 
м3/ч сухого газа при 0° С и 760 
мм рт. ст. 
Утечки через поршневые кольца V и 
V I ступеней сухого газа при 0° С и 
760 мм рт. ст., м3/ч 
Коэффициенты: 

производительности 
механический к.п.д. компрессора 
изометрический индикаторный к.п.д. 

Удельные расходы на 1000 м3 сухого 
газа при 0° С и 760 мм рт. ст.: 

индикаторной работы 
электроэнергии, кет 
мощности, потребляемой компрес
сором, кет • сек\мъ 

» индикаторной » 
» изотермической » 

Потери давления газа, проц. 
При всасывании в I ступени 
М е ж д у I и I I ступенями 

» I I и I I I » 
» I I I и I V » 
» I V и V » 
» V и V I » 

При нагнетании V I ступени 
Температура охлаждающей воды, 
град С-

поступающей .на охлаждение 
после холодильника I ступени 

то ж е I I » 
» I I I » 

после холодильника I V ступени 
то ж е V » 

» V I » 
после цилиндра I ступени 

то ж е I I » 
» I I I » 
» I V » 
» V и V I » 

после холодильника масла 

961 
1025 
519 
727 
557 
559 

4348 
6825 

24180 

4130 

0,67б| 
0,967 
0,658 

273 
292,2 

935 
904 
596 

7 , 1 
4 , 5 
6 ,2 
2 , 1 
3 , 4 
1,2 
2 ,6 

27 ,2 
32 ,1 
35 ,6 
36 ,0 
40 ,9 
35 ,0 
49 ,7 
31 ,5 
34 ,3 
48 ,0 
38 ,0 
30 ,6 
29 ,1 

854 
934 
496 
666 
559 
581 

4090 
6450 

22360 

3900 

0,637 
0,975 
0,650 

281,2 
298,5 

938 
915 
595 

7,5 
5 , 7 
2 ,3 
1,8 
5 , 2 
1,8 
3 , 0 

27 ,2 
3 2 , 1 
35 ,2 
35 ,4 
39 ,9 
34 ,6 
50 ,2 
31 ,4 
34 ,2 
47 .3 
37 ,3 
30 ,4 
29 ,0 

25000 

7450 

25200 

3500 

0,768 
0,94 

278 



Продолжение табл. 2 

Наименование показателей Опыг 1 Опыт 2 
Режим Термодинами-
фирмы ческий расчет 
Борзиг" работы 

Холодильник I ступени (правый) : 
расход воды, мъ/ч 
отдача тепла, ккал/ч 
коэффициент теплопередачи, 
ккал/м2-град-ч 
к.п.д. холодильника 

134,5 
584000 

44 ,3 
0,858 

Холодильник I I ступени: 
расход воды, мъ/ч 
отдача тепла, ккал/ч 
коэффициент теплопередачи, 
ккал/м2 • град • ч 
к.п.д. холодильника 

158,4 
1359000 

54,6 
0,775 

Анализ работы компрессора и выводы 

П р о и з в о д и т е л ь н о с т ь к о м п р е с с о р а . Исследова
ния показали, что компрессор не может пропускать газ, засасывае
мый I ступенью, через все ступени компрессора вследствие повы
шения межступенчатого давления сверх допускаемого фирмой 
«Борзиг» предела. Основным и лимитирующим является давление 
после I I ступени. 

Во время опыта 2, проводимого при условии, что давления по 
ступеням не должны превышать допустимых пределов, получили 
производительность компрессора 22 360 м3/ч сухого газа при 0° С и 
760 мм рт. ст., или 90% проектной. 

Во время опыта 1, проведенного при повышении давления после 
I I ступени до 13,5 ати, вместо запроектированного значения 
12,45 ати, получили производительность 24 180 м3/ч, или 96,5% про
ектной. 

Проведенный термодинамический расчет компрессора для рабо
ты без регулирования показал, что производительность его достиг
нет проектного значения, если давление после I I ступени будет рав
няться 14,2 ати, т. е. первые ступени обеспечат необходимую пода
чу газа. 

Анализируя причины, вызывающие такое снижение производи
тельности компрессора против проектной, следует в первую очередь 
отметить значительные утечки газа через поршневые кольца V и 
V I ступеней в уравнительную полость, а оттуда — в холодильник I I 
ступени. 

Специально произведенные измерения утечки газа при помощи 
острой диафрагмы на линии от буферов уравнительных полостей к 
холодильнику I I ступени показали, что утечка газа в среднем по 
двум опытам равнялась 4000 м3/ч сухого газа при 0° С и 
760 мм рт. ст. Учитывая пульсацию потока и определяя утечки газа 



по минимальному перепаду давления в диафрагме, получим эти 
утечки равными 3700 м3/ч, или 14,8% проектной производитель
ности. 

Совершенно очевидно, что газ утекающий через поршневые 
кольца V и V I ступеней, попадает в холодильник I I ступени и по
вышает соответственно давление после I I , I I I и I V ступеней. 

После V ступени давление изменяется в зависимости от распре
деления утечек газа между V и V I ступенями. В связи с этим, ос
новное внимание следует уделить установлению нормальной рабо
ты поршневых колец V и V I ступеней. 

На распределение давления по ступеням, а следовательно, и на 
производительность влияет также эффективность работы промежу
точных холодильников. В процессе исследования компрессора было 
обнаружено значительное загрязнение охлаждающей водой холо
дильников I и I I студеней. 

У д е л ь н ы й р а с х о д э н е р г и и н а с ж а т и е г а з а . 
Удельный расход индикаторной работы на 1000 м3 поданного сухо
го газа при 0° С и 760 мм рт. ст. составлял: для опыта 1 — 273 и для 
опыта 2 — 281,2 квт/ч. 

На экономичность работы установки оказывают влияние: рабо
та поршневых колец и клапанов; работа промежуточных холодиль
ников; охлаждение поверхности цилиндров; потери давления меж
ду ступенями. 

Р а б о т а п о р ш н е в ы х к о л е ц и к л а п а н о в . Как 
уже указывалось утечка газа через поршневые кольца V и V I сту
пеней составляет 14,8% проектной производительности компрессо
ра. Работа сжатия этих утечек в последних четырех ступенях явля
ется бесполезной и ухудшает экономические показатели работы 
компрессора. 

Р а б о т а х о л о д и л ь н и к о в и р у б а ш е к ц и л и н д -
р о в. Компрессор работает в тяжелых условиях, поскольку давле
ние воды, поступающей на охлаждение, меньше запроектированно
го, что приводит к снижению подачи воды на компрессор. Вода, 
поступающая на охлаждение, сильно загрязнена и часто засоряет 
решетки холодильника камнями и щепками. 

Недостатки в охлаждении влекут за собой повышение темпера
туры газа, засасываемого промежуточными ступенями. 

В хорошо работающих холодильниках, при чистой воде, эта раз
ница может достигать 5—10° С. Учитывая, что каждые 3° С сниже
ния температуры, газа, поступающего в промежуточную ступень, 
вызывают уменьшение потребления мощности этой ступенью при
мерно на 1 % , можно оценить выгоду от улучшения работы холо
дильников. 

П о т е р и д а в л е н и я м е ж д у с т у п е н я м и . Потери 
давления при всасывании в I ступень, между ступенями и при на
гнетании V I ступени, не выходят за пределы нормы. 

К о э ф ф и ц и е н т ы . Коэффициент производительности для 
опыта 1 равнялся 0,676 и для опыта 2 — 0,637. Невысокий коэффи-



циент производительности объясняется применением регулирова
ния производительности компрессора. Термодинамический расчет 
показывает, что коэффициент производительности компрессора мо
жет достигать величины 0,768. > 

Изотермический к.п.д. компрессора для опыта 1 равнялся 0,637 
и для опыта 2 — 0,634. Этот коэффициент значительно возрастет 

при устранении утечек газа че
рез поршневые кольца V и V I 
ступеней. 

Т е м п е р а т у р н ы й ре
ж и м к о м п р е с с о р а . Не
смотря на неблагоприятные 
условия, температурный режим 
компрессора не превышал до
пустимого предела, за исклю
чением I I ступени. Среднее по 
двум опытам значение темпера
туры нагнетания было 191,0° С. 
Это объясняется повышением 

"давления во 11 ступени за счет возврата утечек газа через поршне
вые кольца V и V I ступеней в холодильник I I ступени, а также по
вышенной температурой всасывания I I I ступени (в первом опыте 
60,4, а во втором — 58,6° С ) . Происходило это вследствие недоста
точно хорошей работы холодильника I I ступени и подогрева газа, 
поступающего в I I I ступень за счет утечек. 

Р а с п р е д е л е н и е д а в л е н и я г а з а по с т у п е н я м 
к о м п р е с с о р а . Вследствие утечек газа через поршневые коль
ца V и V I ступеней и возврата их в холодильник I I ступени происхо
дит нарушение расчетного распределения давлений по ступеням. 
При этом в наиболее неблагоприятных условиях находится I I сту
пень. Меньше повышается давление и в I V ступени. 

При пропуске всего газа через компрессор без регулирования 
приведение давлений по ступеням к норме можно осуществить: 

устранением чрезмерных утечек газа через поршневые кольца 
V и V I ступеней; 

улучшением работы холодильников I I и I V ступеней. 
Если указанные мероприятия осуществить не удастся, то можно 

применить: 
расточку цилиндров I I I и V ступеней; 
отвод утечек газа через поршневые кольца V и V I ступеней в 

холодильник I I I ступени, вместо холодильника I I ступени. 
Н а г р у з к а д в и г а т е л я . Максимальная нагрузка двига

теля (опыт 1) составляла 9 1 % его мощности. 
Экспериментальное исследование выявило причины ненормаль

ной работы компрессора и наметило пути приведения работы ком
прессора к норме. 

Северодонецкий химкомбинат провел следующую реконструк
цию компрессора: 

Т а б л и ц а 3. Разница между темпера
турой уходящего из холодильника газа 
и поступающей на охлаждение воды во 

время испытаний, град С 

Ступень 
холодильника Опыт 1 Опыт 2 

I 
I I 

I V 
V 

15,6 
33 ,2 
16,9 
17,5 

16,6 
31 ,4 
15,6 
15,2 



диаметр цилиндра V ступени увеличен с 280 до 285 мм; 
утечки газа через поршневые кольца V и V I ступеней возвра

щаются в холодильник I I I ступени, а не I I ступени. 
Реконструкция компрессора позволила значительно повысить 

его производительность. 

МОСКОВСКОЕ В Ы С Ш Е Е Т Е Х Н И Ч Е С К О Е УЧИЛИЩЕ им Н. Э. БАУМАНА 

В. А. Нефедов, В. И. Колчков, инженеры 

К ВОПРОСУ И З М Е Р Е Н И Я Т Е М П Е Р А Т У Р Ы 
П О Р Ш Н Е В О Г О КОЛЬЦА 

Поршневые кольца компрессоров работают в сложных динами
ческих, силовых и температурных условиях,— они воспринимают 
действие непрерывно меняющихся по величине и направлению га
зовых сил, инерционных нагрузок, сил трения о поверхность гильзы 
и подвержены действию среды с высокой температурой. Каждый 
из перечисленных факторов определенным образом влияет на со
стояние поршневого кольца и должен учитываться при проекти
ровании и доводке поршневых машин. 

Одним из наиболее важных показателей, характеризующих на
дежность поршневого кольца, является его температурное состоя
ние во время работы машины. Однако существует ограниченное 
количество экспериментальных данных, полученных непосредствен
ным измерением температур поршневых колец в рабочем состоя
нии, а имеющиеся данные относятся как правило к кольцам, не
подвижно закрепленным в канавках [2]. 

Объясняется это тем, что непосредственное измерение темпера
туры поршневых колец с помощью широко распространенных спо
собов термометрирования, например, термопарами, является зада
чей исключительно сложной и трудоемкой, а иногда и совсем неосу
ществимой из-за трудностей, связанных с обеспечением токосъема 
с термопар, которые нарушают свободное движение кольца по от
ношению к поршню. 

Другие же способы определения температуры, основанные на при
менении нескольких эвтектических сплавов, точки плавления кото
рых лежат в диапазоне ожидаемых температур, имеют низкую точ
ность и, кроме того, полную неопределенность в отношении време
ни и режима работы поршневой машины, которым соответствует 
полученная температура детали i[2], [3]. В связи с этим для опреде
ления температурного уровня поршневых колец дизеля, находяще
гося в стадии доводки, был применен новый метод термометриро
вания [1], основанный на восстановлении параметра кристалличе
ской решетки алмаза, предварительно облученного нейтронным по
током. 

1-ое и 2-ое поршневые кольца дизеля сверлились в двух точ
ках — в торце замка и с внутренней стороны поршневого кольца 



(рис. 1). Диаметры сверлений составляли 0,8 мм при глубине 1 мм. 
В сверления закладывались индикаторы из облученного алмаза, 
причем закрепление их осуществлялось заливкой жаростойкого це
мента, не требующего последующей термообработки. Препариро
ванные кольца устанавливались на поршень дизеля, после чего ди
зель выводился на режим, соответствующий 90% максимальной 

Рис. 1. Схема препарировки колец под Рис. 2. Температуры 1-го и 2-го поршпе-
алмазные индикаторы температуры вых колец. 

мощности. После 2 ч работы двигатель разбирался, алмазные инди
каторы извлекались с применением растворителя цемента и вытяж
ного устройства. 

Извлеченные кристаллы подвергались расшифровке методом 
рентгеноструктурного анализа. 

Температуры поршневых колец по окружности, полученные в 
результате проведенного эксперимента, показаны на рис. 2. В тор
це замка температура 1-го кольца равнялась 294, а 2-го — 248° С, 
а в точке, находящейся на дуге 120° от замка, соответственно 257 
и 217° С. 

Из полученных экспериментальных результатов видно, что в зо
не замков 1 и 2-го поршневых колец температура максимальная, 
что объясняется повышенной утечкой горячих газов в этой зоне. 

Рабочая температура поршневого кольца, кроме отмеченного в 
работе [2] градиента температур по высоте, является переменной 
по окружности, причем перепад составляет 40—46° С на дуге 120°. 



Падение рабочей температуры от 1-го ко 2-ому кольцу составляет 
31—37° С, что создает более благоприятные условия для работы 
2-го кольца. 

Экспериментальное определение температур поршневых колец 
дизеля, находящегося в стадии доводки, позволило уточнить перво
начально выбранные зазоры в замках, а также установить режим 
охлаждения двигателя. 
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М О С К О В С К И Й З А В О Д « К О М П Р Е С С О Р » 

Ю. Е. Талянкер, инженер 

К О Н С Т Р У К Т И В Н Ы Е ОСОБЕННОСТИ У Г Л Е К И С Л О Т Н О - А М М И А Ч Н О Г О 
К О М П Р Е С С О Р А С ГРАФИТОВЫМИ П О Р Ш Н Е В Ы М И КОЛЬЦАМИ 

На московском заводе «Компрессор» разработан углекислотно-
аммиачный поршневой крейцкопфный компрессор 2УАП на пря
моточной базе, предназначенный для стационарных установок по 
производству сухого льда и сжиженной двуокиси углерода. 

Техническая характеристика компрессора 

Подача при сжижении двуокиси углерода, кг/ч . . . 270 
Скорость вращения, об/мин . 735 
Давление всасывания, кГ/см2 1 
То ж е нагнетания . . . 15 
Число ступеней сжатия двуокиси \глерода . . . . 2 
То ж е аммиака . . . . 2 
Диаметры цилиндров I ступени, мм . . . . 250 
То ж е I I ступени . . . . 130 
Ход порпкпя, мм . . . . . . . 125 
Температура конденсации аммиака, град С . 35 

» - кипения аммиака —36 
Холодопроизводитель, ккал/ч 32 000 
Потребляемая мощность на валу компрессора, кет . . 49 
Вес компрессора с электродвигателем, кг 2910 

При конструировании новой машины использованы узлы и де
тали компрессоров производства заводов «Борец» и «Компрессор». 

Цилиндры благодаря графитовым уплотнительным кольцам ра
ботают без смазки, в результате чего повышается эффективность 
теплообменных аппаратов установки, устраняется износ цилиндров 
и штоков, повышается надежность приборов автоматического ре
гулирования. 



По вертикали расположены цилиндры, сжимающие двуокись 
углерода, а по горизонтали — сжимающие аммиак. Аммиачные ци
линдры являются частью холодильной машины. Холод, вырабаты
ваемый этой машиной, служит для сжижения в конденсаторе-испа
рителе двуокиси углерода, нагнетаемой вертикальными цилинд
рами. 

Опорой для механизма движения, цилиндров и статора электро
двигателя служит рама, которая представляет собой чугунную от
ливку коробчатой формы. Когда рама используется для воздушных 
компрессоров, в верхнюю часть ее вставляется холодильник I сту
пени, под которым расположен карман, выполняющий роль влаго-
отделителя. 

Цилиндры компрессора имеют двухстенную конструкцию и от
литы из серого чугуна. Полости водяного охлаждения закрыты 
плоскими сальными крышками на болтах. Водой охлаждаются 
также крышки цилиндров I I ступени и сальники. 

Как и у компрессоров со смазкой, зеркало цилиндров хонинго
ванное, с чистотой обработки V 9. Уравнительная полость, заклю
ченная между цилиндрами I и I I ступеней, соединяется каналом со 
всасывающей полостью I ступени. На каждом цилиндре установле
но по одному всасывающему и одному нагнетательному клапану. 

Для отделения несмазываемых цилиндров от смазываемого ме
ханизма движения между ними помещают фонарь, из-за чего уве
личивается длина штока. 

Во время переборок компрессора систематически появлялись 
недопустимые остаточные деформации штока, вследствие чего при
шлось увеличить его диаметр с 32 до 40 мм. 

Графитовые поршневые кольца изготовлены из Непропитанного 
антифрикционного обожженного графита АО-1500, рекомендуемого" 
для работы по чугуну и получаемого в виде болванок диаметром 
138 мм. Компрессионные кольца работают без экспандеров, при
жимаясь к зеркалу цилиндра и к торцовой поверхности канавки 
поршня давлением сжимаемого газа. 

Радиальный зазор между поршнем и цилиндром равен 1 мм. 
Зазор выбран из условия допустимого износа нацравляющего коль
ца. При этом мертвый объем кольцевого зазора между поршнем 
и цилиндром I ступени сравнительно невелик, а на I I ступени этот 
объем практически отсутствует. 

Кольца I ступени сделаны из 6 секторов, каждый из которых 
можно вырезать из полудиска заготовки-болванки. Такие секторы 
имеют достаточную прочность и не ломаются при механической об
работке и при сборке. При обработке рабочих цилиндрических по
верхностей секторов технологической базой служат торцовые по
верхности. Секторы обрабатываются попарно при помощи неслож
ного приспособления. 

Кольца I I ступени свободно вписываются в диски, отрезанные 
от заготовки, поэтому их можно выточить из болванки в виде коль
ца и по надрезам разломить на три части. 



Число компрессионных колец принято таким же, как и в ком
прессорах со смазкой цилиндров: на I ступени 2 кольца, на I I сту
пени — 4. Размеры сечения колец приблизительно соответствуют 
новой нормали на фторопластовые поршневые кольца РТМ 
26-01-15-67. По возможности, однако, следует увеличивать радиаль
ную толщину кольца для повышения его работоспособности. 

Испытания компрессора проведены в лаборатории сухого льда 
Всесоюзного научно-исследовательского института холодильной 
промышленности ( В Н И Х И ) . Основное внимание было обращено 
на проверку работоспособности графитовых уплотнительных колец. 
В ходе испытаний при помощи измерительных диафрагм определя
лась производительность компрессора на воздухе, всасываемом из 
машинного зала, на двуокиси углерода и на аммиаке при работе 
по замкнутому кольцу. 

Полученные результаты показали, что в течение 500 ч работы 
вертикальных цилиндров на воздухе и на двуокиси углерода и го
ризонтальных цилиндров — на аммиаке, коэффициент подачи бли
зок к расчетному и равен для I ступени 0,62—0,63 при величине 
мертвого пространства 10% и степени сжатия 3,7. Мощность, по
требляемая компрессором, равнялась 47—48 кет. При температуре 
охлаждающей воды 8—10° С температура газов не отклонялась бо
лее 10° от расчетных температур адиабатического процесса сжатия, 
следовательно, при двухстенной конструкции охлаждение цилинд
ров оказалось достаточно эффективным. 

Износ компрессионных колец определялся по весу и дополни
тельно контролировался по обмерам. Каждый раз перед взвеши
ванием кольца просушивались в течение 4 ч при температуре 150° С. 
Определение износа взвешиванием обеспечивает большую точность 
измерений и позволяет пересчетом получить средний радиальный 
износ. Такой пересчет исключается при одновременном износе как 
по радиусу, так и по высоте, а также в случае выкрашивания кро
мок кольца. 

Определение износа поршневых колец производилось при рабо
те вертикальных цилиндров первоначально на воздухе в течение 
500 ч с разборкой цилиндров через каждые 100 ч для осмотра, взве
шивания и обмера колец. Затем испытания продолжались на дву
окиси углерода в течение 1700 ч с интервалами между разборками' 
и обмерами в 400 и 800 ч. Увеличение интервалов существенно по
высило стабильность замеров особенно на I I ступени, на которой 
во время демонтажа имеет место заметное изменение положения 
колец относительно зеркала цилиндров. 

Износ компрессионных колец, работавших на горизонтальных 
цилиндрах в среде аммиака, был примерно таким же, как и на вер
тикальных цилиндрах при работе на воздухе и двуокиси углерода. 
Износ сегментов колец в средней части и по концам был одинако
вым. В процессе приработки поверхность цилиндра покрывалась 
пленкой графита и становилась зеркальной, такой же зеркальной 
становилась и рабочая поверхность колец. 



Влажность воздуха, всасываемого из помещения, составляла 
10—15, а перед цилиндром I I ступени — 7 г/кг. Влажность двуоки
си углерода при циркуляции газа по замкнутому кольцу на обеих 
ступенях составляла 1—2 г/кг. Хотя влажность аммиака практиче
ски равна нулю, на всасывании в цилиндры аммиак находился в 
состоянии пара, перегретого не свыше 20°. По графикам износа 
изменение влажности в указанных пределах на износ колец замет
ного влияния не оказывало. 

Срок службы колец определяли по влиянию суммарного зазора 
в стыках колец, возрастающего пропорционально радиальному из
носу, на уменьшение производительности компрессора. При этом 
проверяли возможность работы компрессора в течение года без 
разборки, полагая, что продолжительность работы углекислотного 
компрессора за год составляет 6000 ч. Кроме того, было принято, 
что все кольца на поршне изнашиваются одинаково, независимо от 
положения кольца. Величина износа взята максимальная, харак
терная для первых со стороны полости сжатия колец. Износ после
дующих колец бывает значительно меньше, поэтому в эксплуата
ции производительность компрессора будет снижаться в меньшей 
степени, чем при испытании. 

Производительность компрессора замеряли практически при 
отсутствии зазора в стыках колец, затем при суммарных зазорах 
на I ступени 4, а на I I — 6 мм, что при принятой методике соответ
ствует износам после 3000 ч, и, наконец, при зазорах 8 и 12 мм, что 
соответствует износам после 6000 ч работы. 

Полученные результаты показали, что графитовые поршневые 
уплотнения компрессора 2УАП служат не менее 6000 ч. Произво
дительность компрессора за этот период снижается не более чем 
па 16%, причем радиальный износ колец, отнесенный к его ширине, 
для I ступени составляет 1,2/13 = 0,09, а для I I ступени 1,8/7 = 0,26. 

Направляющие кольца по конструкции сначала были подобны 
компрессионным, поэтому их износ оказался почти таким же, как 
износ компрессионных колец. Для поршня I I ступени изготовлено 
направляющее кольцо в виде втулки, чтобы устранить возможность 
прижатия кольца к зеркалу цилиндра давлением газа, действую
щим на внутреннюю поверхность кольца. Втулка поставлена перед 
компрессионными кольцами и выдвинута к торцу поршня, так что 
в крайнем положении большая часть втулки выходит на окна кла
панов. Поршень I ступени работает при этом как подвесной, без 
направляющего кольца. 

Износ втулки оказался незначительным, на вертикальном порш
не она проработала 300, а на горизонтальном— 1200 ч. Давление 
на втулку горизонтального поршня от его веса составляет 
0,16 кГ/см2. За время испытаний полная приработка втулки гори
зонтального поршня произошла равномерно по всей окружности 
на 7з длины со стороны поршневой гайки, на основании чего мож
но сделать заключение, что износ втулки в основном вызывался не
совпадением оси движения поршня с осью цилиндров. 



Утечки через сальник определялись при работе на двуокиси уг
лерода по замкнутому кольцу путем измерения падения давления 
13 системе и составляли 1,2—1,5 кг/ч. При отсосе газа из кольцевой 
камеры, расположенной между 4 и 5 уплотнительными камерами 
сальника, утечки во всасывающий трубопровод уменьшались до 
0,4—0,7 кг/ч. 

Поскольку при работе колец сальника по стали износ графита 
АО-1500 при давлениях, действующих в сальнике, лишь незначи
тельно выше, чем износ рекомендуемого для данных целей графита 
АГ-1500, сальниковые кольца опытного компрессора вначале были 
изготовлены из того же графита, что и поршневые. Износ колец 
сальника определялся только весовым способом. В течение 1000 ч 
работы на воздухе и двуокиси углерода радиальный износ не пре
вышал 0,3 мк/ч. При таком износе через 200—300 ч приходилось 
подпиливать стыки колец, для восстановления первоначального за
зора. Для повышения срока службы колец сальника использовали 
графит, пропитанный баббитом. 

Если для работы на воздухе или двуокиси углерода неплотность 
графитового сальника может быть признана удовлетворительной, 
то для работы на аммиаке это недопустимо. Уплотнение штока ам
миачных цилиндров было достигнуто уплотнением фонаря и под
бором конструкции уплотнительного кольца маслосъемника. Уплот-
пительное кольцо работает на смазываемой части штока, но при 
незначительном количестве масла, так как избыточное масло сни
мается чугунными маслосъемными кольцами. 

Уплотнительное кольцо спрессовано из смеси порошка фторо-
пласта-4 и порошка железа, которое увеличивает теплопроводность 
фторопласта. За 600 ч в фонарь через маслосъемник попало 420 г 
масла. Всего кольцо проработало без подтягивания 1500 ч, не про
пуская аммиак под избыточным давлением 0,7—5 кГ/см2. 

Отсутствие масла в сжимаемом газе увеличивало износ деталей 
клапанов. На I I ступени были установлены однокольцевые клапа
ны, используемые на воздушных компрессорах. Наибольшему из
носу в клапанах подвергались направляющие элементы розетки 
нагнетательного клапана I I ступени, отлитые из серого чугуна. 
Износ розеток приводил к смещению пластин и падению герметич
ности клапанов. После замены всех клапанов I I ступени запасными 
существенного износа не наблюдалось в течение 2000 ч. Однако в 
дальнейшем розетки и седла клапанов I I ступени стали изготовлять 
из углеродистой стали марки 40. 

На цилиндрах I ступени стоят клапаны, используемые для оппо-
зитных аммиачных компрессоров. Розетки и седла этих клапанов 
первоначально были изготовлены из углеродистой стали марки 45. 
На этих клапанах не наблюдалось такого износа, как на клапанах 
I I ступени, но все же их износ происходил быстрее, чем при работе 
со смазкой. В дальнейшем на I ступени были установлены клапаны 
с седлами из стали 40Х и розетки из стали 35. Эти клапаны прора-
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ботали 2000 ч без заметного износа и без единой поломки клапан
ных пластин. 

Таким образом при ограниченном производстве компрессоров 
без смазки нет необходимости создавать специальные клапаны, а 
достаточно применить более износоустойчивые марки металла. 

Л Е Н И Н Г Р А Д С К И Й ПОЛИТЕХНИЧЕСКИЙ ИНСТИТУТ им. M И КАЛИНИНА 

В. П. Исаков, инженер, 
В. А. Дмитревский, канд. техн. наук 

И С С Л Е Д О В А Н И Е Г А З О Д И Н А М И Ч Е С К И Х Х А Р А К Т Е Р И С Т И К 
М Н О Г О К А Н А Л Ь Н О Г О Д И С К О В О Г О КЛАПАНА 

В настоящей работе приводятся результаты исследования за
висимости коэффициента расхода в щели и коэффициента давления 
для пятиканального дискового клапана в автомодельной зоне от 

h , 
величины — (отношения высоты подъема пластины клапана к ши-

b v 

рине прохода в седле), влияния на эту зависимость установки 
демпферной пластины и определения усилия газового потока на 
пластину. 

Исследования проводились в лаборатории ЛенНИИхиммаша, 
на стенде статических продувок по методике, разработанной на 
кафедре компрессоростроения ЛПИ им. Калинина. Продувка осу
ществлялась стационарным потоком воздуха, подаваемым двухсту
пенчатым компрессором ВП-20/8 производительностью 20 м3/мин. 
При повышенных расходах воздуха подключался второй компрес
сор 200 В-10/8 производительностью 10 мг/мин. Воздух через реси
вер направлялся в продувочную камеру, на которой устанавливал
ся исследуемый клапан. Для придания потоку однородной струк
туры перед клапаном воздух в камеру направлялся через ряд 
отверстий в подводящей трубе; для этой же цели в камере в на
правлении, перпендикулярном к потоку, установлено несколько ря
дов металлической сетки. Для определения расхода воздуха и по
тери давления на клапане стенд оборудован мерным участком с 
нормальной диафрагмой (d}l=50 мм, D T p =110 мм) и всеми необ
ходимыми приборами. Регулирование расхода через клапан осуще
ствлялось вентилем, сбрасывающим избыток воздуха в атмосферу. 

Коэффициент расхода в щели определялся из равенства расхо
дов в нормальной диафрагме и щели между рабочей пластиной и 
седлом. Причем в щели принималось адиабатическое докритиче-
ское истечение. Коэффициент давления потока на рабочую пласти
ну определялся отношением силы газового потока, действующего 
на пластину, к произведению потери давления в клапане на пло
щадь прохода в седле. Методика измерений позволила определить 
коэффициенты расхода и давления потока с погрешностью соответ-



ственно не более 1,75 и 2,85% (2]. Продувки проводились при раз
личных расходах, обеспечивающих в щели клапана изменение ско
рости до 150 м/сек и чисел Рейнольдса до 105, гарантирующих по
лучение результатов в автомодельной области. 

Продувки клапана с демпферной пластиной проводились таким 
образом: при определенной высоте подъема рабочей пластины и 

Рис 1. Приспособление для исследования многоканального дискового клапана. 

постоянном расходе воздуха, перемещая демпферную пластину от 
максимального до минимального зазора между пластинами, реги
стрировали необходимые величины через каждые 0,25 мм. Этот 
режим повторяли при трех и четырех различных расходах. Уста
навливая новую высоту подъема рабочей пластины, проводили 
эксперимент в той же последовательности. 

Силы газового потока, действующие на рабочую и демпферную 
пластины, определялись с помощью специального приспособления 
(рис. 1). Исследуемый клапан, устанавливаемый на продувочную 
камеру 11, состоит из седла 10, ограничителя 7, рабочей пластины 
9, направляемой с трением выступами ограничителя демпферной 
пластины 8, зажатой в центре и направляемой без трения рычага
ми 12; трех микрометрических винтов 6 и трех фиксирующих вин
тов 5, несколько смещенных относительно друг друга и позволяю
щих устанавливать необходимую величину подъема демпферной 
пластины; трех капроновых втулок 13, направляющих упорные 
стойки детали 4; контактора 1, обеспечивающего плоскопараллель
ное перемещение в вертикальной плоскости консольной балки рав
ного сопротивления 3, закрепленной на штоке контактора. Величи
на перемещения конца консольной балки, а следовательно, высота 
подъема рабочей пластины, измерялась с помощью индикатора 
часового типа 2. 



Сила газового потока, действующая на рабочую пластину, про
порциональна деформации балки 3, регистрируемой двумя тензо-
датчиками, наклеенными с нижней и верхней стороны. Сила газо
вого потока, действующая на демпферную пластину, пропорцио
нальна деформации направляющих рычагов 12, регистрируемой тен-
зодатчиками, соединенными в мостовую схему: двух рабочих тен-

зодатчиков, наклеенных на рычаги 
12, и двух компенсационных, накле
енных на недеформируемую цент
ральную часть пластины. Сигналы 
от тензодатчиков, наклеенных на 
балке и демпферной пластине, уси^ 
ливались тензостанцией УТ4-1 и ре
гистрировались на двух миллиампер
метрах М 104, подключенных к вы
ходу тензостанции. 

Перед началом испытаний прово
дилась тарировка балки и рычагов 
демпферной пластины. Причем со
средоточенная нагрузка на консоль 
балки прикладывалась в направле
нии действия силы газового потока, 
а на демпферную пластину прикла

дывалась распределенная нагрузка обоих знаков, т. е. в направле
нии седла и ограничителя от среднего положения. 

На рис. 2 представлена зависимость коэффициента расхода в 
щели исследуемого клапана с демпферной пластиной (кривая 3) 
и без нее (кривая 2). Изменение коэффициентов расхода дискового 
клапана носит более крутой характер, чем у кольцевых клапанов 
(кривая У), исследуемых в работах [1, 2]. Из представленных зави
симостей видно, что при — =0 ,1 коэффициент расхода дискового 

Ь 

клапана выше кольцевого на 7%. 
Некоторое увеличение коэффициента расхода у дискового кла-

h 
пана при <0 ,3 можно объяснить тем, что в узких каналах, при 

Ь 

несколько меньшей относительной величине уплотнительных кро
мок, поток лучше организован и потери при обтекании потоком 
пластин ниже. С увеличением у >0 ,3 эти преимущества дискового 

клапана сказываются в меньшей степени, чем уменьшение проход
ного сечения между соседними кольцами пластины за счет радиаль
ных перемычек, что в конечном счете ведет к увеличению потерь и 
уменьшению коэффициента расхода. 

Установка демпферной пластины увеличивает коэффициент рас
хода дискового клапана на 4—6% и по сравнению с кольцевым — 

0,6 

0,б\ 
— 

OA 
О 0,1 0,2 0,3 0,4 0,5 

Рис. 2. Зависимость коэффициен
тов расхода а т в щели кольцевого 
и многоканального дискового кла-

h 
папа от величины : 

/ — кольцевой клапан [1,2]; 2 — много
канальный дисковый клапан; 3 — мно

гоканальный дисковый клапан с демп
ферной пластиной. 



па 6—13,4% на всем д и а п а з о н е . Видимо, это вызвано тем, что по
тери на подсос газа и образование циркуляционных потоков в двух 
небольших по величине зазорах между рабочей и демпферной пла
стинами и между демпферной пластиной и ограничителем подъема 
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Рис. 3. Зависимость коэффици
ентов давления q потока на ра
бочую пластину кольцевых и 
многоканального дискового кла-

h 
пана от величины -у : 

/ — кольцевой клапан [1]; 2 — то 
же [2]; 3 — многоканальный диско
вый каппан; 4 — то же, с демпфер

ной пластиной 

Рис. 4. Зависимость силы га
зового потока Fu, действую
щего на демпферную пла
стину многоканального ди
скового клапана, от величи
ны зазора между рабочей и 
демпферной пластиной Л h 
при различных скоростях 
потока vm в щели клапана 

hp = 0,7 мм. 

меньше, чем в одном большом зазоре между рабочей пластиной и 
ограничителем подъема без установки демпферной пластины. 

Зависимость коэффициентов давления потока д от — для дис-
b 

кового клапана (рис. 3) носит тот же характер, что и для кольце
вых. Однако максимальная величина коэффициента давления по
тока дискового клапана, равная £ = 1 , 6 при — =0 ,5 (кривая 3), на 

b 
25% больше, чем для кольцевого клапана (кривая 1), исследуемого 

h 
в работе [1]. Эта разница падает до 20% с уменьшением — до 0,065 

Ь 
(кривая 2). 

Увеличение коэффициента давления потока дискового клапана 
по сравнению с кольцевыми можно объяснить следующими факто
рами: более развитой площадью лобового сопротивления дисковых 
пластин за счет наличия радиальных перемычек; при несколько 
меньшей относительной ширине уплотнительных кромок большая 



часть поверхности пластины воспринимает не только статическое 
давление, но и динамический напор потока; уменьшением величи
ны потерь давления в дисковом клапане. При установке демпфер
ной пластины коэффициент давления потока дискового клапана 
увеличивается на 5—7% (кривая 4). Одной из причин увеличения 
д является уменьшение потерь давления в клапане с установкой 
демпферной пластины. 

Из продувок установлено (рис. 4) , что сила газового потока, 
действующая на демпферную пластину, переменна по знаку и ве
личине. Так, при небольших зазорах между рабочей и демпферной 
пластинами, сила потока действует в направлении ограничителя, 
при Л h> 0,6—0,8 мм меняет свое направление и действует в на
правлении седла, прижимая демпферную пластину к рабочей. Уси
лия по величине незначительны и составляют от усилий потока на 
рабочую пластину не более 3% и пропорциональны скорости в ще
ли, определяемой по формуле адиабатического докритического 
истечения. Следует отметить, что величина силы газового потока, 
действующего на демпферную пластину, и величина зазора между 
рабочей и демпферной пластинами, при которой эта сила равна 
нулю, зависят от величины поверхности демпферной пластины, ока
зывающей лобовое сопротивление набегающему потоку. В нашем 
случае она составляет 1,8% от площади рабочей пластины и опре
делялась как разность площадей поверхности демпферной и рабо
чей пластины, без учета площади отверстий в демпферной пластине 
под рабочие пружины. 

Казалось бы, что при равенстве поверхностей рабочей и демп
ферной пластин и одинаковой конфигурации сила газового потока 
будет действовать на демпферную пластину только в направлении 
седла и равняться нулю при нулевом зазоре между пластинами. Од
нако получить это невозможно, так как при сборке клапана рабочая 
и демпферная пластины несколько смещаются относительно друг 
друга, что, в конечном счете, равносильно увеличению поверхно
сти демпферной пластины по сравнению с рабочей. 

В результате работы можно сделать следующие выводы: 
впервые получены зависимости коэффициента расхода аш и 

коэффициента давления потока д от величины — для многоканаль-
b 

ного дискового клапана; 
показано, что установка демпферной пластины увеличивает ко

эффициент расхода в щели и коэффициент давления потока много
канального дискового клапана соответственно на 4-^6 и 5-=-7%; 

усилие газового потока, действующего на демпферную пласти
ну, ввиду его небольшой величины, при расчетах многоканальных 
дисковых клапанов можно не учитывать. 
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Л Е Н И Н Г Р А Д С К И Й НАУЧНО-ИССЛЕДОВАТЕЛЬСКИЙ ИНСТИТУТ ХИМИЧЕСКОГО 
МАШИНОСТРОЕНИЯ 

М. А. Сердаков, инженер 

ПОТЕРИ Э Н Е Р Г И И ПРИ Р Е Г У Л И Р О В А Н И И 
П Р О И З В О Д И Т Е Л Ь Н О С Т И П О Р Ш Н Е В О Г О К О М П Р Е С С О Р А 

П Р И С О Е Д И Н Е Н И Е М Д О П О Л Н И Т Е Л Ь Н Ы Х ПОЛОСТЕЙ 

Способ регулирования производительности поршневых компрес
соров присоединением дополнительных полостей к полости цилиндра 
широко применяется в практике отечественного и зарубежного ком-
прессоростроения. Однако вопросы экономичности данного способа 
и расчета регулирующих устройств остаются до настоящего време
ни малоизученными. Существующая методика расчета регулирую
щих устройств [1] не позволяет ни оценить потери, сопровождающие 
процесс регулирования, ни рационально выбрать сечение присоеди
няющего дополнительную полость клапана. 

Рис. 1. Индикаторная диаграмма ступени компрессора с присоединенной до
полнительной полостью. 



Экономичность работы компрессора при регулировании присое
динением дополнительной полости характеризуется, прежде всего, 
величиной потерь давления, возникающих в присоединяющем до
полнительную полость клапане в процессе регулирования. 

На рис. 1 представлена в относительных координатах индика
торная диаграмма компрессора при работе с присоединенной до
полнительной полостью. Здесь 1—2' и 3—4 ' — процессы изменения 
давления в полости цилиндра при наличии сопротивления присое
диняющего клапана соответственно при сжатии и расширении; 1 — 
2" и 3—4" — то же для дополнительной полости. При отсутствии 
сопротивления присоединяющего клапана индикаторная диаграм
ма будет иметь вид 1—2—3—4—1. 

Как видно из диаграммы, избыточная работа, затрачиваемая на 
преодоление сопротивления присоединяющего клапана, определяет
ся не полным перепадом давлений между полостью цилиндра и 
рабочей полостью {АР), а той его частью, которая выходит за пре
делы площади индикаторной диаграммы 1—2—3—4 (ЛР\). 

Для определения избыточной работы необходимо знание термо
динамических зависимостей, определяющих течение газа через 
клапан, т. е. уравнение процесса. 

Воспользовавшись методом Н. М. Глаголева [1] для расчета ра
бочего процесса поршневого двухкамерного двигателя, после неко
торых преобразований получим дифференциальное уравнение по
терь давления в присоединяющем клапане, содержащее лишь без
размерные комплексы: 
для процесса сжатия 
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для процесса расширения 

do. 

0 , 3 х р 

а 0 + а 

а о + —~ 

Р/(«) 

2 ( ^ + ^ ) 

2m—1 

X , /(в) 
*р/(а) 

2 а д - /(а) 
2 

2/72 

2 ^ 

/(«) 

[ т - 1 1 

/(«) 

/(«) + 
р / ( « ) 

+ 

№ 
2 / — 

*р/(°0 

2 ( . , + — 

+ то /(«) 
да + д 

. Л») 

(2) 

Здесь хс 

няющем клапане при сжатии; xv — 

— безразмерная потеря давления в ПрИСОеДИ-

Ял - Я „ 
— то же при расшире

нии; Рп и Р д —давление соответственно в цилиндре и дополнитель
ной полости, я/ж2; Р в с и Рн — давления всасывания и нагнетания 
регулируемой ступени, я/ж2; а — относительная величина основно
го мертвого пространства; ад — то же дополнительной полости; k — 
показатель адиабаты сжимаемого газа; т — показатель политро
ны расширения газа из дополнительной полости; f(a)=2a+l + 

Ь ~—cos а — Л. cos 2а— безразмерная функция относительного 

изменения объема цилиндра по углу поворота кривошипа, отнесен
ная к половине рабочего объема цилиндра; ff (а) —производная от 
функции / (а) \ М д . с ж —критерий скорости потока газа через при
соединяющий клапан при сжатии; М д . р — т о же при расширении. 

2corF 

Мл.р = 

™ c y i i - f k V k R T B 

2<*rF 

тшр/к1' k~RTH' 

(3)-

(4) 

где г— радиус кривошипа компрессора, ж; F — площадь поршня 
ступени, ж 2 ; Г в с и Тн — соответственно номинальная температура 



всасывания и нагнетания, °К; /к — площадь прохода присоединяю
щего клапан, м2\ а с ж и ар — коэффициенты расхода присоединяю
щего клапана соответственно при сжатии и расширении (при пря
мом и обратном потоке г а з а ) ; R — газовая постоянная сжимаемо
го газа, дж/кГ °С; о — угловая скорость вращения, рад/сек; Я — 
отношение радиуса кривошипа к длине шатуна. 

Доля общей потери давления, непосредственно увеличивающая 
индикаторную работу ступени при работе с присоединенной допол
нительной полостью, находится из выражений: 

4 1 = — ^ = * с ж щ; (5) 
в с /7 4-

« д + 2 

- Л п - (6) 

* д + 2 
В уравнениях (1) — (2) были сделаны следующие допущения: 

процессы сжатия газа в полости цилиндра и дополнительной по
лости и течения через присоединяющий клапан приняты адиабати
ческими; коэффициент расширения газа, учитывающий его сжимае
мость при прохождении через присоединяющий клапан, принят та
ким же, как и для нормальных диафрагм; температура начала сжа
тия и расширения приняты равными соответственно температурам 
всасывания и нагнетания. 

Если пренебречь влиянием сопротивления нагнетательных и 
всасывающих клапанов на процесс течения газа через присоеди
няющий клапан (площади 5'—5—2 и 6'—6—4 на рис. 1), то допол
нительная мощность, затрачиваемая в полости компрессора из-за 
сопротивления присоединяющего дополнительную полость клапа
на, определится соотношениями: 
при сжатии 

ДЛ^СЖ = \0-3FSfPBC} xlcJS, кет; (7) 

при расширении 

ATVp = \0-3FSfPu j х, dS, кет. (8) 

Введя понятие безразмерной теоретической работы, теряемой 
при сжатии — 1*сж и при расширении — i p , потеря мощности в ре
гулируемой полости может быть представлена выражением 

bN = \0-3FSfPBC(icx + eip), кет. (9) 
Здесь 5 — ход поршня, мм; f — частота вращения вала компрессо
ра, об/сек; s — соотношение давлений в ступени. 

' c « = l * i d S ; (10) 

i p = f \ v d S . (11) 



Как явствует из уравнений (1) и (2) , потеря давления в при
соединяющем клапане при a const и Я const (влияние последней 
крайне незначительно) является функцией трех параметров: без
размерного критерия ТИд.сж (для процесса сжатия) или 7 И Д . Р (для 
процесса расширения), относительной величины дополнительной 
полости а д и угла поворота кривошипа компрессора, который с по
мощью известных соотношений может быть заменен относительной 
величиной хода поршня, что оказывается более удобным при рас
четах. 

Поскольку при проектировании регулирующего устройства всег
да следует стремиться к созданию благоприятной аэродинамиче
ской формы присоединяющего клапана как при течении газа из ци
линдра в дополнительную полость, так и в обратном направле
нии, значения коэффициентов асж и ар в выражениях (3) и (4) 
можно полагать не сильно отличающимися друг от друга. 

Тогда при асж =\арпараметры Млхж и М д . р могут быть связаны 
соотношением 

или, выразив отношение температур через отношение давлений в 
ступени £, 

(см. рис. 1) и начала нагнетания Sn определяется известными со
отношениями [1]. 

В этом случае значению безразмерной теоретической работы, 
теряемой при сжатии ( 1 С Ж ) » П Р И постоянных значениях величин 
ЛГд . сж # д и г соответствует определенное значение безразмерной ра
боты, теряемой при расширении ( t p ) , определяемое с учетом соот
ношения (13). Таким образом, представляется возможным при из
вестных значениях УИд.сж, я д и е определить суммарную работу, те
ряемую в процессах сжатия и расширения 

При этом с целью уменьшения погрешности, вносимой предпо
ложением о равенстве коэффициентов асжи ар , параметр Мя.сж сле
дует заменить выражением 

ВС 

где а с р = ^ж±^. 

Для возможных при проектировании компрессорных машин зна
чений параметров ад = 0 , 2 + 1 , 0 и Мл = 0 , 1 + 0 , 8 «а Э В М было произ-

(12) 

(14) 



ведено решение уравнений (1) и (2) численным методом и выпол
нены последующие расчеты согласно зависимостям (5), (6), (10), 
( И ) и (14). Решение произведено при а = 0,1 и Я = 1/4,5 для 
всех возможных сочетаний параметров аА и М д в пределах вы
бранного ряда и справедливо для всех двуатомных газов (£ = 1,4). 

полость бала 
1,5 2,0 2,5 3,0 3,5 4,0 4,5 

6 4,5 4,0 3,5 3,0 2,5 2,0 15 20 40 60 80100 200 400 /ООО 2000И0* 
Полость крышки 

Рис. 2. Суммарная безразмерная работа, теряемая в присоединяющем клапане. 

Результаты расчетов представлены в виде номограммы (рис .2 ) , 
с помощью которой суммарная безразмерная потеря работы в при
соединяющем клапане определяется для любых сочетаний пара
метров Л4д, а д и е. 

Мощность, теряемая в процессе регулирования, находится из 
выражения 

д v д = W-*FSfPBCis , кет. (16) 

Таким образом, на основании теоретических зависимостей (1) 
и (2) , определяющих течение газа через присоединяющий клапан, 
и последующей обработки результатов их численного решения, раз
работана достаточно простая методика расчета потерь мощности в 
клапане при регулировании производительности присоединением 
дополнительных полостей. 

Расчет потерь производится следующим образом: 
конструктивно задавая размер присоединяющего дополнитель

ную полость клапана, по известным параметрам компрессора опре
деляется значение осредненного критерия скорости потока газа 
ТИдПо выражению (15); 

по известным из термодинамического расчета значениям а д и 
г и найденному выше значению М д по номограмме (см. рис. 2) в 
зависимости от положения регулируемой полости (сторона крышки 



или сторона вала) определяется суммарная безразмерная работа, 
теряемая в процессах сжатия и расширения; 

по выражению (16) определяется потеря мощности, вызываемая 
сопротивлением присоединяющего дополнительную полость клапа
на. В правильно спроектированном регулирующем устройстве по
теря мощности в клапане должна быть ограничена условием 

A/V, < (0,06 - 0,Ю)(1 - - о)ЛГп о л, кет, (17) 

где NnoJl — индикаторная мощность регулируемой полости при 
полной производительности; при значениях кф 1,4 найденная ранее 
суммарная безразмерная работа должна быть откорректирована 

( i s ) 

где 1Ъ — суммарная работа при k ф 1,4. 
Настоящая методика расчета потерь мощности справедлива при 

значениях 0 , 0 7 < а < 0 , 1 5 и в пределах значений параметров ая= 
= 0,2—1,0 и Мд.сж =0,1—0,8. Исходные зависимости (1) и (2) про
верены экспериментально. Совпадение экспериментальных данных 
с результатами теоретического анализа достаточно хорошее: мак
симальное расхождение теоретических и экспериментальных зна
чений работы, теряемой в клапане, не превышает 8—10%. 

Суммарная погрешность метода, с учетом допущений, сделан
ных при построении номограммы, не превышает 12—15%. 
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К ВОПРОСУ С О З Д А Н И Я С В О Б О Д Н О П О Р Ш Н Е В Ы Х 
( Б Е З В А Л Ь Н Ы Х ) Д Е Т А Н Д Е Р - К О М П Р Е С С О Р О В 

Общепринятая схема поршневого детандера с шатунно-криво-
шипным механизмом затрудняет создание машин высокой произво
дительности: диаметр поршня детандера ограничивается усилием 
на штоке, а быстроходность — прочностью деталей газораспредели
тельного механизма. Для создания поршневых детандеров, отвечаю
щих современным требованиям химической промышленности и 
электронной техники, требуются принципиально новые конструктив
ные решения. 



Наиболее перспективным является создание свободно-поршне
вых (или безвальных) детандер-компрессоров ( Б Д К ) , которые об
ладают следующими преимуществами: 

более высокая производительность за счет увеличения диамет
ра поршня детандера и повышения быстроходности; 

уменьшение в несколько раз веса и габаритов; 
полная динамическая уравновешенность, исключающая необ

ходимость устройства специального фундамента и усиленных рам, 
что особенно важно при использовании детандеров в транспортных 
установках и летательных аппаратах; 

отсутствие специального тормозного устройства; 
преобразование с минимальными потерями энергии расширяю

щегося в детандере газа в энергию сжатого в компрессоре газа, 
который может быть использован в этой же технологической уста
новке; 

возможность сравнительно легко выполнить компрессор герме
тичным; 

возможность применения компрессора в миниатюрных холо
дильных системах, работающих по замкнутому циклу (например, 
цикл Джиффорда—Мак-Магона); 

отсутствие таких трудоемких деталей, как коленчатый вал, ша
тун и др., что делает Б Д К технологичнее и дешевле вальных ма
шин. 

Принцип действия Б Д К вне зависимости от конкретной конст
руктивной схемы заключается, во-первых, в том, что индикаторная 
мощность, развиваемая в цилиндре детандера, должна быть доста
точной и поглощаться без остатка потребителями мощности — ком
прессорными и буферными цилиндрами и трущимися деталями и, 
во-вторых, в том, что энергия газа, расширяющегося в мертвых и 
буферных пространствах, должна быть достаточной для возврата 
поршней в исходное рабочее положение. 

Геометрические размеры цилиндра детандера определяются на 
основании теплового расчета [1, 2] из условий применения детанде
ра в установке или охлаждающем устройстве для обеспечения нуж
ного количества и качества холода. 

При расчете компрессорных цилиндров следует учитывать их 
использование в технологической схеме установки или в охлаждаю
щем устройстве. Если компрессор используется в установке как 
дополнительный, параллельно с основным, то задается конечное 
давление и расчетом определяется возможная производительность. 
Если же компрессор используется как одна из ступеней сжатия, то 
задается производительность и определяется возможное повыше
ние давления. 

Определение диаметра компрессора и величины его мертвого 
объема основывается на соотношении энергетического баланса, ко
торое решается графоаналитическим методом [3] или аналитически 
с применением электронно-вычислительной машины. 



Кинематика и динамика БДК, как и всех свободнопоршневых 
машин, зависит исключительно от закономерностей изменения дав
ления газа в рабочих цилиндрах. Определение числа циклов Б Д К 
расчетным путем может быть выполнено так же, как и для СПДК 
[3] — графоаналитическим методом. 

Создание конструкции свободнопоршневого детандер-компрес
сора облегчается появлением таких новых решений в детандеро-
строении, как применение прямоточного движения газа [2], внут
ренний привод клапанов и бесклапанное газораспределение 
(авторские свидетельства № 153280 и 167708 за 1963 г . ) , создание 
детандеров и компрессоров с несмазываемым поршневым уплотне
нием и др. 

В 1964—1967 гг. во Всесоюзном научно-исследовательском и 
проектном институте нефтеперерабатывающей и нефтехимической 
промышленности (ВНИИнефть) совместно с кафедрой Э-5 МВТУ 
им. Баумана был изучен отечественный и зарубежный опыт по раз
работке и исследованию свободнопоршневых машин, разработаны 
различные конструктивные схемы свободнопоршневых детандер-
компрессоров ( Б Д К ) , разработана методика расчета этих машин, 
в том числе с применением электронно-вычислительной машины 
«НАИРИ». В 1966 г. выполнен рабочий проект безвального детан
дер-компрессора БДК-1 , а в 1967 г. изготовлен образец опытным 
заводом НИИхиммаш. Испытания машины начаты в 1968 г. во 
ВНИИкриогенмаш. 

Работы по созданию Б Д К проводятся и за рубежом, например, 
в Англии (детандер М. Е. Кларка и И. Б. Гарднера [4]) . 

Рис. 21. Принципиальная схема симметричного свободнопоршнево
го детандер-компрессора. 

В зависимости от назначения и особенностей их применения 
Б Д К могут быть выполнены по различным конструктивным схе
мам. На рис. 1 изображена симметричная схема БДК, преимущест
вами которой являются полная уравновешенность в работе и воз
можность выполнения детандера большой производительности. 



Для упрощения конструкции детандер выполнен с бесклапан
ным, золотниковым газораспределением. В корпусе расположены 
два поршня 1 и 5, соединенные между собой синхронизирующим 
механизмом, состоящим из двух зубчатых реек 10 и шестерни 9. 
Сжатый газ поступает в цилиндр детандера 3, расположенный в 

Рис. 2. Схема свободнопоршневого детандер-компрессора с клапан
ным газораспределением. 

средней части машины, через окна 7 в цилиндре и каналы 4 в порш
нях, когда поршни подходят к верхней мертвой точке (в. м. т . ) . Под 
действием сжатого газа поршни расходятся по направлению к ниж
ней мертвой точке (н. м. т . ) , при этом в цилиндре детандера про
исходит расширение газа с соответствующим понижением темпе
ратуры, а в компрессорных цилиндрах 6, расположенных снару
ж и , — сжатие и нагнетание газа. При достижении поршнями н. м. т. 
расширенный холодный газ выходит через окна 2 и поршни под 
действием давления газа, оставшегося в мертвых пространствах 
компрессорных цилиндров, движутся к в. м. т. 

Необходимое давление в компрессорных цилиндрах обеспечи
вается клапаном поддержания давления 8. Мертвые объемы ком
прессорных цилиндров увеличены по сравнению с обычными ком
прессорами так, чтобы энергии находящегося в них газа хватило 
для возврата поршней к в. м. т. При подходе поршней к в. м. т. в 
цилиндр начинает поступать новая порция сжатого газа и цикл 
повторяется. 

Б Д К с клапанным газораспределением, например, с примене
нием клапанов с внутренним приводом [5], дает возможность полу
чить несимметричную систему газораспределения и менять величи
ну опережения впуска и обратного сжатия (рис. 2 ) . 

При сближении поршней 1 и 4 расширенный газ вытесняется из 
пространства между ними через открытый под действием пружи
ны 5 клапан 6. На определенной части хода выпускной клапан 6 



соприкасается с подвижным толкателем <§, который прижимается 
пружиной 9, более жесткой, чем пружина 5. Поэтому клапан 6 при
жимается к седлу и процесс выпуска газа прекращается. С этого 
момента начинается процесс поджатия оставшегося в цилиндре га
за, длительность которого определяется длиной выступающей ча
сти толкателя 8. 

Когда торец поршня 4 достигнет нижней кромки впускного кла
пана 2, клапан открывается и начинается процесс наполнения ци
линдра сжатым газом. При уда
лении поршней друг от друга на
полнение продолжается, так как 
благодаря действию пружины 9, 
прижимающей подвижный толка
тель 8 к поршню 4, клапан 2 оста
ется открытым. Когда подвижный 
толкатель достигает крайнего по
ложения, впускной клапан 2 са
лится на седло и процесс наполне
ния прекращается. С удалением 
поршней друг от друга при закры
тых впускном и выпускном клапа
нах в детандере газ расширяется, 
а в компрессорных цилиндрах 
сжимается. При приближении 
поршней ж н. м. т. открываются 
выпускные окна 7 и расширенный 
газ выпускается. Давление в цилиндре становится равным давлению 
в выпускном коллекторе 3 и в результате -под действием пружины 5 
открывается выпускной клапан 6. 

После максимального удаления поршней под действием расши
ряющегося газа из мертвых объемов компрессорных цилиндров 
поршни начинают двигаться в обратную сторону и цикл работы ма
шины повторяется. 

Б Д К может быть выполнен по схеме с одним поршнем. Преиму
ществом такой конструкции являются простота и высокая надеж
ность, недостатком — неуравновешенность. На рис. 3 изображен 
детандер-компрессор М. Е. Кларка и И. Б. Гарднера [4]. 

Поршень 2 размещен в цилиндре 3, с одной стороны которого 
находится расширительная полость 4, а с другой — компрессорная 
1. Детандер и компрессор имеют бесклапанную систему газорас
пределения, образованную каналами в поршне и окнами в ци
линдре. 

При пуске детандер-компрессора сжатый газ подается во 
впускной трубопровод детандера и через выпускные окна 5 и зазор 
между поршнем и цилиндром поступает в детандерную и компрес
сорную полости. Так как одна из рабочих полостей (либо детан-
дерная, либо компрессорная) не сообщается с окнами цилиндра, то 
давление в ней увеличивается и поршень медленно движется по 

Рис. 3. Схема свободнопоршневого 
детандер-компрессора с одним порш-

нем. 
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направлению к центру. После -сообщения каналов поршня с линией 
высокого давления поршень получает импульс давления и начина
ется возвратно-поступательное движение. 

В этом детандер-компрессоре всего одна подвижная деталь — 
поршень, который при работе с газовой смазкой практически не из
нашивается, в результате чего достигается высокая надежность и 
долговечность. Такой детандер-компрессор, примененный в гелие
вом ожижителе, имел диаметр и ход поршня V U и при давлении 

25 ата и температуре 24° К на входе в де
тандер развивал 45 циклов в секунду. Ади
абатический к.п.д. такого детандера состав
лял около 70%. В зависимости от давления 
подаваемого к детандеру газа быстроход
ность может меняться от 30 до 50 циклов в 
секунду. Тормозной компрессор может ис
пользоваться как дополнительный, парал
лельно с основным гелиевым компрессором 
установки. 

Несимметричная схема Б Д К (рис. 4) 
обеспечивает динамическую уравновешен
ность и возможность встраивать детандер з 
охлаждающее устройство [6]. Поршень де
тандера / расположен соосно с поршнем 
компрессора 3. Хвостовик 2 поршня детан
дера, имеющий на конце зубчатую рейку 4 
с двумя рядами симметрично расположен
ных зубьев, проходит через центральное от
верстие в поршне компрессора, который 
также имеет зубчатые рейки 6. Зубчатые 
рейку детандерного и компрессорного порш
ней находятся в зацеплении с шестернями 5 
благодаря чему обеспечивается движение 
поршней в противоположные стороны с оди
наковой скоростью. 

Распространенная схема лоршневых де
тандеров и детандер-компрессоров с шатун-
но-кривошипным механизмом не вытекает 
из принципа действия этих машин, значи

тельно усложняет их и ухудшает ряд показателей. Создание сво-
боднопоршневых детандер-компрессоров может обеспечить более 
высокие термодинамические, конструктивные и эксплуатационные 
показатели. 

В настоящее время накоплен большой опыт по разработке сво-
боднопоршневых машин и производится серийный выпуск свобод-
нопоршневых дизель-компрессоров (СПДК) и генераторов газа 
( С П Г Г ) , имеющих много общего в принципе действия и в конструк
ции со свободнопоршневыми детандер-компрессорами. Однако сво-
боднопоршневые детандер-компрессоры как холодопроизводящие 

Рис. 4. Несимметричная 
схема свободнопоршнево-
го детандер-компрессора. 



машины, имеют ряд специфических особенностей, что требует про
ведения специальных теоретических и экспериментальных иссле
дований. 
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МОСКОВСКОЕ В Ы С Ш Е Е Т Е Х Н И Ч Е С К О Е У Ч И Л И Щ Е им. H . Э. БАУМАНА 

В. И. Милованов, иноюенер 

И С С Л Е Д О В А Н И Я Ф У Н К Ц И О Н А Л Ь Н О Й В З А И М О З А М Е Н Я Е М О С Т И 
Г Е Р М Е Т И Ч Н Ы Х П О Р Ш Н Е В Ы Х К О М П Р Е С С О Р О В 

Одним из наиболее перспективных путей повышения долговеч
ности узлов и деталей холодильных компрессоров является исполь
зование принципа функциональной взаимозаменяемости при их 
конструировании и изготовлении. Максимальные допуски на функ
циональные параметры деталей и узлов определяются из условия 
сохранения ими в заданных пределах эксплуатационных показате
лей в течение всего срока службы, поэтому при их назначении пре
дусматривается гарантированный запас точности, характеризуе
мый коэффициентом Кт. Этот коэффициент определяет отношение 
допустимой погрешности детали, узла в конце срока эксплуатации 
к погрешности новой детали, узла [1]. 

Исходя из этого, исследования в области функциональной взаи
мозаменяемости герметичных поршневых компрессоров, созданных 
в последние годы [2], [3], ведутся в двух направлениях: 

влияние изменения функциональных параметров деталей, обус
ловленного их износом в процессе эксплуатации, на объемные и 
энергетические показатели компрессоров; 

влияние погрешностей функциональных параметров деталей на 
их износ в период приработки и эксплуатации. 

По первому направлению автором теоретически и эксперимен
тально исследовано влияние величины зазора в сопряжении пор
шень—цилиндр герметичного компрессора на его эксплуатацион
ные показатели. При теоретическом исследовании и выводе формул 
для расчета протечек газа через зазор в сопряжении поршень—ци-
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линдр в зависимости от величины зазора, конструктивных парамет
ров и режима работы компрессора за основу приняты работы [4], 
{5], [6], использованы уравнение баланса удельной энергии для уста
новившегося потока газа в дифференциальной форме, формула 
Дарси и другие зависимости из курса гидравлики [7], достаточные 
для вывода формул, проверяемых экспериментально. Кроме того, 
были приняты следующие допущения, упрощающие задачу: 

поток газа в зазоре является установившимся; 
величина зазора равна полуразности диаметров цилиндра и 

поршня и постоянна как по окружности, так и по длине; 
величина скорости газа постоянна по поперечному сечению и по 

длине зазора и определяется как средняя по поперечному сечению; 
процесс движения газа по зазору адиабатический. 
После ряда преобразований уравнения баланса удельной энер

гии для установившегося потока газа в дифференциальной форме и 
интегрирования его получено следующее выражение для количест
ва газа, протекающего через зазор в единицу времени, 

/ 

V ( * + l ) T ? | T 2 7 1 J 

G n = « D A I/ 77 , (1) 
av In -1L + 

где D — средний диаметр зазора; А — величина зазора в сопряже
нии; k — показатель адиабаты; g — ускорение силы тяжести; р\ — 
давление газа в полости низкого давления; у\ —удельный вес газа 
в полости низкого давления; у>2 — то же, полости высокого давле
ния; ак — поправка Кориолиса; Я — коэффициент сопротивления 
трения по длине; L — длина поршня. 

Для учета реальных условий течения газа в зазоре (наличия 
смазочного масла, местных гидравлических сопротивлений и др.) 
в выражении (1) заменили k величиной т 

т = fk , (2) 
где гр — эмпирический коэффициент, определяемый эксперимен
тально. 

Окончательно формула для Gn приняла вид 

V („1 + 1)7? [ Ь Ь J 

G N = T C D A | / 1 Lll . (3) 

a I n ^ + i ^ 

Для герметичного компрессора ФГП-2,2, работающего на фрео
не 22 со смазкой маслом ХФ-12 и имеющего поршень с двумя пор
шневыми канавками, ^ = 1,21. 

Коэффициент сопротивления по длине определяли для ламинар
ного потока газа по теоретической формуле 

Х = - ^ , (4) 
Re W 



а при турбулентном потоке по экспериментальной формуле С. Е. За-
харенко 

1 = 0,9 • Re-o-368 ( 5 ) 

где Re — критерий Рейнольдса. 
При этом по результатам исследования [5] считали движение 

газа ламинарным при Re=1600. 
Для нашего случая 

Re = - ^ - , (6) 
gpnD 

где ix — динамический коэффициент вязкости. 
Расчет G n следует вести методом последовательных приближе

ний. Так как протечки через зазор в сопряжении поршень — ци
линдр, происходящие в процессе обратного хода поршня, мало 
влияют на объемные коэффициенты компрессора; необходимо учи
тывать только протечки в период сжатия и нагнетания. Если для 
упрощения считать началом сжатия момент нахождения поршня 
в нижней мертвой точке, а мертвый объем цилиндра принять рав
ным нулю, то в процессе сжатия удельный вес газа в цилиндре из
меняется обратно пропорционально расстоянию от поршня до кла
панной доски цилиндра S 

Т - ^ , (7) 

где г — радиус кривошипа; у\—удельный вес газа в момент нача
ла сжатия. 

Если принять угол поворота кривошипа ср равным нулю в мо
мент начала сжатия, то можно записать выражение для величи
ны 5 

S = r(l +coscp) + / m ( l — Л/ l - ^ - s i n ^ c p ) , (8) 

где 1Ш — длина шатуна. 
Зависимость S от ср для значения г = 13 и /ш = 52 мм приведена 

на рис. 1, а. Считая параметры газа в начале процесса сжатия рав
ными параметрам газа в полости всасывания, а в конце сжатия — 
параметрам газа в полости нагнетания, находим величину S2 рас
стояния от поршня до клапанной доски в конце сжатия 

S2 = 2 r ^ , (9) 
ъ 

где у\ — удельный вес газа в полости всасывания; у2 — то же в по
лости нагнетания. 

По графику S=f (ср) (см. рис. 1, а) определим угол сжатия, со
ответствующий значению S2. 

Пользуясь выражениями (5) и (6) , строим зависимость удель
ного веса газа в процессе сжатия от угла поворота кривошипа, ко
торая после окончания процесса сжатия представляет собой пря-



мую линию, параллельную оси абсцисс (рис. 1, б ) . Тогда сумму 
протечек газа Gn.o6 через зазор в одном сопряжении поршень — ци
линдр за один оборот коленчатого вала найдем из выражения 

(10) Gn.o6 = i G n 2 + G n 2
 Т 2 , 

2 71/2 2 71/2 

где G I I 2 — весовое количество протечек газа через зазор в единицу 
времени, определяемое параметрами газа в полостях всасывания и 

ю 

О 1/12 1/6 1/4 УЗ 5/121/2 7/122/33/4 5/6 Щ St 

тай 

0 1/12 1/6 1/4 1/3 5/121/2 7/12 2/33/45/611/12$ 
6 

Рис. 1. Зависимости от угла поворота кривошипа: 
- расстояния от поршня до клапанной доски компрессора; б — весового коли

чества протечек газа через зазор в поршневом сопряжении. 

нагнетания; п — число оборотов вала в единицу времени; т — от
ношение суммы протечек газа за период сжатия к величине проте
чек за то же время, определяемой параметрами всасывания и на
гнетания 

\ Gnd<? 

Для герметичного поршневого компрессора, работающего на фрео
не 22 в режимах кондиционирования воздуха, г изменяется в пре
делах от 0,2 до 0,3 в зависимости от режима работы. 

Умножив обе части равенства (10) на число оборотов и произ
ведя некоторые преобразования, получим выражение для количе
ства протечек газа в единицу времени, которое имеет место в од
ном цилиндре компрессора 

О п . ц = - ^ Ч * - с р 2 ( 1 - т ) ] . (12) 
Z ТС 

С помощью предложенных формул и методики было рассчита
но количество протечек газа в зависимости от величины зазора 
для различных режимов работы одноцилиндрового компрессора 
ФГП-2,2. Компрессор ФГП-2,2 испытывался при двенадцати режи
мах работы на калориметрическом стенде в соответствии с требо
ваниями ГОСТ 10613—63. Различные зазоры в сопряжении пор-



шеыь — цилиндр получены изготовлением поршней, отличающихся 
только наружным диаметром. Диаметральный зазор рассчитан с 
учетом шероховатости поверхностей трения [10] по формуле 

2 Д - D „ 3 M . U - Яизм.п + 4 (#al + #а 2 ) , (13) 
где £)изм.ц — измерительный диаметр цилиндра; DH3M,n — то же 
поршня; Ral —среднее арифметическое отклонение профиля по
верхности цилиндра; Ra2 — то же поршня. 

Параметры шероховатости Ral и Ra2 определялись на профи-
лометре-профилографе завода «Калибр», модель 201. При экспе
риментальном исследовании величину 2 Л изменяли в пределах от 
15 до 80 мкм. 

Имея расчетные зависимости величины протечек газа через за
зор в поршневом сопряжении компрессора от величины зазора, по
строили зависимости расчетного коэффициента плотности Апл, учи
тывающего только эти протечки. Так как испытывали один и тот же 
компрессор с поршнями, отличающимися только наружным диа
метром, считали коэффициенты потерь от обратного расширения 
газа, оставшегося в мертвом объеме А с , потерь от дросселирования 
во всасывающих клапанах А д р , подогрева Хт и потерь от протечек 
в клапанах АПл [8] постоянными для каждого режима работы при 
всех значениях зазоров. Произведение этих четырех коэффициентов 
в каждом режиме работы компрессора определили как частное от 
деления действительного коэффициента подачи компрессора Ак на 
расчетный коэффициент плотности АПл.Р при минимальном зазоре 
в сопряжении поршень — цилиндр. Перемножив определенное та
ким образом произведение коэффициентов на значения Апл.р при 
различных значениях зазоров, получили зависимости расчетных 
значений коэффициента подачи компрессора от величины зазора, 
которые сравнили с действительными значениями коэффициента 
подачи, полученными при испытаниях компрессора. 

Расчетную весовую производительность компрессора Gai опре
деленную как произведение теоретической весовой производитель
ности идеального компрессора на расчетные значения коэффициента 
подачи [8], сравнили с действительной весовой производитель
ностью компрессора, определенной экспериментально. Максималь
ные расхождения между теоретическими и действительными зави
симостями Gа и Ак компрессора от величины зазора не превыша
ли 6%. 

Кроме того, были получены зависимости холодопроизводитель-
ности, электрической мощности, электрической удельной холодо-
производительности, температуры нагнетания и температуры обмо
ток электродвигателя компрессора от величины зазора в сопряже
нии поршень — цилиндр. Экспериментальные зависимости коэффи
циента подачи компрессора ФГП-2,2 от степени сжатия (режима 
работы) при различных величинах зазора в поршневом сопряже
нии представлены на рис. 2. 



Данные проведенного исследования позволяют судить о влия
нии обусловленного износом роста зазора в сопряжении поршень — 
цилиндр герметичного компрессора на его объемные и энергетиче

ские показатели. 
л * \ I I I По второму направлению 

исследований герметичных 
компрессоров в области 
функциональной взаимоза
меняемости проводится ряд 
экспериментальных работ по 
выявлению влияния исход
ных зазоров в сопряжениях 
компрессора, отклонений 
формы и шероховатости по
верхности трения на их из
носоустойчивость в процессе 
приработки и эксплуатации. 
Исследования износа по
верхностей трения герметич
ных компрессоров не выяви
ли зависимости длительнос
ти периода приработки, ин
тенсивности износа и роста 
зазоров в сопряжениях от 
исходной величины зазо
ров [9]. 

Экспериментальные ра
боты по (выявлению влияния 
шероховатости поверхностей 
деталей на их приработку и 
износ продолжаются. 

Рис. 2. Экспериментальные зависи
мости коэффициента подачи ком
прессора ФГП-2,2 от степени с ж а 
тия рк/ро (температуры испаре
ния t0 и температуры конденсации 
tK ° С ) при различных зазорах в 

поршневом сопряжении. 
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Ц Е Н Т Р А Л Ь Н Ы Й НАУЧНО-ИССЛЕДОВАТЕЛЬСКИЙ Д И З Е Л Ь Н Ы Й ИНСТИТУТ 
В Ы Ч И С Л И Т Е Л Ь Н Ы Й ЦЕНТР ЗАВОДА « Д В И Г А Т Е Л Ь Р Е В О Л Ю Ц И И » 

Б. М. Гончар, Е. Д . Соложенцев, кандидаты техн. наук 

М О Д Е Л И Р О В А Н И Е Р А Б О Ч Е Г О ПРОЦЕССА 
П О Р Ш Н Е В Ы Х МАШИН НА ЭВМ 

В настоящее время появились совершенно самостоятельные на^ 
правления в изучении отдельных фаз рабочего процесса двигате
лей и компрессоров, такие как сгорание, теплообмен, работа авто
матических самодействующих клапанов. Каждая из перечислен
ных областей представляет самостоятельную научную дисциплину 
со специфическим математическим аппаратом, специализирован
ной методикой исследования и огромным запасом данных. В то же 
время теория рабочего процесса поршневой машины уже не может 
удовлетворять требованиям инженерной практики и сохранила свое 
значение только в учебном процессе как первое приближение к дей
ствительности. 

Попытки объединить и связать самостоятельные разделы пред
принимались и ранее, однако, ввиду большого количества инфор
мации и расчетных соотношений по взаимосвязи фаз рабочего про
цесса такая работа может быть выполнена только с использовани
ем электронно-вычислительной техники. Работы по созданию таких 
методов расчета были начаты в 1961 г. в ЦНИДИ. 

В ходе разработки методики выяснилось, что использование 
Э В М и описание всего рабочего цикла как единой совокупности 
взаимосвязанных процессов, протекающих одновременно в различ
ных полостях машины, позволяют сделать качественный скачок 
и перейти к численному моделированию рабочего процесса порш
невой машины в целом. 

От понятия «расчет» содержание термина «численное модели
рование» отличается тем, что подразумевается непрерывное одно
временное воспроизведение многих параметров рабочего процесса 
в ряде следующих друг за другом циклов работы двигателя. В ряде 



случаев «численное моделирование», как показывает практика, по
зволяет решать задачи, которые практически невозможно решить 
путем расчета вручную, а в некоторых случаях даже постановкой 
специального эксперимента. 

Рассмотрим моделирование рабочего процесса поршневой ма
шины на примере свободнопоршневого генератора газов, работаю
щего на газовую турбину. Рабочий процесс в каждой Цолости — 
дизельной, компрессорной, буфере, продувочном и выхлопном ре
с и в е р а х — описан однотипной системой дифференциальных урав
нений. Всего уравнений более 30. 

Приводим систему дифференциальных уравнений для дизеля: 

« , G' + с'0 G") = [QH - {Ц - 1) и" + L0u'\ *?f + 

- 2 A p c F a - ( i u - ив) d ° ° - + (i's - и>) - | п - ; (1) 

dG' _ dGn r , dGB dqx L . 

dt At dt dt 

dG" „„ dGB . dqx 

dt dt dt 
O - o + i ) ; (3) 

= a d F x ( T w - T ) - ± - ; (4) 
dt " Л У w ' 3600 

d ° R = ^ f B ^ ; (5) 
dt V, В 

d G n — ; (6) dt ' vn 

H v • 104 J 

Здесь t — время, сек; с — скорость поршня, м/сек; р, Т — давление 
и температура в цилиндре дизеля, кГ/см2 и К°; FK—площадь 
поршня дизеля, см2; v — объем цилиндра дизеля, м2; G'', G" — вес 
чистого воздуха и чистых продуктов сгорания в цилиндре, кг; г', 
г" — доля чистого воздуха и чистых продуктов сгорания в цилиндре 
дизеля [r'=G' : ( G ' + G " ) ; r " = l — г ' ] ; G B , G n — в е с смеси, вытекаю
щей из цилиндра через выхлопные окна и втекающей в цилиндр че
рез продувочные окна, кг; cv , cv — теплоемкость 1 кг смеси в ци
линдре соответственно для чистого воздуха и для чистых продуктов 
сгорания; и!, и"', ин — внутренняя энергия 1 кг смеси в цилиндре 
соответственно: для чистого воздуха, для чистых продуктов и для 
смеси, проходящей через выхлопные окна; r B , is —энтальпия 1 кг 
смеси в цилиндре соответственно: проходящей через выхлопные ок
на и входящей в цилиндр через продувочные окна из ресивера; 



QH — низшая теплотворная способность 1 кг топлива, ккал\ L 0 — 
теоретическое количество воздуха для сгорания 1 кг топлива, кг\ 
qx — количество топлива, выгоревшего к рассматриваемому мо
менту времени, кг\ Qw —теплоотдача в стенки, ккал\ А — терми
ческий эквивалент работы, V427 ккал/кгм\ а0 — коэффициент тепло
передачи, ккал/град-м2-ч\ Fx—поверхность теплообмена, ж 2 ; 
Tw—условная осредненная температура стенок цилиндра дизеля, 
°К; Î m/b р-п,/п — эффективное сечение выхлопных и продувочных 
окон, ж 2 ; си, сп—скорость истечения через продувочные и выхлоп
ные окна, м/сек\ vB, vn —удельный объем смеси, вытекающей из 
цилиндра или втекающей в цилиндр. 

Система состоит из уравнения первого закона термодинамики 
(1), уравнений сохранения массы (2), (3) , (5) , (6) , уравнения теп
лообмена (4) и уравнения состояния (7) . 

Поясним физический смысл дифференциального уравнения (1) : 
скорость подвода тепла к содержимому цилиндра равна сумме ско
ростей подвода тепла, определяемых сгоранием топлива, теплооб
меном газа со стенками, совершением механической работы, вте
канием или вытеканием газа из цилиндра. 

Основным в теории моделирования процессов на ЭВМ является 
разделение информации, используемой в программе, на четыре 
группы: условия начальные, дополнительные, параметры конструк
тивные и регулировочные. К начальным условиям относятся пара
метры процессов в полостях, которые необходимо задать только 
для начала счета. Начальные условия приведены в таблице. 

Из опыта исследования двигателей внутреннего сгорания изве
стно, насколько трудно бывает оценить значения начальных усло
вий. Однако здесь используется следующая особенность метода: 
при решении системы уравнений способом численного моделирова
ния отпадает необходимость в точном задании начальных данных. 
Дело в том, что по программе для ЭВМ полученные значения на
чальных параметров в предыдущем цикле принимаются за началь
ные данные последующего цикла и расчет продолжается непрерыв
но, цикл за циклом. Обычно после нескольких циклов расчет 
сходится независимо от того, с какой точностью были заданы на
чальные условия; в последующих циклах начальные условия будут 
повторяться как и весь рабочий процесс установки. 

К дополнительным условиям относятся параметры и зависимо
сти, которые используются в счете на протяжении всего цикла и в, 
известной мере, являются граничными условиями для решаемой 
задачи. К дополнительным условиям относятся: закон сообщения 
тепла, закон теплообмена, закон движения самодействующих кла
панов; условия на входе и выходе из полости (квазистатическое 
истечение или с учетом волновых процессов) и др. Дополнительные 
условия задаются полуэмпирическими зависимостями или таблич
но на основании экспериментальных данных. 

Деление информации на начальные и дополнительные условия 
является относительным. Действительно, если известен математи-
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Компрессор 17 Потери тепла в воду ккал Компрессор 
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* При счете следующих циклов условия восстанавливать. 



ческий аппарат, достаточно полно описывающий дополнительное 
условие, то оно также может моделироваться в процессе счета. 

В качестве исходной информации в программу вводятся все кон
структивные параметры полостей, а также регулировочные пара
метры: цикловая подачи топлива, геометрическое начало подачи 
топлива, характеристики регуляторов верхней и нижней мертвых 
точек и др. 

Практика использования программ моделирования подтверди
ла большую эффективность данного метода исследований и позво
лила накопить определенный опыт в разработке и применении про
грамм моделирования. 

В частности, нужно иметь в виду следующее. 
Процесс в каждой полости или характерные участки процесса 

следует запрограммировать в виде оператора, т. е. подпрограммы, 
что позволит набирать с помощью разных операторов программы 
моделирования рабочего процесса поршневых машин других кон
струкций и компоновок. В ЦНИДИ и Вычислительном центре за
вода «Двигатель революции» разработаны операторы: процессы в 
дизеле, компрессоре, буфере, продувочном ресивере, выхлопном ре
сивере, оператор «истечение» и др. 

Эффективное использование сложных программ моделирования 
возможно при наличии определенного экспериментального матери
ала и при постоянном контроле со стороны квалифицированного 
специалиста, так как задание граничных условий в ряде случаев 
требует корректировки. 

Для работы с постоянными заказчиками (заводами отрасли) 
необходимо вести картотеку записей на магнитной ленте смодели
рованных номинальных режимов серийных и опытных машин или 
других характерных режимов. Это позволяет оперативно оказы
вать помощь заводам при проектировании, доводке и совершенст
вовании поршневых машин. 

Эффективность использования программ моделирования будет 
увеличиваться по мере дальнейшего накопления и обобщения экс
периментального материала по граничным условиям. 

В Ы Ч И С Л И Т Е Л Ь Н Ы Й ЦЕНТР ЗАВОДА « Д В И Г А Т Е Л Ь Р Е В О Л Ю Ц И И » 

Е. Д . Соложенцев, канд. техн. наук, 
Г. Г. Рубинштейн, инженер 

ОБРАБОТКА И Н Д И К А Т О Р Н О Й Д И А Г Р А М М Ы 
К О М П Р Е С С О Р А НА ЭВМ 

Оценка качества процесса в поршневом компрессоре, а также 
накопление экспериментальных данных по параметрам, характери
зующим потери давления в клапанах и теплообмен, связаны с об
работкой индикаторных диаграмм. 

I l l 



Методика этой обработки на ЭВМ заключается в том, что ре
альную диаграмму заменяют схематизированной, используемой в 
расчетах при проектировании. 

Замену реальной индикаторной диаграммы схематизированной 
производим при условии равенства: 

площадей обеих диаграмм, в том числе и на характерных участ
ках процессов сжатия, сжатия-
нагнетания, расширения, рас
ширения-всасывания; 

производительности ком
прессоров обеими диаграм
мами. 

Исходными данными для 
замены являются: реальная ин
дикаторная диаграмма ком
прессора с зафиксированными 
процессами изменения давле
ний во всасывающем и нагне
тательных ресиверах, а также 
цикловая производительность 
компрессора, определенная, на
пример, с помощью расходной 
диафрагмы. 

Для изложения методики 
будем считать, что переход от 
диаграммы Р—а к диаграмме 
Р—5 уже выполнен по общеиз
вестным соотношениям. 

На рисунке приведены схематизированная и реальная индика
торные диаграммы. Давление в точке 2 / равно давлению в нагне
тательном ресивере, а в точке 4' — давлению во всасывающем ре
сивере. Будем считать, что площади под кривыми Г—2 ' , Г — 2 ' — с — 
3', 3'—4' и 3 / —4'— е—1 ' , соответствующие работам сжатия L C > K , 
сжатия-нагнетания Ьсж,.н , расширения L p и расширения-всасыва
ния Lp.-в , определены численным интегрированием, т. е. известны. 

Замена реальной индикаторной диаграммы схематизированной 
производится при выполнении следующих условий равенства пло
щадей: 

\'—2'—Ъ—а—\'= 1—6, Ь—а—1 
Г — с ~ 3 ' ~ 5 — а — Г = 1 — 2—3—5—а— 1, 
4 ' _ 3 ' _ 5 _ r f _ 4 ' ± = r f 1 _ 3 _ 5 _ r f _ r f b 

3 '— е— 1'—а—5—3' = 3—4— 1 — а — 5 — 3 . 

Схематизированная и реальная индика
торные диаграммы. 

Этим условиям соответствует система уравнений: 

s, + sM J 



" I K - 1 * 1 K - 1 1 

С P L K ( Sh , Л/ , 2 1к I J , % / 5 Л . 1
 л 1 к \ 

1 _ / / 2 к 1 

^р.-вс = 5 M / 7 2 K ( l - ^ / 2 K j + ^ 1 ( " f t + 1 ~ ' r " 2 K ) * 

Система уравнений ( 2 ) решается относительно давления всасы
вания р\к, давления нагнетания р2к , условных показателей поли
троп сжатия п\к и расширения п2к следующим образом. 

Для первого приближения давление в точке / примем равным 
/?1к(1) • Затем последовательно определим: из первого уравнения 
системы — Aiiк , из второго — я, и затем р2к=Рщ\) и з третье
го — П2К , из четвертого — новое значение тик и затем р\К{2) = 
= / 7 2 к Новое давление всасывания сравнивается по абсолют
ной величине с предыдущим значением рыщ 

\Р\к{1) — Р\к(2) \ < S , (3) 

где д — наперед заданная точность решения, например, 

8 = 0,002 р 1 к { 1 ) . 

Если условие (3) не выполняется, то для второго приближения 
используется значение давления всасывания piK(2) и расчет повто
ряется. 

Если условие (3) выполняется, то параметрами схематизирован
ной диаграммы компрессора будут: рш\) , п\к , р2к , П2к - Абсолют
ные и относительные потери давления в клапанах равны 

Для определения потерь давления в нагнетательных клапанах 
при p2 = var можно воспользоваться одним из двух выражений 

V , K = Р,к - - ( ""» + * • " " " j ил и Ар2к = ^ , 

где /1 L n H — потерянная работа в нагнетательных клапанах, опре
деленная численным интегрированием; 

SH — величина хода нагнетания. 
Относительная потеря давления в нагнетательных клапанах 

определится из выражения 

о _ 2 - А/? ? к 

Р'2 max ~г /?2 min 

8—246 113 



Равенство производительностей компрессоров со схематизиро
ванной индикаторной диаграммой и реальной запишется 

<7к.иикл = G, — G.s , (4) 
где G b G 3 — вес воздуха в цилиндре компрессора в точках 1 и 3. 

При решении уравнения (4) воспользуемся экспериментальны
ми данными [2], согласно которым можно принять 

Тогда, решая уравнение (4) совместно с уравнением 

гг\ гг\ гг\ 1 IV 

' 3 = = ' 2к = = ' I K ^ K 

получим выражение для Т1К 

л 1 к - 1 

(1 + M K ) " 1 K - * к * к АкК^к 
' 1к ~ /7 1 к - 1 д (о ; 

„ г " 1 к 

"к.цикл ск 
где а к — относительная величина мертвого пространства компрес
сора, равная aK = SM \ Sh\ VhK—рабочий объем компрессора. 

Предлагаемая схема замены реальной индикаторной диаграм
мы компрессора схематизированной может быть реализована толь
ко при использовании электронно-вычислительной машины, так как 
многократное решение системы трансцендентных уравнений (2) 
весьма трудоемко. 

Изложенная методика запрограммирована для Э В М «Минск-
22». Время обработки одной диаграммы не превышает 30 сек. Рас
чет сходится, если даже pi K (i) существенно отличается от действи
тельного значения (на —50%). 

Заметим, что полученные параметры схематизированной диа
граммы п1к , /г2к , р1к, р2к, Т1К учитывают реальное протекание про
цесса (с утечками газа в компрессоре и его подогревом). 

Приведенная схема замены реальной диаграммы компрессора 
схематизированной может быть использована как при доводке ра
бочего процесса компрессора на стенде, так и для замены расчет
ной индикаторной диаграммы, полученной, например, с помощью 
программы моделирования при учете теплообмена газа со стенка
ми, утечек и термодинамики всасывания и нагнетания. В этом есть 
необходимость при расчетном исследовании ряда вопросов, связан
ных с регулированием производительности поршневого компрес
сора. 

Предложенная методика может быть использована также для 
накопления экспериментальных данных по эквивалентным пока
зателям политроп для схематизированной диаграммы. Эквивалент
ные показатели политроп проводятся так, что срезаемые и добав
ляемые ими площадки к предполагаемой реальной диаграмме 
взаимно компенсируют друг друга. 



Для этого в первом уравнении системы (1) заменим: п1к — э к 
вивалентным показателем политропы сжатия П\\ р1к —давлением 
р'{ в точке Г реальной диаграммы и решим его относительно щ. 
В третьем уравнении системы (2) заменим: п2к —эквивалентным 
показателем политропы расширения п2\ р2к —давлением р'3 в точ
ке 3' реальной диаграммы и решим его относительно п2. 

Можно предположить, что, хотя в расчетах при проектировании 
давления в точках 1 " и 3" будут отличаться, от реальных значений, 
процессы сжатия и расширения окажутся эквидистантны, т. е. с 
достаточной точностью будут описываться политропами с найден
ными эквивалентными показателями политроп. 

ВСЕСОЮЗНЫЙ НАУЧНО-ИССЛЕДОВАТЕЛЬСКИЙ ИНСТИТУТ К Р И О Г Е Н Н О Г О 
МАШИНОСТРОЕНИЯ 

Б. А. Иванов, канд. техн. наук, 
Е. А. Мельников, А. П. Никонов, инженеры 

О Б Е З О П А С Н О М П Р И М Е Н Е Н И И М А Т Е Р И А Л О В 
Д Л Я П О Р Ш Н Е В Ы Х Н Е С М А З Ы В А Е М Ы Х У П Л О Т Н Е Н И Й 

Материалы ФКН-7 и ФКН-14, разработанные НИИхиммашем 
(Москва) , относятся к композициям на основе фторопластов и по 
своим эксплуатационным характеристикам считаются наиболее 
перспективными. Нами эти материалы исследовались с целью опре
деления безопасности их применения в кислородных поршневых 
компрессорах. 

Проведено сравнение ФКН-7 и ФКН-14 с некоторыми другими 
материалами (фибра, фторопласт-4, стеклопластик АГ-4С) , исполь
зуемыми для поршневых несмазываемых уплотнений. В процессе 
исследования определялись: температура самовоспламенения 
( Г с в ) ; предельные (минимальные) давления кислорода, при кото
рых возможно распространение горения по образцам материалов 
при локальном поджигании их от открытого пламени; возможность 
воспламенения материалов при трении о металлические поверхно
сти и поджигания металлов от сгорания образцов материалов в 
кислороде в условиях, имитирующих работу поршневых колец ки
слородных компрессоров. 

Методика определения температуры самовоспламенения заклю
чалась в нагревании образца материала при заданном давлении 
кислорода до его воспламенения (табл. 1). 

Из табл. 1 видно, что температура самовоспламенения материа
лов снижается при повышении давления кислорода. Для ФКН-7, 
ФКН-14 и фторопласта-4 при давлении 200 кГ/см2 она должна ле
жать в пределах 380—400° С, а для фибры ФПК и АГ-4С — при
мерно, на 200° С ниже. 

8* 115 



Т а б л и ц а 1. Температура самовоспламенения материалов 
при различных давлениях кислорода 

Материал 

Температура самовоспламенения, град С 

Материал Давление кислорода, кГ/см2 

Материал 

5 | 10 25 35 | 45 | 60 95 

ФКН-7 
ФКН-14 
Фторопласт-4 
АГ-4С 
Фибра Ф П К 

494 
474 
517 

300 

490 
462 
493 

255 

472 
460 
475 

460 
459 

290 
230 

459 
449 

452 
448 

425 
425 

Определение предельных давлений производилось следующим 
образом. Прямоугольные образцы материалов размером б Х б Х 
Х Ю мм закреплялись одним концом в зажиме и поджигались с 
другого конца спиралью из медной проволоки диаметром 0,2 мм, 
покрытой смазкой ЦИАТИМ-205. При давлении кислорода 3 кГ/см2 

образцы ФКН-7 и ФКН-14 сгорали полностью, при давлении 
2 кГ/см2 наблюдалось выгорание в месте действия источника инди-
циирования, а при 1 кГ/см2 образцы не загорались. 

Предельные давления для материалов фторопласт-4, АГ-4С и 
фибры ФПК составляют соответственно 2; 1,0 и 0,23 кГ/см2. 

Возможность воспламенения материалов при трении о метал
лические поверхности определялась на стенде с вращающимся ме
таллическим бандажом, заключенным в камеру с кислородом. Ок
ружная скорость вращения бандажа составляла 50 м/сек. Размеры 
образца 6 X 6 X 1 0 мм. Образец поджимался к вращающемуся бан
дажу с усилием Р = 20—22 кг. Испытания проводились при давле
нии кислорода от 1 до 20 кГ/см2. При испытаниях образцы из мате
риалов ФКН-7 и ФКН-14 :не воспламенялись до полного истирания, 
фторопласт-4 и материалы ФКН при давлении кислорода до 
20 кГ/см2 не воспламенялись, а материал АГ-4С сгорал при давле
нии кислорода 1 кГ/см2. 

Возможность поджигания металлов от сгорания образцов 
ФКН-7 и ФКН-14 в кислороде проверялась в условиях, имитирую
щих работу поршневых колец кислородного компрессора. Образцы 
размером 8 x 8 x 1 5 и 6 X 6 X 1 0 мм из материалов ФКН-7 и ФКН-14 
соответственно закреплялись в металлических деталях, внутренняя 
поверхность которых имитировала форму канавки под поршневое 
кольцо (рисунок). Выбор сечения образца из ФКН-14 с размерами 
6 X 6 X 1 0 мм основан на нормализованных размерах поршневых 
колец при давлении 200 кГ/см2. В качестве металлов, контактирую
щих с ФКН деталей, использовались чугун СЧ 18-36 и сталь 
Х18Н9Т. Толщина элементов д металлических деталей изменялась 
от 1 до 3 мм. Закрепленный образец помещался в среду кислорода 
с давлением 100—200 кГ/см2 и температурой 150° С. Результаты 
испытаний представлены в таблице 2. 



Т а б л и ц а 2. Поджигание металлов от сгорания в кислороде 
контактирующих с ними материалов ФКН-7 и ФКН-14 

Марка металла 
Толщина элементов 

металлической 
детали, мм 

ФКН-7, (8X8X15 мм) ФКН-14, (6X6X10 мм) 

Марка металла 
Толщина элементов 

металлической 
детали, мм 

Давление кислорода, кГ/см2 Марка металла 
Толщина элементов 

металлической 
детали, мм 

95-100 95-100 | 200 

СЧ 18-36 

Х18Н9Т 

1,0 
1,5 
2 ,0 
2 ,5 
3 , 0 
0 ,8 
1,0 
1,6 

Да 

Да 

Да, нет 
Да 

Нет 

Да 

Нет 

Да 

Нет 

Нет 

Да 
Нет 

П р и м е ч а н и е , Детали из чугуна СЧ 18-36 с толщиной элемента о 3 мм 
поджигались материалом ФКН-7 в двух случаях из семи. 

При сгорании фибры ФПК при толщине 2 мм поджигались де
тали из стали З Х 13 толщиной 0,5 мм при давлении 25 кГ/см2 и де
тали из медистого чугуна толщиной 0,5 мм при давлении 32 кГ/см2\ 
фторопласт-4 толщиной 2 мм указанные металлы толщиной 0,5 мм 
до давлений 40 кГ/см2 (/= 150° С) не поджигает. 

Сравнение результатов испытаний показывает, что по темпера
туре самовоспламенения, возможности воспламенения от трения 
о металлические поверхности и под
жигающей способности материалы 
ФКН-7 и ФКН-14 имеют близкие 
характеристики с фторопластом-4 и 
являются менее опасными по срав
нению с фиброй ФПК и материала
ми типа АГ-4С. 

Материал ФКН-7 может быть 
рекомендован для использования в 
поршневых кислородных компрессо
рах при давлении кислорода до 
100 кГ/см2 и / - 1 5 0 ° С. При 

Схема крепления образца материа
ла ФКН в металлических деталях. 

СЧ 18-36 и сталей Х18Н9Т 

этом 
толщина контактирующих с ним 
конструкций из медистого чугуна 
должна быть соответственно более 1,5 и 1 мм. Материал ФКН-14 мо
жет быть рекомендован для использования в поршневых кислород
ных компрессорах при давлениях до 200 кГ/см2 и /=150° С. При 
этом толщина контактирующих с ним конструкций из чугуна 
СЧ 18-36 и стали Х18Н9Т должна быть более 1,5 и 1 мм. 



Л Е Н И Н Г Р А Д С К И Й НАУЧНО-ИССЛЕДОВАТЕЛЬСКИЙ ИНСТИТУТ ХИМИЧЕСКОГО 
МАШИНОСТРОЕНИЯ 

Г. М. Котлов, инженер 

ОЧИСТКА СЖАТЫХ Г А З О В ОТ П Р И М Е С Е Й В Л А Г И И МАСЛА 

Сепарация нежелательных примесей, механически увлекаемых 
газовыми потоками, необходима как для обеспечения безопасной 
эксплуатации самих компрессоров (межступенчатая очистка), так 
и для обеспечения длительной и устойчивой работы аппаратов в 
технологической цепи химических производств (концевая очистка). 

Жидкие примеси, содержащиеся в потоках газа, состоят в ос
новном из углеводородных смазочных масел, проникших из ком
прессора, и воды, образовавшейся при конденсации влаги в холо
дильниках и газовых коммуникациях. Охлаждение газа в холо
дильниках происходит быстро — от долей секунды до секунды, и 
значительная часть паров масла и воды конденсируется в виде 
мельчайших капель размером от 0,01 до 10 мк. 

Для межступенчатой очистки газа от капельных примесей в 
поршневом компрессоре целесообразно применять сравнительно 
простые инерционные отделители—заслоночные, с петлеобразным 
поворотом газа, жалюзийные, циклонные и т. д. Особого внимания 
заслуживают циклонный сепаратор, отличающийся простотой кон
струкции, умеренными эксплуатационными расходами и'высокой 
степенью очистки (^ = 90-^95%). 

В результате опытно-конструкторских работ, проводимых Лен-
НИИхиммашем, отработана конструкция центробежного инерцион
ного сепаратора для поршневых компрессоров (рис. 1). Этот сепа
ратор может служить в качестве межступенчатого, а при отсутст
вии особых требований к чистоте газа на выходе из компрессора, 
и в качестве концевого влагомаслоотделителя. 

Следует оговориться, что улавливание инерционными сепарато
рами частиц размером менее 10 мк достигнуто только в области 
низких давлений ( р < 1 0 кГ/см2), т. е. в условиях, благоприятных 
для инерционного разделения (высокие допустимые скорости газа 
и большая разность удельных весов сепарируемых частиц и г а з а ) . 
В области высоких давлений ( р > 1 0 0 кГ/см2) размер улавливаемых 
частиц увеличивается, а степень очистки значительно уменьшается. 
Поэтому при повышенных требованиях к чистоте компримируемых 
газов ( т у > 9 5 % ) , например, в установках синтеза аммиака, или 
получения сжатого воздуха для приборов КИП, необходимо при
менение более совершенных средств очистки. 

Отечественные и зарубежные сепарационные устройства, при
меняемые для тонкой очистки газа, в подавляющем большинстве 
содержат фильтрующие перегородки. Причем для изготовления 
фильтров, даже используемых в одинаковых условиях работы, за
частую применяются разные материалы, что говорит об отсутствии 
единого мнения в данном вопросе. 



В результате проведенных ЛенНИИхиммашем работ по иссле
дованию влагомаслоотделителей для тонкой очистки газа с приме
нением пористых фильтрующих элементов установлено, что наибо
лее предпочтительными из материалов являются керамика и ме
таллокерамика. Фильтры, изготовленные из этих материалов, 
лучше задерживают мелкие твердые и жидкие частицы благодаря 

Выход Воздуха 

Рис. 1. Влагомаслоотделитель центро- Рис. 2. Отделитель центробежный 
бежный конструкции ЛенНИИхим- фильтром, 

маша. 

своему жесткому, неподвижно фиксированному строению, И З В И Л Р 

стому и многослойному расположению пор. Такие фильтры могу 
быть сделаны коррозионно- и жаростойкими. 

При больших расходах газа конструкция отделителя с фильтре 
ми из керамики или металлокерамики получается более компак г 

ной по сравнению с фильтрами из волокнистых материалов, пс 
скольку необходимую поверхность фильтрации можно обеспечит 
разместив в корпусе аппарата батарею фильтрующих трубок дл! 
ной до 1 м. Кроме этого, керамические и металлокерамическр 
фильтры более просты в обслуживании при смене и регенерацг 
фильтрующих трубок и могут работать при значительных переп; 
дах давления. 



Лабораторные исследования опытных образцов фильтров про
водились в отделителе (рис. 2) . Фильтрующие элементы трубча
той формы, выполненные в виде сварного ступенчатого стакана, 
через который проходит перфорированная трубка, монтировались 
на фильтродержателе 10. Крепление эластичное: трубки поджима
ются к основанию фильтродержателя крышкой корпуса 7 через 
пружину 5 и уплотнительный стакан 6. Газ, содержащий капель
ную влагу, вводится в отделитель через тангенциально вваренный 
патрубок 8 (между внутренней стенкой корпуса 3 и гильзой 4). За 
счет действия центробежных сил, возникающих при тангенциаль
ном вводе газа в аппарат, основная масса капельной жидкости вы
деляется из потока и стекает по стенке корпуса, а затем удаляется 
через сливной кран 2. Дальнейшая (тонкая) очистка газа происхо
дит в фильтрующих трубках 9 и в нижней части корпуса отде
лителя. 

Газ под давлением, содержащий жидкие частицы в виде тумана, 
попадая в фильтр, разделяется на множество мельчайших потоков. 
Вследствие действия сил инерции, диффузии и эффекта касания 
происходит улавливание мельчайших частичек жидкости в зерни
стом слое фильтра и образование тонкой жидкой пленки, покрываю
щей поровые каналы фильтра. Увеличиваясь с течением времени 
за счет захвата новых частиц, пленка жидкости под действием пе
репада давления на фильтре появляется на внутренней стороне его 
в виде укрупненных капель, которые вновь включаются в газовый, 
поток. Отделение укрупненных капель жидкости осуществляется 
за счет двойного поворота газового потока на 180° в нижней части 
аппарата при выходе его из перфорированной, трубки и огибании 
обтекателя 11. Скорость газа в перфорированной трубке фильтро
держателя не превышает 12 м/сек, так что вторичного дробления 
крупных капель и пленки жидкости не происходит. Удаление кон
денсата из нижней части корпуса осуществляется через продувоч
ный вентиль 1. 

При лабораторных испытаниях фильтров использовался воздух. 
Загрязняющей жидкостью служило дизельное топливо Д З Л (ГОСТ 
1489—63) и масло трансформаторное (ГОСТ 982—56). Загрязне
ние воздуха осуществлялось в специальной установке, где в пред
варительно очищенный после компрессора от влаги и масла воздух 
распылялось с помощью форсунки и топливного насоса мерное ко
личество жидкости. Концентрация жидкой фазы в воздухе изменя
лась в процессе экспериментов в пределах 0,5—6 г/м3. 

Полнота улавливания жидкой фазы отделителя с фильтром оп
ределялась как отношение количества жидкости, уловленной в от
делителе, к количеству жидкости, введенному в поток. Дополни
тельно эффективность отделителя контролировалась путем отбора 
проб воздуха до и после отделителя и определения количества 
жидкости в пробах весовым методом с помощью аналитических 
фильтров типа АФА. 
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На рис. 3 приведены две кривые: кривая 1 — характеризует пол
ноту улавливания жидкости (rj в проц.) отделителем без фильтру
ющих элементов, т. е. только за счет действия центробежных сил; 
кривая 2 — полноту улавливания жидкости отделителем с фильт
ром. Как видно из рис. 3, применение фильтрующих элементов 
повышает полноту улавливания с 96 до 99,2-f-99,7%. Причем, чем 
мелкозернистей и плотнее ма
териал, тем выше rj. j? / o 

Наилучшие показатели по ' 
полноте улавливания жидко
сти, скорости фильтрации и ве
личине создаваемого сопротив
ления имеет пористая керамика 
г и к и . 

Производственные испыта
ния опытного образца влаго-
маслоотделителя с фильтру- SO1 

ющими элементами из керами
ки (ВМО-Ф) на компрессорной 
станции Ленинградского мясо
комбината 'по очистке сжатого 
воздуха (рр = 8 кГ/см2 и Q = 15 нм3/мин) от примесей масла и воды 
показали, что ВМО-Ф обеспечивает чистоту воздуха, достаточную 
для использования сжатого воздуха при первичной обработке про
дукта. Все ранее опробованные комбинатом способы механической 
очистки воздуха от примесей масла не обеспечивали требуемой чис
тоты. Успешные испытания ВМО-Ф позволили комбинату принять 
решение о внедрении новой технологии по первичной обработке 
продукта сжатым воздухом. 

Результаты испытаний отделителя конструкции ЛенНИИхиммаш 
с фильтрующими элементами из керамики и металлокерамики (рис. 3) 

1 ^ 

W 1,4 QM3/MUH 

Рис. 3. Зависимость полноты улавлива
ния жидкости от расхода воздуха. 

Наименование показателей 

Металлокерамика с фракцией 

0,063 ОД 0,2 

Пористая кера
мика производства 

0,1 отечс-
• про- ствен-

aapv-
бсткно-

Давление воздуха, кГ/см2 I 2 I 2 2 2 2 2 
Температура воздуха, град С I 30 | 30 | 30 | 30 I 30 | 30 
Максимальная скорость фильтрации, 
до которой сохраняется эффектив-
шость фильтра | 0 ,70 | 0,095 | 0,106 | 0,078| 0 ,11 I 0 ,08 
Падение давления в аппарате, 
мм рт. ст. | 23 | 21 | 15 | 23 | 28 | 35 
Полпота улавливания жидкости. 
проц. 199,2 | 99 | 98 |99,2 | 99 ,7 | 99 ,7 

П р и м е ч а н и е . Из отечественных образцов керамического фильтра исполь
зовались фильтры Государственного научно-исследовательского и проектного ин
ститута керамической промышленности ( Г И К И ) , из зарубежных — фирмы «Шу
махер» ( Ф Р Г ) . 



Таким образом, экспериментальные исследования ЛенНИИхим-
маш подтвердили, что тонкая очистка компримированных газов от 
жидких частиц может быть достигнута только с помощью фильт
ров. 

В результате исследований разработана конструкция и получе
ны предварительные данные по допустимым скоростям фильтра
ции, которые могут быть использованы при проектировании и рас
чете влагомаслоотделителя для тонкой очистки газа от влаги и мас
ла с применением пористой керамики и тангенциальным вводом 
газа в аппарат. 

1. Скорость газа во входном патрубке выбирается из условия 

где д — плотность газа при /?р, кГ/м2. 
2. Диаметр корпуса ВМО находится из соотношения 

3. Поверхность фильтрующих трубок из керамики определяется 
из величины газопроницаемости е е — 1 0 м3/мин-м2 (при р р а б)-

Дальнейшее направление работ по исследованию пористых эле
ментов из керамики и металлокерамики должно заключаться в 
установлении зависимости между размерами пор и улавливаемых 
частиц, в определении оптимальной толщины фильтрующего 
слоя, а также в выявлении влияния характеристик фильтруемых 
сред (вязкости, плотности и т. д.) на допустимые скорости фильт
рации. 

ВСЕСОЮЗНЫЙ НАУЧНО-ИССЛЕДОВАТЕЛЬСКИЙ ИНСТИТУТ К Р И О Г Е Н Н О Г О 
МАШИНОСТРОЕНИЯ 

ОПАСНОСТЬ З А Г Р Я З Н Е Н И Я Д Е Т А Л Е Й И КОММУНИКАЦИЙ 
К И С Л О Р О Д Н Ы Х К О М П Р Е С С О Р О В М И Н Е Р А Л Ь Н Ы М И МАСЛАМИ 

Одной из возможных причин возникновения пожаров и взры
вов компрессорных установок является наличие масляных отложе
ний и их контакт с нагретым и сжатым кислородом. Попадание 
масла в кислородные компрессоры носит случайный характер и 
происходит в результате плохого обезжиривания оборудования пе
ред сборкой или нарушения правил обслуживания. Незначитель
ные количества масла вносятся в компрессоры вместе с компри-
мируемым газом. 

Авария кислородных компрессоров при наличии масел в раз
личных агрегатных состояниях может возникнуть в результате: 

Б. А. Иванов, канд. техн. наук, 
Н. А. Шепотьев, Е. А. Мельников, инженеры 



детонации пленок масел на поверхности проточной части и ком
муникаций; 

сгорания пленок масел, приводящего к поджиганию контакти
рующих с ними металлов, прокладок, герметиков и других мате
риалов и к повышению давления в определенных объемах выше 
допустимого; 

взрыва в некотором объеме паров или капель (туманов) масел. 
Для оценки взрыво- и пожароопасности работы компрессоров 

при попадании в них масел определялись пределы (давление — 
толщина) горения пленок масел в кислороде, возможность поджи
гания маслом различных материалов конструкции, чувствитель
ность минеральных масел к воздействию уда.рных волн, темпера
тура вспышки и температура самовоспламенения масел. 

Эксперименты проводились с различными минеральными мас
лами (П-28, КС-19, ВМ-4, индустриальное 12 и др.) . Пределы горе
ния и влияние на них различных параметров определялись на уста
новке, основной частью которой являлась труба из нержавеющей 
стали с внутренним диаметром 42 и длиной 900 мм, снабженная 
системой вспомогательного оборудования для создания необходи
мых температур, давлений, а также скоростей потока кислорода. 
Путем испарения растворенного в бензине масла на полированную 
металлическую поверх
ность размером 20 X 
Х 3 7 0 мм наносилась плен
ка, толщина 'которой со
ставляла ± 3 % от расчет
ной. В качестве раство
рителей использовались 
также дихлорэтан и четы-
реххлористый углерод. 
Изменение пределов го
рения пленок масел, на
несенных из различных 
растворов, не было отме
чено. Инициирование про
изводилось нагреванием и 
пережиганием стальной 
спирали (диаметр 0,15, 
длина 100 мм) электриче
ским током. 

Результаты сравни
тельных исследований 
пределов горения раз
личных масел показаны на рис. 1. Из графиков видно, что тяжелые 
масла (П-28, КС-19 и др. ) , имеющие температуру вспышки на воз
духе порядка 270° С являются менее взрывоопасными, чем легкие 
(индустриальное 12, ВМ-4 и др.) с температурой вспышки порядка 
200° С, так как при одинаковых толщинах пленок соответствующее 

Р,кГ/см*_ 
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Рис. I . Пределы горения пленок масел в чистом 
кислороде: 

/ — П-28; 2— КС-19; 3 — MAC-35; 4 — Т-гидрированное; 
5 — В М - 4 ; 6 — индустриальное 12; 7 — «Теллур» 



предельное давление кислорода для первых масел на 5—6 кГ/см2 

больше, чем для последних. Влияние состава газовой фазы на пре
делы горения показано на примере масла П-28 (рис. 2 ) . Зависи
мости предельных толщин пленок масла П-28 от давления кислоро
да и обогащенного кислородом воздуха имеют аналогичный харак
тер. Увеличение давления рабочего газа приводит к уменьшению 

Р,кГ/см2 
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Рис. 2. Пределы горения пленок масла П-28 в кислородообо-
гащенном воздухе: 

У—чистый кислород; 2—смесь: 80%O 2 +20%N 2 ; 3—смесь- 507o02+507oN2. 

безопасной толщины пленки масла. При давлении 50 кГ/см2 в ки
слороде предельная толщина пленки равна 1,5 мк, а в азото-кисло-
родных смесях с содержанием 80 и 50% кислорода (по объему) 
соответственно 25 и 250 мк. Экстраполяция полученных зависимо
стей в сторону увеличения давления показывает, что для чистого 
кислорода при давлении более 100 кГ/см2 значения безопасных 
толщин пленок будут измеряться десятыми долями микрона. Из
мерение пределов горения при различных начальных температурах 
показало, что с повышением температуры от 20 до 150° С при со
хранении толщины пленки предельное давление уменьшается при
мерно в два раза. 

Результаты определения влияния скорости потока кислорода 
на пределы горения масел представлены на рис. 3. Видно, что пре
дельное давление кислорода при наличии потока 1ч-10 м/сек в 5— 
10 раз меньше по сравнению с величиной предельного давления 
при отсутствии потока. 

Исследование пределов горения масел в трубах различного диа
метра показало, что пределы горения на открытой поверхности не
значительно отличаются от пределов горения в трубах диаметром 
от оо до 17 мм, однако уменьшение диаметра, начиная с 17 мм, 
приводит к уменьшению взрывоопасности масляных пленок в газо
образном кислороде (при одинаковых давлениях горят более тол
стые пленки). 



Определение чувствительности минеральных масел к воздейст
вию повышенных давлений и температур проводилось методом 
ударной трубы. Время воздействия на масло газа с повышенными 

Рис. 3. Влияние скорости потока кислорода на 
пределы горения масел: 

/ — П-28, H-50 мк; 2 — индустриальное 12, H-50 мк; 3 — 
H-150 мк; 4 — индустриальное 12, 

H-500 мк 
индустриальное 12, 

3 4 \/м/сек 

температурой и давлением составляло 3—4 мк-сек. Результаты 
испытаний тяжелых и легких масел представлены в табл. 1. 

Определение температуры самовоспламенения минеральных ма
сел проводилось «методом капли». Получены следующие темпера
туры самовоспламенения при давлении кислорода 1 кГ/см2: для 
масла П-28 — 340, КС-19 — 330 и ВМ-4 — 290° С. 

Эксперименты по определению поджигающей способности ми
неральных масел проводились следующим способом. На горизон
тально расположенную тонкую металлическую пластину наносился 
весовым методом определенный слой масла, который покрывал 
приблизительно 0,1 часть пластины; создавалось необходимое дав
ление кислорода и производилось инициирование открытым пламе
нем. Источник инициирования выбирался таким образом, чтобы в 
отсутствие пленки масла его мощности было недостаточно для под
жигания металлического образца. Результаты испытаний показа
ны в табл. 2. 

При определении температуры вспышки Г в с п инициирование 
производилось искровым разрядом, мощность которого (1,5—2 дж) 



Т а б л и ц а 1. Чувствительность масел к воздействию импульса 
давления и температуры 

Масло р0, кг/см* р0, кI'/см2 Ро/Ро м т, °к 
Воспламе

нение 
масла 

П-28 

0 , 2 
0 , 2 
1,0 
1,0 
2 ,0 
2 ,0 

43 ,2 
46 ,2 
56 
57 ,8 
64 
67 ,4 

216 
232 

56 
57 ,8 
32 
33 ,7 

2,625 
2,652 
2 ,19 
2,198 
2 
2 ,02 

7,02 
7 ,24 

20 
20 ,1 
29 ,6 
30 ,6 

1115 
1135 
346 
854 
736 
750 

Нет 
Да 
Нет 
Да 
Нет 
Да 

К С - 1 9 

0 , 2 
0 , 2 
1,0 
1,0 
2 , 0 
2 ,0 

35 ,2 
38 ,4 
56 
5 9 , 2 
62 ,4 
65 ,8 

176 
192 
56 
59 ,2 
31 ,2 
32 ,9 

2 ,56 
2,59 
2,18 
2 ,21 
1,91 
2 ,01 

6 ,50 
6 ,7 

20 
20 ,6 
29 ,4 
30 ,4 

1065 
1080 
845 
856 
738 
748 

Нет 
Да 
Нет 
Да 
Нет 
Да 

И н д у с т р и 
альное 12 

0 , 2 
0 , 2 
1,0 
1 ,0 
2 , 0 
2 ,0 

15 
16,8 
38 
40 ,5 
51 ,2 
54 ,4 

75 
84 
38 ,4 
40 ,5 
25 ,6 
27 ,2 

2 ,28 
2 ,32 
2,06 
2 ,11 
1,93 
1,95 

4 , 5 
4 , 7 

16,4 
17,8 
26 ,4 
27 ,0 

892 
920 
771 
800 
695 
708 

Нет 
Да 
Нет 
Да 
Нет 
Да 

П р и м е ч а н и е . р0, р0 — начальное давление кислорода в камере и канале 
ударов трубы, М — число Маха , Г, р — температура и давление за отраженной 
ударной волной. 

Т а б л и ц а 2. Способность масла П-28 при сгорании в кислороде 
(р = 25 кГ/см'2) поджигать сталь Х18Н9Т 

Размеры пластины, мм 

Поджигание пластины при толщине слоя масла, мк 

Размеры пластины, мм с одной стороны с двух сторон Размеры пластины, мм 

20 40 50 100 200 20 40 50 100 200 

Л50Х/15Х0,1 
150X15X0,5 

Нет Нет Нет Да Да Нет Да Да Да Да 

заведомо превышала требуемые энергии поджигания подобных 
смесей. Было показано, что температура вспышки повышается с 
ростом давления в смеси. Объясняется это тем, что с ростом об
щего давления смеси для поддержания состава на нижнем кон
центрационном пределе воспламенения необходимо увеличивать 
парциальное давление паров масла, т. е. поднимать температуру 
масла. Энергия зажигания газовых смесей пара масла — кислород 
при атмосферном давлении — составляла около 0,05 мдж при тем
пературах порядка 200—210° С и довольно резко (до 5 мдж и вы
ше) возрастала при снижении температуры до 180° С. 



На основании проведенных исследований разработаны нормы 
и требования к обезжириванию деталей и оборудования, работаю
щих в среде газообразного кислорода (ТУ-26-04-109-66), представ
ленные в табл. 3. 

Т а б л и ц а 3. Допустимое содержание минеральных масел 
на поверхности металлов в среде газообразного кислорода и способность 

растворителей обезжиривать поверхность металлов до требуемых норм 

Темпера
тура масла, 
град С, не 

более 

Давление 
кислорода, 

не более 

Количество масла, г/м2 Обезжиривание до требуемых норм 
растворителем 

Темпера
тура масла, 
град С, не 

более 

Давление 
кислорода, 

не более 
легкого тяжелого 

с н „ 
дву
крат
ное 

Бензин Б-70 Фреон 113 Водно-
моющие 
раство

ры, дву
кратное 

Темпера
тура масла, 
град С, не 

более 

Давление 
кислорода, 

не более 
легкого тяжелого 

с н „ 
дву
крат
ное 

одно
крат
ное 

дву
крат
ное 

одно
крат
ное 

дву
крат
ное 

Водно-
моющие 
раство

ры, дву
кратное 

60 

16 
64 

150 
450 

0 ,5 
0 , 1 
0 ,015 
0,005 

1 
0 , 2 
0,025 
0 ,01 

Да Да 

Нет 

Да 

Нет 

Да 

Нет 

Да 

Нет 

Да 

Нет 

150 

16 
64 

150 
450 

0 ,25 
0 .05 
0,005 
0,0025 

0 ,5 
0 , 1 
0 ,01 
0,005 

Да 

Нет 

Да 

Нет 

Да 

Нет 

Да 

Нет 

Да 

Нет 

Из данных табл. 3 видно, что кислородные компрессоры и кис
лородное оборудование, работающие при давлениях до 150 кГ/см2 

и температурах до 150° С, можно, не уменьшая безопасности их 
работы, обезжиривать двухкратной обработкой водномоющимн 
растворами. 



Ц Е Н Т Р О Б Е Ж Н Ы Е И ОСЕВЫЕ КОМПРЕССОРЫ 

Л Е Н И Н Г Р А Д С К И Й ИНСТИТУТ ВОДНОГО ТРАНСПОРТА 
Л Е Н И Н Г Р А Д С К И Й ПО Л ИТ Е Х Н ИЧ Е СКИЙ ИНСТИТУТ им. М И КАЛИНИНА 

А. О. Дитман, инженер, 
К. П. Селезнев, докт. техн. наук, 

С. Н. Шкарбуль, канд. техн. наук 

П Р И М Е Н Е Н И Е МЕТОДА Э Л Е К Т Р О М А Г Н И Т Н О Г О М О Д Е Л И Р О В А Н И Я 
ПРИ И С С Л Е Д О В А Н И И ПОТОКОВ В Э Л Е М Е Н Т А Х 

ПРОТОЧНОЙ ЧАСТИ Ц Е Н Т Р О Б Е Ж Н Ы Х К О М П Р Е С С О Р О В 

Одним из весьма перспективных направлений теоретического 
исследования течения идеального газа в проточной части центро
бежных компрессоров является метод электрогидродинамической 
аналогии. Для таких элементов проточной части, как входные па
трубки, межступенчатые каналы, успешно применялись объемные 
и осесимметричные модели электролитическими ваннами или кли
новой токопроводящей бумагой [1, 2, 3]. Однако в основных элемен
тах проточной части центробежного компрессора поток носит вих
ревой или циркуляционный характер, что весьма затрудняет его 
анализ методами аналогии. Попытки использовать для решения за
дач о течении потока во вращающемся колесе сетчатые модели [4] 
не дали достаточно простого решения. Таким образом, разработка 
дешевого, гибкого метода решения задачи о вихревом и циркуля
ционном течении идеальной жидкости в сложных многосвязных об
ластях проточных частей компрессорных машин продолжает оста
ваться весьма актуальной. 

Существенные преимущества имеет метод электромагнитного 
моделирования с применением сплошных средств. 

Известно, что моделирование потоков идеальной жидкости мо
жет быть выполнено двумя способами, один из которых основан на 
аналогии А, другой — на аналогии Б. В первом случае аналогом 

—> 
скорости в потоке жидкости является напряженность Е А стацио
нарного электрического поля в проводящей среде, во втором — век
тор Е Б , сопряженный с Ед (равный по величине, но составляю
щий с ним угол 90°) . Моделирование циркуляционных потоков по 
аналогии А с применением стационарного электрического поля воз
можно лишь при сведении многосвязной области циркуляционного 
течения к односвязной построением разрезов, линии которых могут 
быть точно известны лишь после решения задачи. Применение ана
логии Б дает возможность построить силовые линии поля, однако 
измерение напряженности в этом случае затруднено. 

Поэтому получил распространение метод моделирования цир
куляционных потоков, использующий обе аналогии [5]. При иссле-



довании обтекания одного или системы профилей на основе анало
гии Б строят силовые линии поля. Затем графическим методом про
водят линию равных потенциалов, вдоль которой осуществляется 
разрез, и после этого, используя аналогию А, находят систему изо-
потенциальных линий либо непосредственно измеряют составляю
щие вектора напряженности электрического поля и строят эпюру 
относительных скоростей. 

Принципиально другой подход к решению задач обтекания при 
наличии циркуляции был предложен Г. А. Рязановым [6] и реализо
ван в лаборатории электрического моделирования. Метод основан на 
применении внешнего квазистационарного индукционного электри
ческого поля тороидальных электромагнитов и сплошной проводя
щей среды (электропроводной бумаги, алюминиевой фольги, элек
тролита). Его бесспорное преимущество в том, что используется 
прямая математическая аналогия между циркуляционными пото
ками в многосвязных областях произвольной формы и квазистй-
ционарным индукционным электрическим полем в проводящей сре
де. Наиболее полно проявляются преимущества метода электро
магнитного моделирования при использовании вихревой зоны элек
трического поля для решения задачи обтекания профилей вращаю
щейся круговой решетки в относительном движении. 

В Л И В Т е и ЛПИ с 1965 г. проводится совместная работа по 
изучению возможности применения метода электромагнитного мо
делирования при исследовании потоков в элементах проточной ча
сти центробежных компрессоров. 

Постановка задачи 

Течение в проточной части рассматриваем при постоянных ско
ростях вращения и массовом расходе. Поток в межлопаточных ка
налах вращающейся круговой решетки в абсолютной системе ко
ординат при этом является потенциальным, но нестационарным, 
так как скорости и давления в зоне решетки для неподвижного на
блюдателя будут изменяться периодически. В диффузоре, в обрат
ном направляющем аппарате, в улитке и в других элементах про
точной части он будет установившимся и потенциальным, т. е. 

r o t c = 0. (1) 
В абсолютном течении на входе в ряде элементов проточной ча

сти образуется закрутка потока или «потенциальный вихрь», в ча
стности, по контуру, охватывающему вращающуюся решетку, су
ществует циркуляция 

Г = \ctdl = 2 ъгса = 2т: Гвх<«>вх = const , (2) 
L 

где сi —скорость потока по контуру; си —окружная составляю
щая скорости; совх — интенсивность вихря, соответствующая за
крутке на входе; г в х —условный радиус вихревого ядра, равный 
радиусу входа в рассматриваемый элемент проточной части. 
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В системе координат, связанной с вращающейся решеткой, т. е, 
в относительном движении, поток в ней установившийся, но вихре
вой, причем вихрь его численно равен удвоенной угловой скорости 
вращения решетки 

rot w = —2co. (3) 
Для несжимаемого потока его дивергенция и в абсолютном, и в 

относительном движении будет равна нулю 

div c = d i v w = 0. (4) 
Метод рассматривается применительно к несжимаемой среде 

(£ = const). Учет сжимаемости можно выполнить различными ме
тодами путем последовательных приближений. Расходная состав
ляющая потока может быть задана источниками, например, распо
ложенными по входному сечению данного элемента. 

Таким образом, поток в любом элементе, в общем случае пред
ставляется в виде суммы следующих составляющих: расходной от 
источников, циркуляционной, вызванной закруткой на входе, вих
ревой, вызванной вращением (для колеса) , циркуляционной около 
лопаток данного элемента (колеса, диффузора, обратного направ
ляющего аппарата). 

Следовательно, в относительном движении двумерный поток 
идеальной несжимаемой жидкости в круговой решетке, располо
женной в плоскости ХОУ, будет описываться системой уравнений: 

, "* dwv дхх 0 

xoi7w = L = — 2 со,; 
г дх ду z 

1. ~* dwy . dwv n 

div w = — - + L = 0 . 
дх ду 

(5) 

wx = ^r , wy = ; (6) 

При введении функции тока гр, связанной с составляющими ско
рости соотношениями, 

ду у дх 

второе уравнение системы (5) удовлетворяется тождественно, а 
первое принимает вид 

+ £ 4 . = _ 2 ш , . ( 7 ) 

дх2 ' ду' 

В качестве граничных принимают условия, что в центре решет
ки находится источник интенсивности V, создающий потенциальное 
радиальное поле, убывающее на бесконечности как 1U , по конту
рам профилей лопаток отсутствует нормальная составляющая ско
рости (выполняется условие непротекания wn=0), и вокруг каж
дого профиля лопатки существуют равные циркуляционные скоро
сти, такие по величине, что суммарный относительный вихревой 
поток плавно сходит с задних острых кромок профилей, т. е. соблю
дается условие Чаплыгина—Жуковского. 



Возможны случаи появления циркуляции на входе (си\ ^ 0 ) , пе
ременного расхода по окружности из-за осевой несимметрии вве
дением источников различной интенсивности, различной циркуля
ции вокруг лопаток либо из-за различного расхода по окружности, 
либо из-за различной геометрии лопаток (например, для двухъ
ярусных решеток). 

В абсолютном движении пространственный циркуляционный 
поток в безлопаточном диффузоре и улитке при введении условной 
перегородки, превращающей двухсвязную область течения в одно-
связную, описывается уравнением Лапласа 

дх* ду2 dz* V У } 

где Ф — потенциал скорости. 
По любому контуру, охватывающему ядро «потенциального вих

ря», существует циркуляция 

Г = f — tf/ = const , (9) 

а по периметру колеса выполняется граничное условие 

с п = — = —— = const , (10) 
дг -D2b2 

где V—объемный расход; D2, Ь2— соответственно диаметр и ши
рина колеса. 

Аналогичное граничное условие при этом должно быть выпол
нено и в сечении выходного патрубка 

сп = = = const , (11 

где п, D — нормаль к сечению выходного патрубка и его диаметр. 
На боковой поверхности должно быть выполнено условие не

протекания 

C = f - = 0 . (12) 
on 

Абсолютный поток в области лопаточного диффузора, представ
ляющего собой неподвижную круговую решетку крыловых профи
лей, описывается системой уравнений: 

rfivc^O;, ( 1 3 ) 

rot с = 0 ; 

и при введении условной перегородки сводится к уравнению Лап
ласа для функции тока гр 

V 3 Ф = 0 . (14) 

9* 131 



При этом по контуру, охватывающему зону рабочего колеса, су
ществует циркуляция (2), вдоль периметра колеса выполняется ус
ловие 

с г = - д ^ = - ^ ; (15) 

по профилям лопаток 

с я = - ^ = 0 ; ф = c o n s t , (16) 
dl 

а по контурам, сцепленным с ними, существуют циркуляции ско
рости, такие по величине, что суммарный поток плавно сходит с 
задних острых кромок профилей. 

Если исследуется строение потока в лопаточном диффузоре с 
выходом в улитку, то добавляются условия (11), (12). 

Во входных патрубках (каналах) трехмерный поток идеальной 
жидкости рассматривается как бесциркуляционный, невихревой, 
поэтому решение задачи сводится к отысканию потенциала, удов
летворяющего уравнение Лапласа при выполнении условия непроте
кания на боковых поверхностях. 

Электромагнитные модели потока идеальной жидкости 
в проточной части компрессора 

Предпринимались неоднократные попытки решать поставлен
ные задачи с помощью электрического моделирования [4, 7], однако 
применяемая при этом методика и технологическая реализация 
аналогии были далеки от совершенства, так как вихревое движение 
жидкости сводилось к потенциальному с заданием сложных гра
ничных условий для функции потока [7] или рассматривалось реше
ние для области межлопаточного канала и соответствующих обла
стей до и после него с уточнением границ методом последователь
ных приближений [4]. Решение задачи для циркуляционного пото
ка (8)—(12) путем сведения двухсвязной области к односвязной 
также требует определения действительного положения какой-либо 
изопотенциальной или силовой линии. 

Положение меняется к лучшему, если применить для решения 
этой задачи вихревые электрические поля [8]. Появляется возмож
ность простого решения как для циркуляционного течения, так и 
для вихревого движения на основе прямой математической анало
гии между вихревым потоком идеальной жидкости в относительном 
движении и вихревым индукционным электрическим полем в про
водящей среде. Эксперимент упрощается, точность повышается 
благодаря отсутствию необходимости отыскивать формы гранич
ных линий тока методом последовательных приближений. 

Поле скоростей в круговой вращающейся решетке с выходом в 
неограниченную среду может быть представлено, например, тремя 
составляющими полями (при си\ = 0 ) : полем скоростей при потен-



циалыюм обтекании круговой решетки радиальным потоком, вих
ревым полем с постоянным значением ротора скорости и полем об
текания решетки чисто циркуляционным потоком, когда циркуля
ции вокруг лопаток равны, а на контура-х- лопаток выполняется 
условие непротекания. Эти три поля воспроизводятся на электро
магнитной модели тремя электрическими полями (рис. 1), которые 

о 
Рис. 1. Принципиальные схемы устройства для моделирования в относи
тельном движении во вращающейся круговой решетке (в каналах рабоче

го колеса) потоков: 
а — схема радиального; б — вихревого; в — циркуляционного вокруг лопаток. 

при наложении с выполнением условия, аналогичного условию 
Чаплыгина—Жуковского в аэродинамическом потоке, дают сум
марное поле — аналог поля скоростей при обтекании вращающей
ся круговой решетки в относительном движении. 

Радиальный аэродинамический поток моделируется на основе 

электрогидродинамической аналогии (аналогия с, Е) радиальные 
электрическим полем в двухслойной проводящей модели, вырезан 
ной из алюминиевой фольги. В центрах обоих листов устанавлива 
ются электроды (см. рис. 1, а ) , питаемые переменным током. Ниж 
ний лист, моделируя бесконечно протяженную среду, позволяе' 
имитировать выход потока из решетки в неограниченное простран 
ство. Поток напряженности квазистационарного электрического по 
ля N и (аналог расхода V идеальной жидкости через сечения ко 
леса) измерялся с помощью прямоугольного листа фольги шири 
ною Ь, включенного последовательно с моделью, 

NE =Еф, 
где Е0 — напряженность однородного электрического поля в листе 



При этом величина Ег на радиусе г определялась отношением 

Е = = Е(лЬ 

2пг 2 кг 

Вихревой аэродинамический поток в относительном движении 
моделируется индукционным электрическим полем, индуцируемым 
однородным переменным магнитным полем (см. рис. 1 ,6) . Магнит
ное поле создается двумя катушками радиуса R, расположенными 

в плоскостях 2 = ± — , т. е. на расстоянии радиуса друг от друга 

(рис. 2 ) . В таком поле 

roLE = 

divE = 0 , 

(17) 

что при постоянно действующем значении магнитной индукции поз
воляет реализовать вихревое течение идеальной несжимаемой 
жидкости на электромагнитной модели на основании математиче
ского подобия систем уравнений (5) и (17). 

Так как катушки питаются синусоидальным переменным током 
/ ( т ) = / е ' Ш э ь , то уравнения (17) могут быть записаны в виде 

T0txE= — iu9Bg , ^lg^ 

divE = 0 , 

где соэ — круговая частота переменного тока. 
При введении функции потока напряженности индукционного 

электрического поля ( У э ) соотношениями, аналогичными соотно
шениям (6) , 

Е = - Е = -дУ* 

получим 

ду у дх 

+ -~~ = - i ^ B z . (19) 
дх2 ду2 

Определим константы подобия [9] рассматриваемых полей соот
ношениями: 

NW = ^ ; N ^ ^ - ; N „ = ^ - : N< = ± , (20) 

где ан , ам — характерные линейные размеры натуры и модели. 
Методом анализа уравнений (5) , (18), (7) , (19) найдем, что 

при электромагнитном моделировании вихревого обращенного те-



чения идеальной жидкости необходимо выполнить критерии подо
бия: 

I I ! = 2 н = 3 2 м = idem ; 
w 2 Е 

п = н = м = idem . (21) 
2 Ф 2 К Э 

ЯЮ0 

Рис. 2. Электрическая схема установки для моделирования потока в от
носительном движении во вращающейся круговой решетке: 

/( — катушки, образующие кольца Гельмгольца; ТЭ — тороидальные электромаг
ниты; Э — электроды; Л — прямоугольный лист алюминиевой фольги, позволяющей 
измерять поток напряженности квазистационарного электрического поля; У М — 
усилитель мощности типа МРТУ-100; ГЗ-33 — генератор звуковых частот; У2-1А — 
измерительный усилитель; С1-1 — электронный осциллограф; П — переключатели; 

T P i — трансформатор. 

Моделирование чисто циркуляционного потока вокруг лопаток 
круговой решетки осуществляется на основе математической ана
логии между внешним индукционным электрическим полем, окру
жающим тороидальный электромагнит, сцепленный с плоской про
водящей пластиной, и циркуляционным потоком идеальной несжи-



маемой жидкости. В отверстия, имитирующие профили лопаток ко
леса, вставляются тороидальные электромагниты, имеющие оди
наковые параметры (см. рис. 1 , в ) , и подключаются к источнику 
переменного напряжения. Величина и фаза напряжения на элек
тромагнитах регулируется таким образом, чтобы при последующем 
сложении эпюр напряженностей по профилям лопаток выполнялось 
в суммарном электрическом поле условие, аналогичное условию 
Чаплыгина—Жуковского, существующего при аэродинамическом 
обтекании лопаток. Можно использовать только один тороидаль
ный электромагнит, пользуясь принципом суперпозиции полей. 
В этом случае для определения безразмерных скоростей по профи
лю лопатки нужно измерить напряженность индукционного поля 
по всем профилям и значения в тождественных точках сложить с 
учетом знака, разделив полученные суммы на напряженность вих
ревого поля ЕГ2 на радиусе г2. 

Описанные поля могут исследоваться раздельно с последую
щим графическим сложением эпюр скоростей, что имеет то преиму
щество, что исследовав распределение скоростей на лопатках за
данной круговой решетки, можно изменением масштаба соответ
ствующих эпюр и сложением их получить любые режимы работы 
колеса. 

Моделирование потока в колесе в относительном движении осу
ществлялось на установке, разработанной лабораторией электри
ческого моделирования Л И В Т а и применявшейся ранее для реше
ния двухмерных задач теории упругости (см. рис. 2) . 

Установка питается от задающего генератора ГЗ-33 и усилите
ля мощности УМ типа МРТУ-100. Разделительный трансформатор 
TPi выполнен на тороидальном сердечнике и имеет четыре вторич
ных обмотки. Обмотка // служит для питания катушек К, образую
щих с емкостью С колебательный контур с резонансной частотой 
500 гц. Обмотка /// служит для создания в модели потенциального 
радиального поля, обмотка IV питает тороидальные электромагни
ты, обмотка V создает опорное напряжение для потенциометра пе
ременного тока. Опорное напряжение, синфазное с индукционным 
электрическим полем, создаваемым переменным однородным маг
нитным полем, снимается с петли О. 

Измерительный блок установки представляет собой двухкоор-
динатный потенциометр переменного тока, позволяющий произво
дить отсчет лишь одной составляющей измеряемого напряжения. 
Опорное напряжение подается на фазорасщепляющую цепочку, со
стоящую из активного сопротивления г0 и воздушного трансформа
тора L]L2. Напряжение, синфазное с измеряемой составляющей 
ЭДС зонда, снимается с сопротивления г 0, а квадратурное напря
жение — со вторичной поворотной обмотки ( L 2 ) воздушного транс
форматора. Измерение величины синфазного напряжения произво
дится делителями напряжения г 1 0 —Пз (множитель) и гх—г9 (де
кадный). Сумма синфазной и квадратурной составляющих опорного 
и измеряемого напряжения, снимаемого зондом, подается на нуль-



индикатор, состоящий из измерительного усилителя типа У2-1А, на 
выходе которого включен осциллограф С1-1. Установка необходи
мой при измерениях фазности напряжений производится переклю
чателями П] и П 2 . 

Для устранения влияния внешних магнитных и электрических 
полей части измерительной схемы экранирования, а вариометр 
(L\L2) и реохорд выполнены астатическими. 

Абсолютное движение пространственного циркуляционного по
тока в безлопаточном диффузоре с последующей улиткой имитиру
ется в модели двумя электрическими полями: радиальным потен
циальным и внешним индукционным электрическим, радиальное 
потенциальное поле создается в проводящей среде с помощью элек
тродов, установленных с равномерным шагом вдоль периметра кру
говой стенки, ограничивающей зону колеса, внешнее индукционное 
электрическое поле тороидального электромагнита (имитирующее 
циркуляцию от вращающейся круговой решетки), при введении ус 
ловной перегородки, исключающей многозначность потенциала Ф. 
описывается уравнением Лапласа [10]. Электроды подключаются 
через сопротивления, на два порядка превышающие удельное со
противление электролита, или другой проводящей среды, ко вто
ричной обмотке того же электромагнита. 

Режим работы безлопаточного диффузора и улитки характери
зуется отношением си/сг, определяемым интенсивностью электри
ческих полей, моделирующих поток. С помощью магазина сопро
тивлений соотношение между ними можно изменять. 

Моделирование трехмерных циркуляционных потоков с приме 
нением электролита требует изготовления сложной профилирован 
ной электролитической ванны. Поэтому был разработан метод из 
готовления слоистых моделей из листов алюминиевой фольги 
Модель улитки изготовляется при этом многослойной, что соответст
вует изменению площадей сечений по ее длине. Форма листов опре 
деляется построением: пространственная модель рассекается ря 
дом плоскостей, параллельных плоскости симметрии, и определя 
ются линии их пересечения с поверхностью камеры. По этт 
линиям вырезаются листы и накладываются друг на друга. Со 
единение их между собой осуществляется точечной электроискро 
вой сваркой. 

Эксперименты, проведенные лабораторией электрического мо 
делирования Л И В Т совместно с кафедрой компрессоростроенш 
ЛПИ им. Калинина, показали эффективность применения модели 
рования при исследовании аэродинамики потока во вращающихс5 
круговых решетках, в безлопаточных диффузорах, улитках и дру 
гих элементах проточной части компрессоров. 

Для примера показаны эпюры распределения скоростей по про 
филю лопатки центробежного колеса (рис. 3) , полученные на элек 
тромагнитной модели и расчетным методом Стейница. Различи* 
эпюр на контурах лопаток объясняется тем, что по методу Стейни 
ца течение в области кромок не учитывается. 



Таким образом разработан и опробован весьма эффективный 
способ теоретического расчета и анализа идеального потока в лю
бых элементах проточной части центробежных компрессоров (и во-

2 

г -
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Рис. 3. Эпюры распределения скорости по лопатке колеса (крыловой 
профиль С = 4, режим (р\ = 0,325): 

1 — методом электромоделирования для двухмерного потока несжимаемой жидкос
ти; 2 —расчет по методу Стейница с учетом трехмерности и сжимаемости истока. 

обще турбомашин). Метод внедряется в практике исследования в 
лаборатории компрессоростроения ЛПИ имени М. И. Калинина. 
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Ц Е Н Т Р А Л Ь Н Ы Й НАУЧНО-ТЕХНИЧЕСКИЙ И ПРОЕКТНО-КОНСТРУКТОРСКИЙ 
КОТЛОТУРБИННЫЙ ИНСТИТУТ им. И. И. ПОЛЗУНОВА (ЦКТИ) 

А. П. Тарабрин, инженер 

М Е Т О Д Ы РАСЧЕТА А Э Р О Д И Н А М И К И ПОТОКА 
В ПРОТОЧНОЙ ЧАСТИ О С Е В Ы Х К О М П Р Е С С О Р О В 

Расчет осесимметричного потока в ступени осевого компрессора. 
В настоящее время существует несколько методов расчета осред-
ненного потока в осевых компрессорах [1—5 и 8] для идеальной 
сжимаемой жидкости. Эти методы позволяют рассчитать поля ско
ростей и давлений в каждом сечении проточной части как на рас
четном, так и на нерасчетных режимах, однако не используются в 
проектировании и отработке проточных частей осевых компрессо
ров из-за отсутствия рекомендаций по заданию для расчета осе
симметричного потока поточных углов, потерь и т. д. и о сходимо
сти расчета с опытом. 

Данная работа посвящена поискам путей использования теоре
тического анализа осесимметричного потока для расчета потока в 
осевом компрессоре. Расчеты производились по методу [2—4], за
программированному для ЭВМ «Урал-2». Коротко остановимся на 
его основных идеях. 

Рассматривается установившееся осесимметричное течение не
вязкого, сжимаемого газа. Система уравнений, определяющая тече
ние в проточной части в цилиндрической системе координат может 
быть представлена в виде: 

1 д р A . - c r ^ - c g - ^ + F r ; (1) 
р дг 

-4- а*- 1 = const ; (3) 

?|2 / = срТ + ~— = const при ([» = const ; (4) 

ф = \ KPczrdr ; (5) 

° = 1 - " 7 ^ 7 ^ х г ( х » х ) , (6) 

где р— давление; g — плотность; к — показатель адиабаты; Я в х — 
значение коэффициента скорости на входе в венец (Я вычисляется 
по абсолютной скорости, если угловая скорость w = 0, и по относи-



ч / о ч / 1 К — l - i ЛК~1 Г 
тельной в противном случае); е (Я) = 1 - А - ;<,-•— 

п 

вх 
коэффициент потерь; Л рп — потери полного давления в решетке; 

с в х — значение скорости на входе в венец; с (cn са, cz ) — вектор 
скорости в неподвижной системе координат: Fг, Fu — составляю
щие массовой силы воздействия лопаток на поток; w (сп са, иу 

с2) —вектор относительной скорости: ip — функция тока, причем 
при г = г в т ^ = 0 и при r = r I l e p ip = ipntv ; rBT , г п е р — втулочный и на
ружный радиусы; k — коэффициент стеснения потока лопатками 
или пограничными слоями. 

Задача решается для данной геометрии проточной части (в том 
числе и геометрии лопаток), граничных условий, скорости враще
ния. Решение находится методом последовательных приближений. 
Из уравнения (1) интегрированием определяется р = р (г). Величи
на скорости может быть получена из выражения 

где pin = орои —полное давление в рассматриваемом сечении; 
Роп — полное давление на входе в решетку. 

Полученное значение скорости уточняется привлечением урав
нения неразрывности, после чего корректируется положение линий 
тока. 

В качестве объекта исследования была выбрана высоконапор
ная ступень К-70-16 с 70-процентной реакцией, разработанная и 
испытанная в ЦКТИ канд. техн. наук М. М. Бабковой. Числа Маха 
находились в пределах 0,3—0,5, значения коэффициента расхода 
изменялись в пределах от 0,603 до 0,408. 

В процессе выполнения большого числа систематических расче
тов выявлялось влияние задания поточных углов, потерь и коэф
фициента стеснения на распределение параметров в каждом конт
рольном сечении и их соответствие данным эксперимента. Как по
казало исследование, из перечисленных выше факторов (/3, £, К) 
наиболее сильное влияние как на величину параметров, так и на 
распределение их по высоте лопатки оказывают углы выхода по
тока /3 (или а). Поворот потока, осуществляемый решеткой, может 
быть определен несколькими способами: по обобщенным данным 
продувок плоских решеток [6, 7], на основе теоретических данных 
[1, 2], а также по данным продувок кольцевых решеток. 

На рис. 1 даются значения углов выхода потока /32 из лопатки 
рабочего колеса ( Р К ) , полученные при <р1п =0,546 (ср1п —коэффи
циент расхода, определенный по заторможенным параметрам па 
входе), по данным Комарова [6] и Хоуэлла [7], а также по данным 
испытания модели. Расхождение между значениями /32, по данным 
Комарова и Хоуэлла, невелико (1—2°) и постоянно по высоте ло-

k 



патки, а по данным испытаний ступени имеет несколько отличный 
характер от распределения по данным плоских продувок, что вы
звано взаимным влиянием решеток в лопатке, а также влиянием 
вторичных течений. 

90° 100° 1Ю° 120° 130° М°[Зг 

Рис. 1. Сравнение углов выхода потока из Р К ступени К-70-16, опреде
ленных различными способами при (р[п =0 ,546 : 

/ — по работе [7]; 2—по работе [6]; 3 — данные опытов M M. Бабковой. 

Соответствующие распределения полного давления р2и , осевой 

с2г и окружной с2и проекций скорости с в зазоре РК, полученные 
при расчете осесимметричного потока, приведены на рис. 2. Можно 
заметить, что небольшая разница в углах выхода приводит к суще
ственному изменению полного давления и значения с2и . 
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Рис. 2. Распределение по радиусу PmCtizciu за Р К ступени К-70-16 при 
различном задании углов выхода потока: 

1 — по работе [7]; 2—по работе [6]; 3 — данные опытов M. M. Бабковой; 4 — 
экспериментальные данные. 



Расчеты осесимметричного потока с использованием величин 
углов, по данным продувок плоских решеток, не дают хорошей схо
димости с экспериментальными результатами. Для обеспечения 
сходимости расчета с опытом необходимо вводить соответствующие 
поправки к значениям углов, определенным по данным плоских 
продувок. Результаты, наиболее близкие к опытным, были получе
ны с использованием значений углов /З2, определенных в опыте на 
модели. 

Хотя расчет приводился для идеальной жидкости, тем не менее 
влияние потерь учитывалось косвенным образом через использо
вание коэффициента изоэнтропичности о в уравнениях (3) , (6) . 
Распределение давлений и скоростей зависит от величины и харак
тера изменения по радиусу коэффициента потерь £, но эта зависи
мость более слабая в сравнении с влиянием величины угла выхода 
потока. Накопленный большой статистический материал по про
дувкам плоских решеток позволяет определять величину £ в зави
симости от геометрических параметров решетки и режима ее рабо
ты. Величина £ должна включать в себя профильные, индуктивные, 
концевые потери, а также потери в зазоре. Как показало проведен
ное исследование, определение коэффициента потерь, по данным 
Комарова, обеспечивает распределение параметров потока по вы
соте лопатки и значения суммарного к.п.д. (гуад ) ступени, близкие 
к замеренным в эксперименте. 

Известно, что из-за наличия пограничного слоя на ограничиваю
щих канал стенках величина потерь вблизи втулки и корпуса резко 
возрастает. Использование в расчете распределений потерь по ра
диусу с учетом «краевого» эффекта может дать результаты, каче
ственно совпадающие с действительными в этой области. Но по
скольку расчет проводится для идеальной ж,идкости, то при слиш
ком больших значениях С вблизи втулки и периферии возможно 
появление мнимых скоростей. Так как влияние «краевого» эффекта 
распространяется только на небольшие области вблизи концов ло
патки, то можно вести расчет без его учета или же учитывая его 
частично. При высоких числах Маха необходимо учитывать влия
ние сжимаемости на величину £. 

Из-за наличия пограничных слоев на ограничивающих поверх
ностях, в сечениях, даже свободных от лопаток, бывает загромож
дение канала. Аналогичное влияние оказывают также сходящие с 
лопаток кромочные следы. Это приводит к увеличению скоростей в 
рассматриваемом сечении. Эффект от этого явления может косвен
но учитываться в расчете введением коэффициента загромождения 
канала К [8]. Анализ расчетных и экспериментальных данных по
казал, что хорошее совпадение данных расчета с опытом получает
ся при введении следующих значений К : 0,98; 0,962; 0,95 в сечениях 
за входным направляющим аппаратом ( В Н А ) , рабочим колесом 
(РК) и промежуточным направляющим аппаратом (ПНА), соот
ветственно. 



Расчет, как правило, проводился в несколько этапов. На каж
дом из этапов при приближенном задании углов выхода потока и 
потерь определялись углы натекания потока на решетку в каждом 
сечении. Затем величины потерь и углов выхода потока приводились 
в соответствие с новыми ус
ловиями натекания, и такой 
процесс повторялся до тех 
пор, пока углы натекания на 
данном этапе не отличались 
от их значений для предыду
щего этапа. 

Г[М]\ 

0,110 

Рис. 3. Сравнение расчетных и 
опытных эпюр за Р К ступени 

К-70-16: 
а — статического давления; б — скорос
тей; / — опыт; 2 — расчет с учетом 
«краевого» эффекта при ср ш =0,603 ; 3— 
расчет; I — ф 1 п - 0 , 6 0 3 ; I I — ф ш = 0,485; I I I -
ф =0,447 
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Сравнение расчетных и экспериментальных параметров при ис
пользовании указанных выше рекомендаций в сечении за рабочим 
колесом ступени в широком диапазоне изменения коэффициента 
расхода приводится на рис. 3, а, б. Расчетные эпюры скоростей с. 
и си во всех сечениях хорошо согласуются с опытными. В сечениях 

т - т т т л „ Ррасч А ш ы т 

за РК и 11НА имеется расхождение др = в величи-
Ррасч Ра 

не статического и полного давления до 5—9%, где ра —атмосфер-



ное давление. Это вызвано неточностью задания углов поворота 
потока, коэффициента потерь, а также другими, не учитываемыми 
в расчете факторами. 

Таким образом, кинематические параметры потока могут быть 
определены расчетом с достаточной точностью. Это делает возмож

ным более глубокий анализ пото-
Ы 

0,9 

0,6 

ка в проточной части, а также 
улучшение лопаточного аппарата 
на основе вариантных расчетов. 

На рис. 4 приводятся экспери
ментальные и расчетные характе
ристики ступени К-70-16. Характер 
расчетных кри'вых г}ал = г] ад {(р) и 
^ а д = ^ а д (<Р) ПОЛНОСТЬЮ С О О Т В е Т -

ствует полученным в опыте. Рас
хождение по коэффициенту напо
ра ipaR при (р1п =0,52 составляет 
4,5% и по rjai — 1 %. Эксперимен
тальные данные, полученные при 
исследовании ступени с различ
ным углом установки рабочих ло
паток, а также расчеты показали, 
что расхождение в угле установки 
РК в Г 'приводит к изменению ко
эффициента напора на 3—4%. 
Таким образом, полученное рас
хождение между расчетом и опы
том может быть вызвано отличием 
расчетных и опытных угло<в при
мерно в 1° и находится в 'пределах 
точности определения углов в 
эксперименте. 

Использование метода малых 
возмущений при доводке лопаточ

ного аппарата осевого компрессора. На основе расчета обычно не 
удается спроектировать лопаточный аппарат, который с требуемой 
точностью удовлетворял бы заданным условиям. Требуется после
дующая экспериментальная проверка, а затем доводка лопаточно
го аппарата. Методы доводки [9] основываются на независимости 
работы решеток друг от друга. Однако в некоторых случаях, осо
бенно при отличии закрутки лопатки от закона свободного вихря, 
взаимное влияние решеток в лопатке может быть большим, ввиду 
этого доводка такой ступени осуществляется в несколько этапов. 

Ниже излагается простой метод определения изменений в углах 
выхода потока из венца для получения требуемого изменения напо
ра по высоте лопатки. Этот метод можно использовать как для до
водки лопаточного аппарата компрессора, так и для определения 
расхождений между действительными значениями углов выхода 
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Рис. 4. Сравнение расчетных и экспе
риментальных характеристик ступени 

К-70-16: 
/ — опыт; 2 — расчет. 



потока из РК и их значениями по данным продувок плоских ре
шеток. 

Здесь удобно вместо уравнения Эйлера (1) в проекции на ось 
использовать уравнение движения в форме Крокко [2] 

спг — ОУГ2
 дсиг , с I дсг _ дсг_\ _ д]_ 

г 2 дг ^ z \ dz dz ) ' дг К ) 

Расчеты показали, что в осевых компрессорах с лопатками, у 
которых одна из кромок или линия, соединяющая центры тяжести 
профилей, направлена по радиусу, радиальной составляющей мас
совой силы Fr воздействия лопаток на поток можно пренебречь. 

Пусть для данной геометрии ступени при заданных граничных 
условиях [1] известно значение параметров потока за рабочим ко
лесом. Эти значения могут быть получены либо на основе экспери
мента, либо на основе решения прямой задачи (1) . Во многих слу
чаях, а особенно при доводке, необходимо на малую величину из
менить геометрию лопаточного аппарата для получения требуемого 
напора. Предположим, что (саг)* — значение функции саг на вы
ходе из рабочего колеса исходной лопатки. Для получения требуе
мого напора необходимо изменить исходную величину (сиг)* на ма
лую величину {ctlr)f, которую в дальнейшем будем предполагать 
заданной, т. е. для исходной лопатки 

сиг=(сиг)* + (с„гу . (8) 
Задача состоит в определении изменений в углах выхода пото

ка исходной лопатки. Соответственно изменению (сиг)' остальные 
параметры в данной точке при r = const получат малые прираще
ния: 

Сг = С*г + Сг\ р = р * + р ' ; СГ = С\+СГ. 

Кроме того, в общем случае при изменении (сиг)* на (сиг)' про
изойдет изменение положения линий тока в зазоре между венцами 
и, следовательно, изменение распределения функции тока по ра
диусу. Пусть гр* = 1р* (г) распределение функции тока по радиусу 
для исходной лопатки в сечении за рабочим колесом и = (г) + 
+Агр—соответствующее значение для новой лопатки, где Агр—из
менение функции тока в данной точке (причем очевидно, что при 
одном и том же расходе при г = г в т и r = rnep Агр = 0). Значение 

„ dl 
производной — для новой лопатки примет вид 

дг 

дг dfy дг д Ф * д^-]2 

где (гр*) —значение производной — в данной точке для ис-
dty* dty 

ходной лопатки. 
Для дальнейших рассуждений последним членом будем прене

брегать, так как для осевых компрессоров его влияние незначитель-
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но. Подставляя в (7) новые значения скоростей, а затем вычитая 
из полученного уравнения уравнение (7) и пренебрегая произведе
нием малых величин, а также произведением малых величин на их 
производные, получим 

del , . d\ncz ( < V ) * - a > r 2 d(cur)' (ctlr)' d(cur)* 
+ CZ — —* • ; — • — + 

dr dr dr dr 

dl 1 
+ — К Г — [p*Cz + р'Сг] . (9) 

flty* cz 

Уравнение (9) является линейным дифференциальным уравнением 
первого порядка. Предполагая значение последнего члена в (9) 
известным из предыдущего приближения, представим решение (9) 
в виде 

2Ср 
1 

t'ZCp 
u z c p 

(cur)* — « г 2 d(cur)' 

(СцГУ d(cur)* 
' ср 

dl 

Kr(9*Cz + р'Сг) 

dr 

dr 

+ 

(10) 
r" dr dty* 

где индекс «ср» означает, что величины берутся на среднем радиусе, 
Граничным условием для определения c z c p служит уравнение 

сплошности 
г 

пер 

I Kr(?'cl+ p*c'g)dr = 0 
Значение д/ определяется из выражения 

1 cz р 2 + си $и 

И* 

( Н ) 

(12) 

г д е # * = с р Г * + — . 

Уравнения (7) — (9) решаются методом последовательных при
ближений. В качестве нулевого приближения можно полагать р ' = 
cz = 0 . Используя треугольники скоростей, легко получить форму
лу для изменения в углах выхода потока 

C O S p 2 z sin (13) 

где /32г — угол между направлением потока на выходе из лопатки 
и осью г. Из (13) определяются те изменения в углах выхода, ко
торые нужно внести в исходную лопатку для того, чтобы получить 
заданный напор. 

На основании проведенного исследования можно сделать сле
дующие выводы. 



Метод расчета осесимметричного потока в проточной части мо
жет быть использован для поверочного расчета осевого компрессо
ра. При указанных в докладе рекомендациях по заданию углов вы
хода, потерь и коэффициента К метод дает результаты, соответст
вующие экспериментальным. 

Метод доводки лопаточного аппарата на основе метода малых 
возмущений, приведенный в данной работе, может быть использо
ван также для определения расхождений между действительными 
значениями углов выхода потока и их значениями по данным про
дувок плоских решеток. 

Предлагаемые методы можно использовать для улучшения ло
паточных аппаратов существующих осевых компрессоров. 

Л И Т Е Р А Т У Р А 

1. Степанов Г. Ю. Гидродинамика решеток турбомашин. М., Физматгиз, 1962. 
2. Жуковский М. И. Аэродинамический расчет потока в осевых турбомаши-

нах. М., изд-во «Машиностроение», 1967. 
3. Жуковский М. И., Тарабрин Л. П. Расчет осесимметричного потока в сту

пени осевых турбомашин. «Энергомашиностроение», 1964, № 9. 
4. Жуковский М. И., Новикова О. И. и др. Программирование расчета осе

симметричного потока в проточной части осевых турбомашин на Э В М «Урал-2». 
Труды Ц К Т И . Вып. 60, М., 1965. 

5. Сироткин Я . Л. Поверочный расчет осевых турбомашин в рамках теории 
цилиндрической ступени для совершенного газа на Б Э С М - 2 М . «Энергомашино
строение», 1966, № 6. 

6. Комаров Л. П. Исследование плоских компрессорных решеток. «Лопаточ
ные машины и струйные аппараты», 1967, № 2. 

7. Howell Л. R. F l u i d dynamics of axial compressors. « Journal Proc. Inst . Mechv 
Eng.» , 1945, v o l . 153, № 12. 

8. Iansen W., W. C. Moffatt. The of f -des ign analysis of a x i a l - f l o w compressors. 
«Journal of E n g i n e e r i n g for Power». Trans. A S M E , ser. A , 1967, v o l . 89, № 4. 

9. Гофлин А. П. Аэродинамический расчет проточной части осевых компрес
соров для стационарных установок. М., Машгиз, il959. 

КАЗАНСКИЙ АВИАЦИОННЫЙ ИНСТИТУТ 

А. П. Тунаков, канд. техн. наук, 
С. Г. Ибрагимов, инженер 

Б А Л А Н С И Р О В А Н И Е Р Е З У Л Ь Т А Т О В ИСПЫТАНИЙ 
О С Е В Ы Х К О М П Р Е С С О Р О В 

Необходимость сравнивать экспериментальные и расчетные па
раметры компрессоров возникает при газодинамической доводке 
проектируемых и модернизации существующих машин. Путем 
сравнения уточняются коэффициенты потерь, заложенные в перво
начальный расчет. Этот процесс обычно называют балансировани
ем результатов испытаний. 

Расчеты характеристик осевых компрессоров состоят из обще
принятых уравнений течения газа и заданных в той или иной фор-
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ме коэффициентов потерь. Недостаточность сведений по коэффи
циентам потерь является причиной того, что подобные расчеты поз
воляют получить характеристики с точностью, достаточной лишь 
для стадии проектирования. При этом всегда удается найти изме
нение коэффициентов потерь на различных режимах даже для ком
прессоров, параметры и геометрия которых близки к тем, для кото
рых определены коэффициенты потерь. У компрессоров, значитель
но отличающихся по параметрам и геометрии от исследованных, 
отличие экспериментально измеренных параметров от расчетных 
оказывается еще большим. 

В данной работе предлагается производить балансирование из
вестным из математики методом максимума правдоподобия. В ре
зультате такого балансирования для данной геометрии с наиболь
шей достоверностью обеспечиваются минимальные невязки между 
расчетными и замеренными параметрами во всем диапазоне прове
денных экспериментов. 

Математическая модель составлена с допущениями, общепри
нятыми для поверочного расчета многоступенчатого осевого ком
прессора. Расчет ведется на среднем диаметре. В каждом рассмат
риваемом сечении берутся среднеинтегральные параметры потока. 
Делается допущение об осесимметричности течения. Математиче
ская модель составлена применительно к компрессорам с дозвуко
вым профилированием, но допускает наличие местных сверхзвуко
вых скоростей. Изменение параметров в осевом зазоре и влияние 
неравномерности полей скоростей на входе в компрессор не учи
тываются. 

Математическая модель составлена по венцам, т. е. для каждо
го рассматриваемого венца по заданной геометрии и параметрам 
на входе определяются параметры потока на выходе из него. При
чем параметры потока на выходе из /-го венца служат входными 
параметрами для (/+1)-го венца и т. д., так как потери в осевом 
зазоре не учитываются. Отдельно рассматриваются входной и вы
ходной патрубки, входной направляющий аппарат. 

В математическую модель включен целый ряд эмпирических и 
приближенных формул. Некоторые из них нуждаются в пояснении. 
Так, момент появления местных сверхзвуковых скоростей, установ
ление критического режима в горловине межлопаточного канала 
и поправки на влияние сверхзвуковых режимов определялись по 
обобщенным графикам [1], которые были аппроксимированы ана
литическими зависимостями. 

Качество профилей компрессора оценивается обычными коэф
фициентами Сх и Су. При определении углов поворота потока в 
лопаточном венце и коэффициента сопротивления использованы 
обобщенные результаты продувок плоских решеток, аппроксими
рованные аналитическими зависимостями. При числе Re, меньшем 
критического, учитывается его влияние по приближенной формуле. 
Границы неустойчивых режимов работы определяются по крите
рию потери устойчивости течения в каждом лопаточном венце. 



Утечка воздуха через лабиринты оценивается по известной форму
ле Стодола [2]. 

Коэффициенты потерь и коэффициенты в эмпирических форму
лах задаются только в нулевом приближении, если достоверность 
их вызывает сомнения. 

Для каждой точки задаются 4 режимных параметра. Это могут 
быть п, Твх, рпх, G или / ? п ы х , Мкр вместо G. В качестве режимных 
выбираются параметры, измеренные с минимальными погрешно
стями. В результате совместного решения уравнений математиче
ской модели за каждым венцом многоступенчатого осевого ком
прессора определяются все необходимые параметры. 

Параметры, измеренные при испытаниях, нельзя считать равно
точными. Для учета неравноточности по специально разработанной 
методике определялись средние квадратичные погрешности каждо
го из измеряемых параметров. По ним определялся вес каждого 
параметра Pt по формуле [4] 

4 
где оо — произвольное положительное число; at — средняя квад
ратичная ошибка измеряемого параметра. 

Погрешности после умножения на вес становятся равноточ
ными. 

При определении средней квадратичной погрешности учитыва
ются погрешности приборов и погрешности, вызванные методикой 
измерений. Наибольшую трудность вызвал расчет погрешностей 
из-за неравномерности потока газа по сечению при измерении его 
параметров в небольшом числе точек. Предложены формулы для 
расчета этих погрешностей. 

Предлагается следующий порядок балансирования. 
Сначала производятся испытания компрессора с измерением 

достаточного количества параметров на большом числе режимов. 
После получения экспериментальных данных для каждой точки эта 
точка рассчитывается по математической модели с коэффициента
ми нулевого приближения. 

Общее решение системы нелинейных уравнений математической 
модели компрессора для любого из измеряемых при испытаниях 
параметров будет иметь вид 

ftj 2̂» ^з* • • • ' ^к) — Lij » (2) 

где kK—коэффициенты потерь эмпирических формул; / — номер 
экспериментальной точки; i — номер измеряемого параметра в 
каждой точке. 

Эти уравнения несовместны, так как между расчетными и экс
периментально измеренным значениями каждого параметра суще
ствует расхождение (невязка). Невязка вызвана, с одной стороны, 
несоответствием коэффициентов нулевого приближения истинному 



их значению и, с другой стороны, погрешностью математической 
модели, погрешностями измерений. 

Поэтому уравнения следует считать условными и записать их 
решения с коэффициентами нулевого приближения в виде 

ftf(k'u 4 Аз, . . . , к'к)-1и = ЪиФ0, (3) 
где —невязки между экспериментальными и расчетными зна
чениями каждого параметра. 

Дальнейшая минимизация невязок ведется на основе метода 
максимума правдоподобия. При обработке испытаний осевых ком
прессоров погрешности измеренных параметров аь не зависят от 
варьируемых коэффициентов kK. В этом случае метод максимума 
правдоподобия превращается в способ наименьших квадратов. 

Подсчитывается сумма квадратов невязок, умноженных на вес 
замеров для учета неравноточпости измерений. Делается допуще
ние о том, что результаты испытаний и математическую модель 
можно считать взаимно сбалансированными, если сумма квадратов 
невязок имеет минимум. Это допущение эквивалентно принципу 
Лежандра [4]. 

Если теперь записать уравнение (3) для случая неравноточных 
измерений 

VP, }' , (4) 

где Pt — в е с каждого измеряемого параметра, то можно опреде
лить значения коэффициентов по принципу Лежандра. Необходи
мое условие минимума суммы (4) будет 

dkx dk2 dkK 

Полученные из условия (5) уравнения для коэффициентов ма
тематической модели называются нормальными. Для определения 
неизвестных всегда можно составить систему с числом уравнений, 
равным числу неизвестных, т. е. система в общем случае становится 
замкнутой. 

Составить нормальные уравнения можно при любом виде ус
ловных уравнений. Решить нормальные уравнения при нелинейных 
условных уравнениях сложно. Кроме этого, корни нормальных 
уравнений не будут линейными функциями случайных чисел //;- и 
значительно усложнится определение дисперсии неизвестных. От
казаться от определения дисперсии нельзя, так как она позволяет 
сделать заключение о надежности вычисленных коэффициентов 
для данной серии 'измерений. При линейных условных уравнениях 
получатся линейные нормальные уравнения. Поэтому необходи
мой операцией является линеаризация условных уравнений. 

В примененном нами методе линеаризации делается допущение, 
что невязки условных уравнений малы, т. е. несовместность систе
мы уравнений «слаба». Затем выбираются значения неизвестных 
коэффициентов (&ю, k2o, /е3о,..-, А к 0 ) в нулевом приближении. Одни 

S fij(ki, Аь, К . . . , h) — lV] 



из них выбраны по результатам собственных испытаний, другие — 
по различным литературным источникам или в результате аппрок 
симации графиков, заложенных в математическую модель. При от 
сутствии достоверной информации о коэффициентах нулевого при 
ближения их можно просто полагать равными единице. Затем все]\ 
коэффициентам нулевого приближения дается приращение неиз 
вестной пока величины 

Ki = Ко + А Й 1 1 » ' ] 

К\=Ко + А Й 21 , ••• > (6 
Kl ~ Ко ~Ь А^к1 • j 

После подстановки этих выражений в условные уравнения 
разложения функции в ряды по степеням Л kK можно ограни 
читься в разложениях первыми степенями этих поправок, т. е. ма 
тематическая модель линеаризуется относительно заданных не 
грешностей. Тогда получатся линейные условные уравнения вид 

/ „ ( * , „ * „ . . . , * , „ ) - / „ + ( ^ - ) « „ + j д * „ + 

+ - + (^-)„4*""0, <? 

где нуль у частных производных показывает, что после дифферет 
цирования нужно подставить (&ю, Ко,..., Ко )• 

Линеаризованные условные уравнения приводят к нормальны 
уравнениям вида: 

k^aii \ К)1аиаи-\- . . . + kK£altaKi + 'Lauli = 0 
k^a2lau + kXalt -| . . . + k^a2laKi !- Ъа211^ О /, 

kfiaKian + k^uan + . . . + kKZ>al, + Ъаи1{ = 0 J 

(суммирование всюду ведется от i= 1 до i = n). 
Затем составляется матрица и система нормальных уравнена 

разрешается относительно неизвестных методом окаймления ма 
риц. Попутно определяются средние квадратичные ошибки ней 
вестных и производится статистический анализ невязок, при которс 
отбраковываются и исключаются из дальнейшего балансирован! 
те значения измеренных параметров, которые выходят за грании 
вероятного распределения случайных величин. 

Решение системы линейных условных уравнений дает вероя 
ные значения Л k\U А ^ ь - , a & K I И ИХ средние квадратичные оши 
™ с ^ , а А - 2 1 , . . . , о - ^ . 

После этого строится следующее приближение: 

Кг = *10 + А ^ П + А^12 ; Kl = Ко + А^21 + А^22 5 ' • • \ ( 

&к2 = Ко + А^<1 + А&к2 • 



С этим приближением поступают так же, как с исходным, и т. д 
Средние квадратичные ошибки каждого неизвестного в этом слу 
чае определяются по теореме о дисперсии суммы 

•i к. 
2 (10) 
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5 Статистический 
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Отключение 

Начало цикла 
на число вариаций 

to iz 

где z — число приближений. 
Процесс последовательных приближений заканчивается при до

стижении практической сходимости, т. е. если два ряда подряд по
лучились почти одинаковые 
значения. Обычно достаточ
но двух 'приближений. 

Таким образом решается 
система линеаризованных ус
ловных уравнений и получа
ются такие значения коэффи
циентов (ku k2, &з, . . . , kK), ко
торые обеспечивают мини
мум суммы квадратов невя
зок между расчетными и экс
периментальными значения
ми параметров компрессора 
по сечениям, т. е. наилучшее 
совпадение расчета с экспе
риментом. 

Все вышеизложенные ме
тодики объединены в одной 
сквозной программе расчета 
на Э Ц В М типа «Урал-2». 

Блок-схема программы 
приведена на рисунке. Рас
чет начинается с ввода про
граммы и общих исходных 
данных, в том числе резуль
татов испытаний и веса из
мерений. Затем начинается 
цикл на п эксперименталь
ных точек, подготовка к 
расчету каждой точки и по-
венцовый расчет компрессо
ра по математической моде
ли от входного до выходного 
патрубков. После формиро

вания результатов по ключу 1 (блок 4) производится анализ невязок 
и отбраковка ошибочных точек (блок 5) . Его можно выполнить, не 
расходуя времени на расчет условных уравнений. Затем начинается 
цикл на число вариаций. При вариации каждого из балансируемых 
коэффициентов производится снова расчет компрессора, состав
ляются и линеаризуются условные уравнения (блок 8). Цикл идет 

7 Вариация 
кои величины 

Ра
сч

ет
 

ко
м

пр
ес

со
ра

 

8 Расчет _ производных 
по кай величине — Ра

сч
ет

 
ко

м
пр

ес
со

ра
 

Расчет весов неиз
вестных и печать 

Решение системы 
нормальных уравнений 

Балансирование результатов испытаний осе
вых компрессоров. 



на число варьируемых величин. После расчета невязок рассчиты 
вается матрица нормальных уравнений и делается проверка н; 
конец цикла по числу экспериментальных точек. 

Затем решается система нормальных уравнений, определяются 
значения неизвестных и их вес, результаты выводятся на печать 
Время одного приближения для одноступенчатого компрессора npi 
50 экспериментальных точках, 12 варьируемых величинах и полное 
препарировании составляет около 2,2 ч. 

После прибавления полученных поправок к варьируемым коэф 
фициентам получается сбалансированная математическая модель 

Математическая модель со сбалансированными коэффициента 
ми потерь и эмпирических формул наиболее достоверно отражае' 
реальные процессы в данном компрессоре во всем диапазоне изме 
ренных параметров. Причем достоверность математической моде 
ли увеличивается с увеличением объема экспериментальной ин 
формации. По сбалансированной модели можно вполне однозначнс 
рассчитать любые необходимые при доводке компрессора парамет 
ры. Эти параметры будут наилучшим образом соответствовать ре 
зультатам всех измерений. Никакой противоречивости результатов 
в отличие от всех остальных методов, быть не может. 

Могут быть рассчитаны не только параметры, но и характери 
стики компрессора в любой форме. Предложенный метод поэтом} 
можно рассматривать также как метод уточненного поверочногс 
расчета характеристик осевого многоступенчатого компрессора. 

Расчетным путем можно также оценить влияние любых дово 
дочных изменений в конструкции компрессора на его параметры пс 
венцам и характеристики, в том числе влияние изменений в проточ
ной части, изменение геометрии межлопаточных венцов, конструк 
тивных углов входа и выхода лопаток и т. д., т. е. все те параметры, 
которые обычно изменяются при доводке. 

Данный метод предлагается для газодинамической доводки ъ 
модернизации осевых многоступенчатых компрессоров. Примене 
ние его позволит значительно ускорить и удешевить этот длитель 
ный и дорогостоящий процесс. 
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МОСКОВСКИЙ АВИАЦИОННЫЙ ИНСТИТУТ им. С Е Р Г О О Р Д Ж О Н И К И Д З Е 

А. А. Митрофанов, инженер 

И С С Л Е Д О В А Н И Е В Л И Я Н И Я ЧИСЛА Р Е Й Н О Л Ь Д С А 
НА Х А Р А К Т Е Р И С Т И К И Д И Ф Ф У З О Р Н О Й Р Е Ш Е Т К И 

При создании газотурбинных двигателей для работы на боль
ших высотах, при проектировании лопаточных машин малых раз
меров, а также в ряде других случаев необходимо учитывать влия
ние вязкости среды на характеристики этих машин. Учет влияния 
вязкости производится с помощью анализа влияния па характери-

стики лопаточной машины критерия Реинольдса Re = - . 
р. 

В Московском авиационном институте им. С. Орджоникидзе на 
протяжении ряда лет ведутся под руководством докт. техн. наук 
К. В. Холщевникова систематические продувки плоских компрес
сорных решеток. Получены результаты продувки компрессорной 
решетки, составленной из профилей 10 А 40/27, 6 П 45. Исследова
ние велось на установке «замкнутый контур», которая представля
ет собой аэродинамическую трубу переменной плотности при раз
дельном изменении чисел Маха и Реинольдса. Числа Маха изменя
лись в пределах 0,4—0,8, числа Реинольдса — от 0,25 — 1 0 5 до 
2,6-10 5. 

Система замеров на установке позволяет получить следующие 
параметры решетки: 

1. Коэффициент потерь полного давления 

r _ А - (Р2)ср_ 

Р\ 

где р\ — полное давление на входе в решетку. 
2. Угол потока на выходе из решетки 

t 

а 2 = — \ ao;dt. 

3. Угол отставания 
д = СС2—«2, 

где « 2 — геометрический угол профиля на выходе. 
4. Распределение безразмерной скорости по профилю М{ 

5. Распределение безразмерного давления по профилю 

Pi = — т • 

2 

6. Число Реинольдса 
\ХЬ —# 

= p 7 G 0 ^ K P
e ( X l ) P l > 



где Ai — коэффициент скорости на входе в решетку; b — хорда 
профиля; р,— коэффициент динамической вязкости при р = 
= 760 мм рт. ст. 

С помощью параметров £7бо; я к р ; е (Ai) и р\ = — производит-
760 

ся приведение параметров, входящих в критерий Рейнольдса, к 
нормальным условиям. 

В результате обработки экспериментальных данных получены 
зависимости: 

£ = / ( M i ; Re); tf = f ( M i ; Re) 
и распределение M t и pt по профилю. 

Рис. 1. Зависимость коэффициента потерь полного давления: 
а — от числа Mi; б — от числа Re (решетка 10А40/27, 6П45) при: 0 — Re = 0,25 10"; 

В — Re = 0,5-10r>; — R c = l , 0 - 1 0 5 ; X — Re=2 ,5 - 10s; 0 — Re=4,0-10". 

На рис. I, а представлены зависимости коэффициента потерь 
полного давления от числа M i и от числа Рейнольдса. С пониже
нием числа Рейнольдса в указанном диапазоне чисел M i область 
чисел Мк, вначале смещается влево, а при числах Рейнольдса 
(0,5—0,25) 105 этого значения вообще нельзя назвать (под М к р по
нимается число М ь при котором на графике £ = / ( M i ) отмечается 
начало интенсивного роста потерь). Этот факт отмечен и в рабо
те [1]. 

Изменение потерь по числу Рейнольдса зависит от числа Маха 
(см. рис. 1, б ) . 

При числах M i = 0,4—0,6 можно выделить три характерных уча
стка. На первом при достаточно высоких числах Рейнольдса 
(Re~2,5-10 5 ) потери изменяются незначительно. Эту область при
нято определять как область автомодельности. Зависимость потерь 
от числа M i в этой области достаточно подробно изучена. В указан
ном диапазоне течение турбулентное и потери в основном опреде-



ляются потерями на трение в турбулентном течении, а при больших 
скоростях — наложением волновых потерь. 

В диапазоне чисел Рейнольдса (0,5—1,5) 105 наблюдается рез
кое изменение величины коэффициента потерь при незначительном 
изменении числа Рейнольдса. В этой области, в соответствии с 
данными по детальному изучению течения в пограничном слое [2], 

Рис. 2. Зависимость распределения безразмерной скорости и давления по 
профилю при: 

^ _ Re = 0,6-105; Q — Re = 0,26-105; 4 ь — R e = 1,0-105: X — Re = 2,5-105. 
a — Mi=0 ,6 ; б — Mi =-0,7. 

происходит отрыв ламинарного пограничного слоя под действием-
положительного градиента давления и последующий переход его в 
турбулентный пограничный слой. Причем вначале при числах Рей
нольдса около 1,5-105 происходит отрыв ламинарного погранично
го слоя, переход его в турбулентное состояние, и затем уже турбу
лентный пограничный слой вновь прилипает к профилю (рис. 2) . 

Точка отрыва ламинарного пограничного слоя лежит в непос
редственной близости за точкой с минимальным давлением, а точ
ка вторичного прилипания турбулентного пограничного слоя к про
филю с понижением числа Рейнольдса отодвигается к задней кром-



ке. Наконец, достигается такое число Реинольдса, когда вторично
го прилипания не наблюдается. Начиная с этого момента, при по
нижении числа Реинольдса темп роста коэффициента потерь полно
го давления замедляется. 

Величины чисел Реинольдса, соответствующих приведенному 
выше разделению на зоны, зависят от числа М ь для которого при
водится сравнение. Следует отметить размывание средней зоны при 
увеличении числа Мь Это приводит к выводу, что с увеличением 
числа M i начало области автомодельности по числу Реинольдса 
отодвигается в сторону больших его значений. 

При числах M i , близких к режиму запирания решетки ( M i = 
0,7—0,8), когда на профиле имеется большая зона со скоростями 
Mt> 1,0 (см. рис. 2) , границу автомодельности в диапазоне иссле
дованных чисел Реинольдса вообще нельзя назвать. 

В работе [3] указывалось на то, что для турбинных решеток ав
тор не наблюдал наступления автомодельности при больших ско
ростях вплоть до чисел Реинольдса, равных 20-10 5. В данном слу
чае в компрессорных решетках, по-видимому, наблюдается анало
гичное явление. 

При измерениях угла выхода потока из решетки установлено, 
что характер изменения угла отставания потока аналогичен харак
теру изменения коэффициента потерь по числу Реинольдса (рис. 3) . 

Для отыскания области чисел М ь при которых в наибольшей 
степени проявляется число Реинольдса, построен график £i = 
= CRe/CReaBT (рис. 4) , из которого видно, что чем ниже число 

2,5 Ю5 Re 0.8 М. 

Рис. 3. Характер изменения 
угла отставания потока (ре
шетка 10А40/27, 6П45) при: 
g . — Re = 0,25-I05; Щ — R e - 0 , 5 
• 10г'; X — Re = 2,5-105; 0 — Re = 

= 4,0-10"'; — Re=l,0-10\ 

Рис. 4. Зависимость ко
эффициента потерь пол
ного давления от числа 
M i (решетка 10А40/27, 

6П45) при: 
ф— Re=0,25-105; Ц — Re = 
= 0,5-105; А. — Re= 1,0-105; 
X — Re=2,5-10 5 ; 0 — Re = 

=4,0-10 5 . 

Реинольдса, тем при меньших числах M i наблюдается наибольшее 
влияние числа Реинольдса. Другими словами, область изменения 
этого параметра по числу M i при постоянном числе Реинольдса 
можно также разделить на три зоны. 



При малых числах М ь когда, вероятно, не сказывается сжи
маемость, а течение близко к ламинарному, потери мало изменя
ются при повышении числа Мь В области чисел М ь при которых 
начинает проявляться сжимаемость газа и начинается отрыв лами
нарного пограничного слоя, это влияние проявляется наиболее 
сильно. Далее на переходные процессы в пограничном слое накла
дываются волновые явления, которые интенсифицируют отрыв по-

-10 -5 0 +5 +10 ( -10 -J 0 +5 +10 с 

40 -J 0 +5 +10 I 40 -5 0 +5 +10 i 

Рис. 5. Зависимость коэффициента потерь от угла потока (решет
ка 10А40/27, 6П45) при: 

ф Re = 0,25-10r>; Щ — Re=0,5-10 r '; <fe — Re = l,0-10r'; X - Re = 2,5-10r\ 



граничного слоя и турбулизируют его еще больше, что приводит к 
уменьшению потерь и сближению величины £к с для разных чисел 
Рейнольдса. 

Графиком подтверждается, что наиболее сильно влияние числа 
Рейнольдса проявляется в области умеренных чисел Мь 

Обработка данных по углам атаки (рис. 5) показала, что на 
умеренных числах M i =(0,6—0,7) наблюдается смещение оптиму
ма по углу атаки с уменьшением числа Рейнольдса в сторону отри
цательных углов. Объяснить это можно тем, что при отрицательных 
углах атаки уменьшается диффузорность канала и повышается 
устойчивость пограничного слоя отрыву. Однако такой вывод мож
но сделать пока лишь для одной конкретной решетки, и в данном 
случае необходимо накопление статистического материала по влия
нию числа Рейнольдса при различных параметрах профилей и ре
шеток. 

Полученные экспериментальные данные позволяют оценить сов
местное влияние на характеристики плоской компрессорной решет
ки низких чисел Рейнольдса и высоких чисел Маха. 

Влияние чисел Рейнольдса в большей мере сказывается в об
ласти чисел M i = 0,4—0,6. При высоких дозвуковых скоростях на 
режимах запирания решетки влияние числа Рейнольдса проявля
ется в меньшей степени. 

При увеличении чисел Маха наблюдается смещение области ав-
томодельности по числу Рейнольдса в сторону больших его значе
ний. При числах Маха, близких к режиму запирания границы ав
томодельное™, в исследованном диапазоне чисел Рейнольдса не 
наблюдается. 
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Л Е Н И Н Г Р А Д С К И Й КИРОВСКИЙ ЗАВОД 
Ц Е Н Т Р А Л Ь Н Ы Й НАУЧНО-ТЕХНИЧЕСКИЙ И ПРОЕКТНО-КОНСТРУКТОРСКИЙ 

КОТЛОТУРБИННЫЙ ИНСТИТУТ им. И И ПОЛЗУНОВА (ЦКТИ) 

Ф. И. Гольдберг, Т. И. Кудрявцева, Е. К. Давыдов, инженеры 

В Л И Я Н И Е И З М Е Н Е Н И Я П Р О Ф И Л Е Й , В Ы З В А Н Н О Г О З А Г Р Я З Н Е Н И Е М , 
НА Х А Р А К Т Е Р И С Т И К И И З О Л И Р О В А Н Н О Й СТУПЕНИ 

О С Е В О Г О К О М П Р Е С С О Р А 

Как показывает длительный опыт эксплуатации цикловых осе
вых компрессоров газотурбинных установок ( Г Т У ) , вместе с заса
сываемым воздухом в двигатель попадают масляные пары, сажа, 



отработанные газы, пыль и т. п. В результате происходят сильные 
заносы проточных частей компрессора — на рабочих и направляю
щих лопатках образуются так называемые промышленные, а в мор
ских условиях — солевые отложения. Промышленные и солевые за
грязнения вызывают снижение расхода воздуха, степени повыше
ния давления и коэффициента полезного действия компрессора, 
выходной мощности и экономичности двигателя. При загрязнении 
линия режима работы двигателя может значительно приблизиться 
к границе помпажа. В некоторых случаях неравномерное загрязне
ние проточной части может привести к увеличению динамических 
напряжений в лопатках и к их поломке. 

Ухудшение работы компрессоров при загрязнении связано с из
менением характеристик отдельных ступеней. Поэтому для деталь
ного изучения явлений, приводящих к изменению работы компрес
сора при его загрязнении, требовалось исследовать закономерно
сти, имеющие место для одиночной изолированной ступени. 

В стендовых условиях было изучено суммарное влияние отложе
ний на характеристики осевых натурных многоступенчатых ком
прессоров. 

В качестве объекта исследований принята осевая ступень 
К-70-16 ЦКТИ со степенью реактивности на среднем радиусе рав
ной 0,7. Эта ступень состоит из двух венцов (рабочего колеса и 
направляющего аппарата), имеет осевой вход и организована по за
кону cav = const. Изучение изменения обтекания решеток лопаточ
ных венцов степени при образовании на них отложений производи
лось на решетках элементарной ступени, расположенной на среднем 
радиусе. Под загрязнением плоской решетки понималось соот
ветствующее изменение профиля. 

Рассмотрим обтекание плоской решетки профилей произволь
ной формы установившимся потенциальным потоком идеальной 
несжимаемой жидкости. 

Обозначим комплексный потенциал потока в точке z = x + iy че
рез F(z) = <р(х, у) + iip(x, у), 
где ср (х, у) — потенциал скорости; ip (х, у) — функция тока. 

По определению имеют место соотношения 

ду дер д'\> 

дх х ду у дх у ду х 

где wx и wv — проекции вектора скорости. 
Определим распределение скорости по профилю решетки. Как 

показано в работе [1], значение потенциала скорости ср (х, у) при 
обтекании произвольной решетки профилей может быть найдено 
из интегрального уравнения Фредгольма второго ряда 

Г 1 С 
У) = 2^оэ (х cos + у sin а м ) -) 9 К I <р (S, ?]) X 

тс тс I 
о 

L 
X (S, т], х, у), 



г д е р = \wdl — циркуляция скорости по контуру профиля L ; 

t h ^ - (ук —У) 
0К = arctg ; 

jcK, f/K — координаты выходной кромки профиля; t — шаг решетки. 
Если W\, w2 и а\, а2 соответственно скорость и углы потока на 

входе и выходе из решетки, то три неизвестные постоянные Wca , 
а » , Г, входящие в интегральное уравнение (1) , определяются из 
следующих равенств: 

W\ s i n ccj = w2 s i n a 2 = s i n а » ; 

: - ---ctgot! — c t g a 2 

IW oo sin a oo 

u из условия о сходе потока со скругленной выходной кромки, ско
рости на выходной кромке профиля wiiHn = wBOrn . 

В силу линейности основное интегральное уравнение может 
быть заменено тремя более простыми уравнениями, каждое из ко
торых приближенно решается путем аппроксимации системой ли
нейных алгебраических уравнений. Полученные алгебраические си
стемы решаются на ЭЦВМ. 

Таким образом, решая интегральное уравнение, находим рас
пределение скорости по контуру профиля решетки. 

В соответствии с наиболее часто встречающейся в условиях экс
плуатации картиной принято, что загрязнения расположены на 
длине около 2/з хорды, начиная от входной кромки профиля. За
грязнения плавно сопряжены с профилем. Максимальная толщина 
чистого профиля h = 3 мм, загрязнений h{ = l,3 мм. Рассмотрены 
плоские решетки с расположением загрязнений на выпуклой, во
гнутой или обеих сторонах профиля. 

На рис. 1 приведено распределение скоростей по чистому и за
грязненному с выпуклой стороны профилю решетки РК. Распреде
ление скоростей по чистому и загрязненному с обеих сторон про
филю решетки НА приведено на рис. 2. На этих рисунках начало 
координат совмещено с выходной кромкой. По оси абсцисс отложе
ны координаты точек профиля в долях его длины S / L . Отсчет ко
ординат ведется от выходной кромки по выпуклой части профиля, 
входной кромке и далее по вогнутой части до выходной кромки. По 
оси ординат отложено отношение скорости в данной точке ПрофИ-

У̂ 
ля к осевой составляющей скорости на входе в решетку . 

wz 

Сравним распределение скорости по профилю чистой и загряз
ненной решеток. Как видно из рис. 1 и 2, загрязнение приводит к 
увеличению пика скорости в районе входной кромки и градиента 
11—246 161 



давления вдоль загрязненной поверхности. Во всех рассмотренных 
случаях характер обтекания скачкообразно изменяется на корот
ких участках загрязненной поверхности: скорость потока то резко 
увеличивается, то резко уменьшается. 

Наиболее ухудшается обтекание на выпуклой стороне загряз
ненного профиля. Этот вывод сделан на основании проведенных 

У\ ~2 

02 Ой 06 0,8 S/L 

Рис. 1. Распределение скоростей 
по профилю решетки Р К : 

/ — чистая лопатка; 2 — загрязнение на 
выпуклой стороне лопатки. 
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Рис. 2. Распределение скоростей по 
профилю решетки НА: 

/ — чистая лопатка; 2 — загрязнение на 
обеих сторонах лопатки. 

расчетов и совпадает с результатами продувок плоских решеток, 
полученными Б. Н. Чижовым. 

По методу [2], основанному на расчете пограничного слоя, на 
Э Ц В М произведен расчет потерь и коэффициента полезного дейст
вия чистых и различным образом загрязненных плоских решеток. 
В расчете использовано полученное распределение скоростей по 
профилю при потенциальном обтекании решетки. Определена про
тяженность ламинарного, переходного и турбулентного участков 
пограничного слоя. 

Потери полного напора Л р и к.п.д. компрессорной решетки 

1 - Р1-Р2 

р - 1 Г 

выражаются формулами 

А/7: 

t sin р2 

где W\—скорость потока на входе в решетку; ш 2, /З2—скорость и угол 
выхода потока с решетки; ш к р — скорость потока в сечении задней 



кромки профиля; определяется из равенства wKp = - кр I 
_5 

L 

= 0 +wt кр SKp — толщина потери импульса у задне] 

кромки — принимается равной сумме толщин потерь импульсов н< 
спинке и вогнутой стороне в сечении задней кромки; В * р = 8 * р с п 4 
"Т" °кр.в.с • 

Как видно из табл. 1, к.п.д. элементарной ступени, состоящей и; 
плоских решеток РК и НА, г]кСТ =г]кРК т ] к Н А .уменьшается при рас 
сматриваемом загрязнении приблизительно на 3%. 

Т а б л и ц а 1. Результаты расчета для чистых решеток РК и НА, 
для решетки РК с загрязненной выпуклой стороной профиля и для решетки Н/ 
с загрязнением на обеих сторонах профиля при условии турбулентного режим; 

течения в пограничном слое 

Состояние решетки 

Решетка РК Решетка НА 
К.п.д. плоско 

элементарно! 
ступени 

\. с т -
= Т ' к . Р К \ . H 

Состояние решетки Потери 
Д/7, кг/м* 

К.п.д. 

V РК 
Потери 

Ар, кг/м* 
К.п.д. 

\ . НА 

К.п.д. плоско 
элементарно! 

ступени 

\. с т -
= Т ' к . Р К \ . H 

Чистая решетка Р К и НА 
Загрязнение на выпуклой 
стороне профиля решетки 
Р К 
То ж е , на обеих сторонах 
профиля решетки НА 

57 ,2 

87 ,3 

0,972 

0,956 

46 ,0 

51 ,9 

0 ,957 

0,946 

0,930 

0,904 

Как уже отмечалось, обтекание загрязненной поверхности про 
филя плоской решетки (особенно это характерно для выпукло] 
стороны) сопровождается скачкообразными изменениями скорости 
Вполне возможно, что в местах резкого торможения происходи-
местный отрыв потока. Эти явления при подсчете потерь не учиты 
ваются. Поэтому следует ожидать, что падение коэффициента по 
лезного действия реальной загрязненной решетки превзойдет со 
ответствующее уменьшение расчетного значения ^ К < Р К ( Н А ) • 

• Экспериментальное изучение влияния загрязнений на характе 
ристику изолированной ступени проведено на стенде ОК-1ЦКТР 
(табл. 2) . 

При испытании чистой и загрязненных ступеней специальны* 
перемещаемые приборы позволяют измерять в трех сечениях (пе 
ред рабочим колесом, за ним и за направляющим аппаратом) пс 
всей высоте лопатки, направление потока, статическое и полно* 
давления. В процессе испытаний определялись характеристики сту 
пени — зависимости коэффициента напора гр и адиабатической 
коэффициента полезного действия 77а д от коэффициента расхода <; 



Т а б л и ц а 2. Геометрические размеры исследованной осевой ступени К-70-16 

Размеры 
Обозна

чения 
Единица 

измерения РК НА 

Наружный диаметр 
Внутренний диаметр 
Втулочное отношение (по оси лопатки) 
Высота лопатки (по оси) 
Хорда лопатки 
Число лопаток 
Угол установки на г = 0,8 

Максимальная толщина профиля па 
г = 0,8 

DH 

Азн 
V 
1 
b 
z 
% 

h 

ММ 

ММ 

ШТ. 

град 

мм 

250 
150 
0 ,6 

50 
30 
24 

4 6 ° 0 8 ' 

2,99 

250 
155,5 

0,622 
47,25 
30 
36 

9 ° 3 9 ' 
3 ,02 

где са — среднерасходная скорость на входе в ступень; 
ружная периферийная скорость. 

Ля 

ок-

Я а д = RTnx 

2g 

^вых 
* 

Рвх 

k 1 

Г Д е 1 вх > 

р в х — абсолютная температура и полное давление возду-
ха на входе в ступень; рВыч — полное давление на выходе из сту
пени. 

Характеристики ступеней с чистыми и искусственно загрязнен
ными лопатками снимались при трех значениях периферийной ок
ружности скорости uHl =195 м/сек, ищ =175 м/сек, иНя =155 м/сек. 
При а н = 195 м/сек для рабочего колеса М 1 ( У = 0 , 5 3 и Re = 3,4-10 5, 
для направляющего аппарата М = 0,35 и Re = 2,3-10 5. 

Искусственное загрязнение рабочих и направляющих лопаток 
производилось путем нанесения на их поверхность специального 
органосиликатного материала В = 5 8 Д [3]. Покрытие, имитирующее 
загрязнение, наносилось по всей высоте лопатки. Исследованы мно
гочисленные формы и комбинации загрязнений. Имитировались за
грязнения спинок и вогнутых частей лопаток, искусственно загряз
нялись выходные части профиля, изменялась конфигурация вход
ной кромки, варьировалась толщина искусственных загрязнений. 

Для сравнения характеристик чистой и загрязненной ступеней 
(рис. 3) выбрана ступень с загрязнением на спинке лопаток рабо
чего колеса и на спинке и вогнутой части лопаток направляющего 
аппарата. Максимальная толщина загрязнения h=l,3 мм. 

Как видно из рис. 3, напор и к.п.д. у загрязненной ступени су
щественно ниже, чем у чистой, а падение напора и к.п.д. ступени 
тем значительнее, чем выше окружная скорость. 

Из всего многообразия опытов только в случае клиновидных от
ложений на носиках лопаток произошло смещение границы помпа-



0,6 

0.5 

s. 
V 

\ 

n 

0,Q 

0,8 

жа в область больших расходов. Во всех остальных исследованных 
случаях граница помпажа загрязненной ступени совпадает или 
смещена в сторону меньших расходов по сравнению с помпажной 
границей чистой ступени. 

На основании проведенных исследова
ний можно сделать следующие выводы: 

при загрязнении ухудшается обтекание 
плоской компрессорной решетки и возрас
тают потери в ней, увеличивается пик ско
рости в районе входной кромки профиля и 
градиент давления вдоль загрязненной 
поверхности. Наибольшее ухудшение об
текания, сопровождающееся образовани
ем местных зон сильной диффузорности, 
происходит на выпуклой стороне загряз
ненного профиля; 

влияние конкретного загрязнения мо
жет быть качественно оценено путем рас
чета обтекания соответствующей плоской 
решетки; 

загрязнение лопаточного аппарата 
приводит IK падению расхода, напора и 
к.п.д. осевой изолированной ступени. Для 
исследованной изолированной ступени 
граница помпажа загрязненной ступени, 
как правило, совпадает с границей помпажа чистой ступени или 
смещается в область меньших коэффициентов расхода; 

влияние загрязнения на характеристики ступени увеличивается 
с увеличением чисел М. 

0,3 OA 0,5 

Рис. 3. Сравнение характе
ристик чистой и загрязнен

ной ступеней: 
/ — чистая модель; 2 — опыт 
(и — 175 м/сек); 3 — опыт (и — 
195 м/сек); звездочкой обозначе

ны помпажные точки. 
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Л Е Н И Н Г Р А Д С К И Й НАУЧНО-ТЕХНИЧЕСКИЙ ИНСТИТУТ ХИМИЧЕСКОГО 
МАШИНОСТРОЕНИЯ 

Ф. С. Рекстин, канд. техн. наук, 
Б. Я. Бритвар, А. А. Морозов, инженеры, 

И С С Л Е Д О В А Н И Е РАБОТЫ ОДНОСТУПЕНЧАТОГО 
Ц Е Н Т Р О Б Е Ж Н О Г О Н А Г Н Е Т А Т Е Л Я В ОБЛАСТИ, 
Н Е А В Т О М О Д Е Л Ь Н О Й ПО ЧИСЛУ Р Е Й Н О Л Ь Д С А 

В литературе отсутствует единое мнение о положении границы 
автомодельности по критерию подобия Рейнольдса. Рекомендуе
мые для ( R e „ ) n p ^ — значения лежат в диапазоне от 106 до 

0̂ 
10 8 [1]. 

Проведем предварительный анализ зависимости потерь в ступе
ни центробежного компрессора от критерия Re. 

Потери в проточной части центробежного нагнетателя условно 
можно разделить на пять групп: 1. потери поверхностного трения; 
2. вызванные вихреобразованием; 3. вторичные, связанные с пере
теканием пограничных слоев по стенкам каналов из-за неравенства 
давлений в их поперечных сечениях; 4. из-за перетечек внутри сту
пени; 5. дискового трения. 

Волновые потери в этом анализе могут не рассматриваться, 
так как в большинстве случаев они возникают только в области, ав
томодельной по числам Re. Можно предположить, что потери пер
вой группы аналогичны потерям трения в трубопроводах или поте
рям при обтекании пластин, т. е. считать, что они зависят от чисел 
Re вплоть до наступления режима полноты развитой шерохова
тости. Судя по данным литературы, потери второй группы могут 
существенно зависеть от чисел Re только в области ламинарных 
режимов течения, не характерных для большинства центробежных 
компрессоров. В области турбулентных режимов влияние критерия 
Re на потери второй группы значительно слабее, чем на потери 
первой группы. Потери третьей группы в настоящее время еще ма
ло изучены. По-видимому, их зависимость от чисел Re так же, как 
и у потерь второй группы, относительно невелика. Незначительно 
также влияние чисел Re на потери четвертой группы. 

На основании сказанного с достоверностью, достаточной для 
проводимого анализа, можно принять, что потери второй, третьей 
и четвертой групп от чисел Re не зависят. 

Потери пятой группы непосредственно зависят от условного чис

ла ReWlJ = ^ ^ и шероховатости внешних поверхностей дисков ра-
2̂ 

бочего колеса кД. 
Таким образом, зависимость к.п.д. (rj) и коэффициента напора 

(гр) ступени центробежного компрессора от чисел Re можно пред
ставить в виде: 



tf-[£ftt + S f f ( R e i ; ftf;y8)] 
(2) 

"2 

Здесь Я — полный напор ступени; 2kt —потери, принятые незави
сящими от Re (потери 2, 3, 4 группы); I F t (Re/; kt \ ср2) — потери, 
зависящие от Re (потери 1 и 5 групп); Re/ —местное число Рей-

— к-
нольдса; kt = — местная относительная шероховатость; dr — 
гидравлический диаметр. 

При этом надо иметь в виду, что Н также зависит от чисел Re, 
но в несколько меньшей степени, чем потери [2, 3]. 

Аналитические зависимости для потерь первой и пятой групп 
могут быть представлены: 

где A/=fx (Re^; kt ) —коэффициент потерь трения в каналах про 
точной части; cf=fc(Reu\ & д ) — коэффициент потерь дисковогс 
трения; а — числовой коэффициент; Apt —потери давления н? 
трение в трубопроводах; Lt —длина канала; ct — абсолютная ско 
рость газа; yt—удельный вес газа; NTp —мощность дисковогс 
трения; д — плотность газа; со — угловая скорость вращения ро 
тора. 

Анализ выражений (1) и (2) показывает, что зависимости rj = 
= /\, (Re) и ip = f<\> (Re) надо искать в функции от местных 4Hcej 
Re/. Условное число Rea непосредственно определяет только поте 
ри дискового трения и может рассматриваться как одно из местные 
чисел Re,- . 

Местные числа Re/ связаны с условным числом Цеи выражения
ми вида 

Здесь vo — коэффициент кинематической вязкости на входе в сту 
пень; А — числовой коэффициент на режимах, близких оптималь 
ному, зависящий в основном от геометрии ступени. Например, дл! 
входа в безлопаточный диффузор. 

где Ь2— ширина колеса; « 2 — угол между скоростью с2 и направле 
нием и2. 

Ъ ; 

Re, = ^ < p a R e e - ^ - . 



Анализ выражений (1) и (2) показывает также, что величина 
и интенсивность изменения потерь при изменении чисел Re и поло
жение границы автомодельности характеристик центробежного 
компрессора по этому критерию должны зависеть от геометриче : 

ских параметров элементов проточной части, их абсолютных разме
ров и чистоты обработки. 

Расчеты, выполненные для ступеней с Z) 2 = 250—500 мм, = 

= 0,04—0,06 и /Зл, = 4 5 ° при чистоте обработки поверхностей про
точной части порядка v 6 — v_7 показывают, что при работе ком
прессора на атмосферном воздухе граница автомодельности потерь 
первой группы должна лежать в зоне Re t t ~5-10 6 —10 8 , а потерь пя
той группы — в зоне Re M ~10 7 —10 8 . Изменение размеров проточной 
части, чистоты обработки или начальных условий по сравнению с 
принятыми в этом расчете вызовут соответствующее изменение по
ложения границы автомодельности потерь, т. е. изменение числово
го значения ( R e J n p e A . 

Увеличение размеров проточной части и повышение чистоты об
работки вызывает смещение границы автомодельности в сторону 
больших значений Re. 

Экспериментальное исследование выполнялось на установке, 
состоящей из: ступени; высокочастотного приводного электродвига
теля; системы измерения скорости вращения, производительности, 
температур и давлений; трубопроводов с дросселирующим венти
лем; водяного воздухоохладителя; машинного преобразователя ча
стоты электрического тока с системой управления. Корпус ступени 
смонтирован непосредственно на корпусе высокочастотного элек
тродвигателя, а рабочее колесо ступени расположено на консоль
ном конце его вала. Такая конструкция позволила получить необ
ходимые обороты без применения повышающей передачи и 
отказаться от соединительной муфты, концевых уплотнений и са
мостоятельных подшипников для ротора ступени. 

Электродвигатель ступени имеет расчетное число до 48000 об/мин 
и мощность на валу порядка 5 -т- 6 кет. Для питания электро
двигателя использованы сдвоенные генераторы повышенной 
частоты типа ГИС-2 (800 гц при 3000 об/мин) с приводом от 
электродвигателя постоянного тока. Применение «схемы Леонар
до» позволяет получить любые скорости вращения вала электро
двигателя ступени вплоть до 45 000 об/мин. Число оборотов ротора 
измерялось стробоскопическим методом с использованием для пи
тания лампы-вспышки кварцевого генератора ГК-8-2. 

Производительность ступени измерялась с помощью нормаль
ной диафрагмы, повышение давления — жидкостными дифмано-
метрами, повышение температуры —дифференциальными сдвоен
ными хромель-копелевыми термопарами с потенциометром ПП-63 
(класс 0,05). 

В связи с тем, что при низких числах Реинольдса механические 
и электрические потери в электродвигателе ступени становятся со-



измеримыми с мощностью, потребляемой ступенью, определение 
этой мощности производилось по повышению температуры компри-
мируемой среды. В целях повышения точности замеров и сведения 
к минимуму теплообмена ступени с окружающей средой и электро
двигателем внешние поверхности ступени и измерительных участ
ков трубопроводов покрыты теплоизоляцией из асботкани, а между 
корпусом ступени и корпусом электродвигателя установлена тепло
изолирующая текстолитовая проставка. При проведении испытаний 
разность температур фланцев корпусов ступени и электродвигате
ля кол гролировалась восьмиспайной дифференциальной термопа
рой с потенциометром класса 0,05. С помощью системы водяного 
охлаждения корпуса электродвигателя эта разность температур 
поддерживалась на уровне ± 0 , 1 0 ^ 0 , 2 0 ° С, что по данным методо
логической проверки практически исключало влияние теплообмена 
с электродвигателем на повышение температуры в ступени. 

Основные расчетные параметры установки приведены в таб
лице. 

Параметры исследуемых ступеней 

D a = 65 мм; р л > = 45°; г = 18/9; 

Наименование 
показателей Ъ% ==- 3 мм Ь2 = 2 мм bo = 1 мм 

Рн, ата 1-5-16 1 - 1 6 •1-5-16 

п—10—3, об/мин 3 - 4 0 3 - 4 0 3 - 4 0 

Re« 4 , 3 - 1 0 4 - 9 , 3 - 1 0 6 4 , 3 - 1 0 4 - 9 , 3 - 1 0 6 4 , 3 - 1 0 4 - 9 , 3 - 1 0 6 

Ми 
0 ,03-0 ,4 0 ,03-0 ,4 0 ,03-0 ,4 

3 - 1 0 3 - 6 , 2 - 1 0 5 2 - 1 0 3 - 2 , 5 - 1 0 5 Ы 0 3 - 1 , 3 - 1 0 5 

На рис. 1 приведены экспериментальные зависимости kn = 
f\ 1 ф ^ 

— и /еф = —1— от ReM , показывающие, что условное число 
^авт уавт 

ReM не может однозначно определять ни положение границы авто
модельности, ни изменение экономичности и напора ступени цент
робежного компрессора. 

Целесообразность использования в качестве определяющего 
критерия местных чисел Rê  была подтверждена результатами ис
пытаний двух трехзвенных ступеней (колесо, безлопаточный диф
фузор, сборная камера) с существенно различными углами уста
новки рабочих лопаток /}Ла (45 и 115°). Испытания проводились на 
воздухе при практически постоянной вязкости на всасывании. Ок
ружные скорости у ступени с / ? л 2 = 4 5 ° изменялись от 30 до 122, а у 
ступени с /Зл2 = 1 1 5 ° от 40 до 160 м/сек. 



Замена условного числа Rew на местное R c , подсчитанное по ус
ловиям входа в безлопаточный диффузор, привела к тому, что в 
обоих случаях опытные точки, принадлежащие вариантам с р а з 
личной шириной проточной части, легли на общую кривую. 

Анализ экспериментальных данных и их сравнение с известны
ми зависимостями потерь (1—rj) от чисел Re для насосов и осевых 
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активность работы центробеж-Рис. 1. Влияние числа Re а на Э' 

ных компрессоров и насосов, кц = > ^ — 
"^авт тавт 

/ — центробежные насосы; v = v a r ; « = v a r [5]; 2 — центробежный компрес
сор, геометрические параметры не указаны; n=var [6]; 3 — одноступенча
тый центробежный компрессор; Д 2 = 8 6 мм; b2=l,8 мм; (3 Л о = 1 1 5 ° ; v = v a r ; 

n — var [1]; 4 — то же; Д 2 = 1 3 5 мм; Ь2=9,3 мм; $Л2 = 1 5 ° ; n = var 
[7]; 5 — то же; Д 2 = 6 5 л*л*; &2=3 лш; Р Л о = 4 5 ° ; « = var: данные получен

ные авторами настоящей статьи. 

компрессоров [4] показывает, что при R e > ( R e ) n p c ^ потери не за
висят от этого критерия; уменьшение числа Re ниже ^ е ) п р е д вы
зывает рост потерь, вначале незначительный, затем более интенсив
ный; при дальнейшем уменьшении числа Re интенсивность роста 
потерь снижается и при местных Re, стремящихся к 0, потери (1 — 
rj) стремятся к 1. 

Эта общая для всех турбомашин закономерность изменения по
терь позволяет выразить зависимость к.п.д. турбомашин от местных 
чисел Re аналитически. 

Использование в этих целях координат tj—lgRe вместо наибо
лее распространенных координат l g (1—rj) — l g Re позволят полу
чить аналитическое выражение для искомой зависимости в виде 
известного в математике выражения 

у = ахьесх . (4) 



Это уравнение выражает искомую зависимость в интервале от х = 
Ь 

= 0 до х = при условии, что на числовые коэффициенты нало-
с 

жены следующие ограничения: 
а > 0 ; Ь>\ и с<0. 

Уравнение (4) характерно тем, что при х = 0; у = 0, а при х = -
с 

у=уты, т. е. оно удовлетворяет характер зависимости 77 = / (Re) в-
области, не автомодельной по числам Re. 

Полагая x = \gRet, y = rj или кл , получаем 
71 = ^ ( l g R e / ) ^ ^ ^ ^ R e P (5) 

или 

кч = -±- = aK{\g Re) h е ck (fcRep . * (5') 
^авт 

В первом случае ??max =г]авт, во втором ) m a x = 1. 
Результаты обработки опытных данных в координатах &TJ — 

lgRe C 3 показаны на рис. 2. 
Степень точности предложенной аппроксимации вполне доста

точна как для теоретического анализа, так и для практического 
использования при пересчете характеристик и проектировании 
центробежных компрессоров в области, не автомодельной по чис
лам Re. 

7] 
Рис. 2. Зависимость k„ = от Re . : 

7 |авт 

/ _ Д 2 = 65 мм; Р л > = 4 5 ° ; AsTj «=2,88-10 1 ( lgRe C ; j ) 1 3 - 8 е~2'* ( lgRe^ ); 

2 _ D 2 = 85 мм; fl Лл = 4 5 ° ; /г ^ = 3 , 1 5 - Ю - 1 OgRe f g ) 3 1 ' 0 4 £ ? _ 6 , 0 7 ° ( l g R e C 3 ) ; 
О — D2=65 мм; 0 Л = 4 5 ° \ 

^ _ - I экспериментальные данные. 
А — D 2 = 85 иш; р Л з = 1 1 5 ° j 1 

По-видимому, каждому типу проточной части должны соответ
ствовать определенные числовые значения коэффициентов a, b и с 
и в выражениях (5) и (б ' ) . Разумеется, что для получения уверен
ных выводов по этому вопросу необходимо накопление статистичес
ких данных. 



Определение числовых коэффициентов выражений (5) и (5') по 
экспериментальным данным удобнее всего производить методом 
средних. Для вычислений могут быть использованы различные 
ЭВМ. При этих расчетах так же, как и при вычислении значений rj 
(или & 7 ) ) , во избежание грубых ошибок необходимо использовать 
5—7 значащих цифр. Использование счетных линеек не рекомен
дуется. 

Влияние чисел Re на коэффициент напора ступени центробеж
ных компрессоров изучено в настоящее время еще меньше, чем их 
влияние на к.п.д. Для получения достоверных аналитических зави
симостей ip = f (Re) необходимо дальнейшее накопление экспери
ментального материала. 

Проведенная работа позволяет сделать следующие выводы: 
при анализе работы ступени центробежного компрессора в ка

честве определяющих критериев должны использоваться местные 
числа Реинольдса. Условное число Re непосредственно определяет 
только потери дискового трения; 

положение границы автомодельности характеристик цетробеж-
ного компрессора по числам Re зависит от геометрических пара
метров ступени, ее размеров и качества обработки поверхности. 
Единого значения ( R e ) n p e a , одинаково справедливого для проточ
ных частей различных типов и размеров, не существует; 

полученная в общем виде аналитическая зависимость к.п.д. сту
пени центров от местных чисел Re пригодна для обработки резуль
татов экспериментальных работ. 
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МОСКОВСКОЕ В Ы С Ш Е Е Т Е Х Н И Ч Е С К О Е УЧИЛИЩЕ им. Н. Э БАУМАНА 

В. Н. Хмара, канд. техн. наук 

ПОТЕРИ В Ц Е Н Т Р О Б Е Ж Н Ы Х К О М П Р Е С С О Р Н Ы Х МАШИНАХ 
ПРИ Р А Б О Т Е В ОБЛАСТИ М А Л Ы Х ЧИСЕЛ Р Е Й Н О Л Ь Д С А 

Для анализа и оценки работы центробежных компрессорных 
машин в области малых чисел Рейнольдса можно использовать ме
тодику, основанную на разделении общих потерь на потери трения, 
потери, связанные с расширением потока, и местные. 

Значительный удельный вес в общем балансе потерь энергии в 
ступени составляют потери трения. Они определяются в каждом 
элементе проточной части с использованием известных коэффици
ентов сопротивления трения; сложные каналы заменяются эквива
лентными диффузорными. 

В неавтомодельной области, где потери трения существенно воз
растают, естественно ожидать коренного перераспределения отно
сительных величин потерь в общем их балансе для каждого эле
мента проточной части ЦКМ, особенно при ламинарном режиме 
течения в каналах ступеней. Значительно должна возрасти роль не
подвижных элементов ступени. 

В области малых давлений потеря мощности на трение дисков, 
I м и , в 

как показал анализ, пропорциональна отношению — ; величина 
\Pi) 

I р \ 0 , 2 

коэффициента /Зтр = (~~Ч • При уменьшении давления на три по
рядка /?тр увеличивается в 4 раза (что соответствует /Зхр = 1 0 % ) , и 
абсолютное значение потерь уменьшится в 250 раз. 

Влияние числа Re в неавтомодельной области на величину по
терь на удар проявляется в рассогласовании работы элементов про
точной части, т. е. в возникновении ударных режимов работы и 
деформации эпюр скоростей. Для ступеней, работающих в расчет
ном режиме при малых Re, величина потерь на удар увеличится 
незначительно. 

Работа ЦКМ в вакуумных установках протекает обычно со зна
чительным отклонением от автомодельного режима, когда лами
нарный характер течения в каналах ступеней становится домини
рующим даже при высоких значениях чисел М в крупных машинах 
при существенных потерях трения. 

Для оценки величины потерь трения в проточной части ступени 
можно ввести к.п.д., учитывающий только потери трения, 

^ _ 1 _ £ М т р 

Потери трения в канале произвольного сечения могут быть най
дены по выражению, учитывающему наличие касательных иапря-



жений на стенках каналов. Для неавтомодельной области, где ко 
эффициент Я т р определяется законом Пуазейля 

Д/г т 

о 

Oil (1> 

В этом выражении индекс х относится к текущему значению вели
чины. Параметры без индекса — на входе в канал, F, П — площадь 
поперечного сечения канала и его периметр. 

Потери в колесе могут быть найдены в любом случае графоана
литическим методом по выражению (1) , когда текущие геометри
ческие параметры межлопаточного канала колеса находят из чер
тежа, а относительное изменение плотности и вязкости газа ана
литически 

/ 

7 * , 

/ v AJ+4. •1 

1 

F 2 

(2> 

Mi 
' Fx I л — 1 ~"Wl \ Fx 

где F\, Fx — поперечное сечение каналов на входе и текущем сече
нии; п — показатель политропы; 

А - 1 
А, = 1 + 

-1 - 1 + 1 

аналогично 

t = 1 + 0,152 МЦсо$Ц^-\ + 1 
Fr tx 

(3> 

где — динамическая вязкость газа на входе в диффузор. 
Для безлопаточного диффузора с параллельными стенками 

Д А т р = 

где 

ТзРз 

9,21 — 

- s i n а 3 (2 + шМ^ ) 

1 ^ 
( п - 1)= 

N' 

\ — N' 
. ( 4 > 

Nf = -
п — 1 

& — i 

m = 2 , 7 6 - 0 , 7 6 / г 

Условие постоянства показателя политропы п равносильно 
предположению пропорциональности работы потерь трения, изме
нению кинетической энергии потока. 

Поворот потока из диффузора в обратный направляющий ап
парат происходит при сравнительно малых углах а 4 , « 5 - При рас
чете потерь принята схема, когда длина пути перемещения частицы 
газа определяется из условия Rc± = const 



Л й п о в = 4 it 
V-jCj \ D4 

(5) 

где A — ширина перемычки между bA и 6 5 . 
Потери трения в ОНА 

Здесь 

ДЛ т р = 

71Т, sin а~ 

4 - - p - + 
2z ОНА 

T I T - sin otr 

i - i (6) 

^ O H A = W • 

где йб = — —относительная ширина канала на выходе из ОНА. 

Для ОНА принято условие линейного изменения ширины меж
лопаточного канала вдоль его оси, потеря трения в круглой диф-
фузорной улитке из условия Rc4 = const. При определении интегра
ла потерь скорость потока в текущем меридиональном сечении 
улитки принималась равной, ввиду малых углов а, скорости с 4 . 

ДА7 = 50,4 1 

D4 

0,0528 + 1 

0,0528 

+ 2,303 l g j / 

t g а7<р° 

(8) 

Расчеты потерь и к.п.д. трения для элементов проточной части 
ступени в области малых чисел Re показали, что значительный 
удельный вес составляют потери от трения. Они недопустимо вели
ки в каналах с малой относительной шириной. 

На рисунке показан к.п.д. колеса r]TPl в зависимости от абсо
лютного давления на входе в рабочее колесо (А = 0,57; /3\=32°; D2 = 

= 1000 мм\ —- =1 ,6) и2 = 4А7 м/сек. В области малых давлений на-
w2 

блюдается значительное падение к.п.д. колес. Относительная вели
чина потерь трения наибольшая у насосных и зауженных колес. 
С уменьшением диаметра колеса зона предельных давлений суще
ственно сдвигается вправо. 

Аналогичные расчеты выполнены для всех рабочих элементов 
ступени. 



В лаборатории кафедры Э-5 М В Т У был испытан центробежный 
нагнетатель при низких давлениях всасывания (до 0,9 мм рт. ст.). 
Результаты исследований показали существенное паденш- произ

водительности и Я с уменьшением рв 

D2 =1000 мм 

10 Pumpmcm 

с . Для колес с — , равным 

0,414 и 0,207, при коэффици
енте расхода <ро = 0,2 насту
пал режим, когда степень 
повышения давления Я = 1 , 
т. е. весь напор расходился 
на внутренние потери. Рас
чет потерь в этих точках по
казал, что основную часть 
(до 70—80%) составляют 
потери от трения. 

Таким образом, для Ц К М 
работающих в области ма
лых давлений всасывания с 
R e ^ < 300+1000 (в зависи-

Зависимость ^ T p t для рабочего 
колеса от давления всасывания 

(/32 = 90°, 50°, 30° ) . 

мости от типа колеса с различными fo), на расчетном режиме гид
равлический к.п.д. можно оценить с учетом полученных выражений 
для потерь трения 

71л = 71тр — — — , ( 9 ) 

где ZAhx — потери местные, от расширения потока, от удара. 

Л Е Н И Н Г Р А Д С К И Й ПОЛ ИТ Е Х Н ИЧ Е СКИЙ ИНСТИТУТ им. M И. КАЛИНИНА 

А. Н. Примак, С. Н. Шкарбуль, кандидаты техн. наук 

Э К С П Е Р И М Е Н Т А Л Ь Н О Е И С С Л Е Д О В А Н И Е П О Г Р А Н И Ч Н О Г О СЛОЯ 
В РАБОЧЕМ К О Л Е С Е Ц Е Н Т Р О Б Е Ж Н О Г О К О М П Р Е С С О Р А 

Хотя теория пограничного слоя достаточно развита, до сих пор 
нет теоретического метода расчета пространственного турбулент
ного пограничного слоя даже для простейших форм диффузорных 
каналов. Тем более не удается удовлетворительно рассчитать по
граничный слой во вращающемся рабочем колесе центробежного 
компрессора и определить потери трения и места возникновения 
срывиых зон в колесе. В связи с этим весьма важной задачей явля
ется накопление экспериментальных данных, которые позволят соз-



дать обоснованные методы расчета турбулентного пограничного 
слоя внутри вращающихся колес центробежных компрессоров. 

В задачу настоящего исследования входило проведение измере
нии в пограничном слое, возникающем как на передней, так и на 
задней сторонах лопаток рабочего колеса. 

В общем случае пограничный слой на лопатке может носить 
пространственный характер, особенно в области концов лопатки 
вблизи дисков, где происходит взаимодействие пограничных слоев 
лопатки и дисков. Поэтому для полного анализа необходимо опыт-
нос определение эпюр скоростей на всей поверхности лопатки, т. е. 
в различных сечениях лопатки как по радиусу, так и по высоте. На 
данном этапе исследования задача была ограничена измерением 
пограничного слоя на средней линии (по высоте) лопатки. При 
этом учитывалось, что течение вдоль средней линии лопатки, по-
видимому, может быть принято в качестве усредненной характе
ристики течения в целом вдоль поверхности лопатки. 

В проблемной лаборатории компрессоростроения Ленинград
ского политехнического института им. М. И. Калинина эксперимен
тальное изучение закономерностей формирования и развития по
граничного слоя на лопатках рабочего колеса проводилось пневма
тическим методом {1, 2] на колесе «насосного» типа (/3Ла = 2 0 ° ) . 
Опыты выполнялись при окружных скоростях 60 м/сек (D2=^ 
= 610 мм) на стенде ЭЦК-2, специально созданном для измерений 
параметров потока в относительном движении пневматическим ме
тодом. Приемником давления при измерениях в пограничном слое 
на лопатках вращающегося колеса служила микротрубка ужесто
ченной конструкции, перемещаемая по нормали к лопатке с точ
ностью до 0,01-^0,02 мм при помощи оригинального разработанно
го на кафедре устройства УПМ [3]. 

Микротрубкой измерялось поле полных давлений по толщине 
пограничного слоя, причем за нулевое положение микротрубки у 
лопатки принималось такое, при котором носик микротрубки каса
ется поверхности лопатки при рабочих числах оборотов ротора. 
Момент касания фиксировался с помощью вращающейся схемы 
элсктрокоитакта. Все последующие положения микротрубки по 
толщине пограничного слоя устанавливались без разборки стенда на 
невращающемся колесе с помощью устройства УПМ. Микротрубку 
отдаляли от лопатки до тех нор, пока при дальнейших малых ее 
перемещениях (Л # = 0,4-^0,6 мм) не изменялась величина измеряе
мого полного давления. Это служило доказательством того, что 
микротрубка уже прошла пограничный слой и находится в зоне, 
которую можно назвать ядром потока. 

Такое определение ядра потока является условным, поскольку, 
во-первых, величина полного давления, измеряемого микротрубкой 
на внешней границе пограничного слоя, даже для течения без по
терь несколько изменяется вследствие изменения радиуса при пе
ремещении микротрубки по нормали к лопатке и, во-вторых, полное 
давление может изменяться по шагу межлопаточного канала из-за 

1 2 — 2 4 6 177 



потерь, не связанных непосредственно с пограничным слоем. Одна
ко опыты показали, что при малых окружных скоростях таким 
способом удается определить внешнюю границу пограничного слоя 
достаточно четко. 

Величина статического давления, необходимая также для под
счета скоростей в пограничном слое, определялась для соответст
вующих точек пограничного слоя из опытного распределения 
давлений по лопатке (по радиусу) и по шагу между лопатками на 
различных радиусах. Скорости в пограничном слое (у лопаток рабо
чего колеса) подсчитывались по формуле, полученной из уравнения 
Бернулли в относительном движении для несжимаемой жидкости 

р 

или при использовании приведенных безразмерных давлений 

yd w = 407 -| / I 1 I ( 1 I м/см 
Ро / о \ Ро 

где р* и р — соответственно полное и статическое давление потока 
в рассматриваемой точке пограничного слоя, /сГ/ж2; р0 —полное 

/ р* 
давление потока на входе в колесо, кГ/м2\ д — плотность; — 1 

\Ро 

и (-^- — 1 | — то же, что соответственно р* и р, но в безразмерной 
\Ро Д 

приведенной форме; приведение, например, полных давлений про
изводилось по формуле 

J L - 1 = \Р— - 1 * / \ * 
Ро / о \ Ро 

где Г 0 = 288°К и Яо=1900 об/мин — нормальные температуры воз
духа и число оборотов ротора; Тип — те же величины в момент 

/р* \ 

опыта; [— 1 —величина безразмерного полного давления, по-

лученная из эксперимента при температуре воздуха Т и числе обо
ротов ротора п. 

В исследованиях было принято допущение, что в радиальной 
плоскости поток в пограничном слое у средней линии лопатки име
ет направление вдоль поверхности лопатки, а в меридиональной 
плоскости направление потока совпадает с направлением средней 
линии канала. Как показали опыты, это допущение достаточно пра
вомерно для исследованного колеса. Так, показания микротрубки 
при ее нормальном положении в меридиональной плоскости прак-



тически совпадают с таковыми при измерениях микротрубкой, раз
вернутой на 10°. Так как нечувствительность микротрубки к углу 
скоса потока составляет ± 1 0 ° , то можно заключить, что истинное 
направление скорости лежит между отмеченными крайними поло
жениями. 

В связи с новизной и сложностью опытов по изучению погранич
ного слоя в рабочем колесе центробежного компрессора, перед ос
новными измерениями были проведены некоторые эксперименты 
методического характера. Используемые микротрубки ужесточенной 
конструкции тщательно тарировались в аэродинамической трубе 
при измерении пограничного слоя на плоской пластине. Измерения 
полных давлений в пограничном слое на неподвижной пластине,, 
проводимые обычными микротрубками, используемыми кафедрой 
аэродинамики ЛПИ, и микротрубками ужесточенной конструкции, 
применявшимися в опытах на вращающемся колесе, дали идентич
ные результаты. 

Несмотря на то что прогиб носика микротрубки в поле центро
бежных и газовых сил составил, по данным измерений для обычной 
и ужесточенной микротрубок, соответственно 0,36 и 0,06 мм, было 
получено хорошее совпадение эпюр полных давлений, измеренных 
обеими трубками в одном и том же сечении пограничного слоя на 
лопатке вращающегося колеса. Такое совпадение оказалось воз
можным прежде всего потому, что в опытах для определения на
чального положения микротрубки у лопатки, когда ее носик касался 
лопаточной поверхности, использовалась вращающаяся схема 
электроконтакта. 

Здесь уместно указать на необходимость соблюдения особой 
тщательности при проведении исследований пограничного слоя в 
рабочем колесе. Например, при перекосе приемного отверстия ми
кротрубки относительно поверхности лопатки на 8° была получена 
завышенная примерно на 20% величина полного давления, что по
влекло за собою значительную погрешность в определении скоро
стей в пограничном слое. 

Полученные по опытным данным профили скоростей в погранич
ном слое у лопатки позволяют подсчитать количественные харак
теристики пограничного слоя: 

На данном этапе измерения проводились в трех сечениях по 
Длине лопатки с передней и задней ее стороны. Исходными графи
ками являлись экспериментальные эпюры полных давлений в погра
ничном слое в зависимости от коэффициента расхода срх при раз
личных удалениях от поверхности лопатки. 

толщину потери импульса <3** 

толщину вытеснения б * = 

параметр Н = [4] и другие, 



Из сопоставления кривых на рис. 1 видно, что для обеих сторон 
лопатки на большей части режимов работы происходит рост пол
ного давления в пограничном слое по мере удаления от обтекаемой 
поверхности лопатки. Легко заметить также и отличительные ка
чества в эпюрах полных давлений у передней и задней скорой лопа
ток. Наиболее разительное отличие наблюдается при малых значе-

-2 1 I I J 

5 
Рис. 1. Результаты измерения полного давления вблизи лопатки микро
трубкой при различных удалениях у от лопатки в зависимости от ре

ж и м а q>\: 
а — измерение у передней стороны лопатки, ^=240,3 мм; б — измерение у задней 
стороны лопатки, ^=230,6 мм. Пунктиром обозначена величина полного давления 

для идеального потока. 

ниях коэффициента расхода ср{ < 0,2, т. е. при таких углах атаки 
(r'i > 0°) , при которых поток прижимается к передней стороне ло
патки. Так, если у передней стороны лопатки (см. рис. полные 
давления в пограничном слое даже у самой стенки приближаются 
к значению теоретического полного давления, равного 

Ро ~ JOT 2 g RT{) 

то у задней стороны лопатки (см. рис. 1,6) при тех же значениях 
коэффициента расхода (ср\ < 0,2) в эпюре полного давления наблю
дается большой провал. У задней стороны лопатки при таких рас
ходах величина полного давления, оставаясь значительно ниже 
теоретической величины, практически не изменяется с удалением от 
поверхности лопатки. Можно сказать, что пограничный слой в 



обычном понимании при этом практически отсутствует ввиду нали
чия отрыва в данном сечении у задней стороны лопатки при 
<pi <: 0,2. 

Различие в эпюрах полного давления для передней и задней 
сторон лопатки имеется и при больших значениях коэффициента 
расхода (<pi>0,2), т. е. при отрицательных углах атаки ( ч < 0 ) . 
Если у задней стороны, к которой при углах атаки i\<0 прижи
мается поток, по мере удаления от поверхности лопатки величина 
полного давления, возрастая, приближается к теоретической вели-
чине — , то у передней стороны лопатки величина полного 

\2gRT0J 
давления при своем возрастании не достигает теоретического уров
ня, причем разница между теоретическим давлением и давлением 
па внешней границе пограничного слоя у передней стороны лопатки 
возрастает с увеличением коэффициента расхода. Это свидетель
ствует, возможно, об отрыве или наличии масс скопления жидкости 
с пониженной энергией у передней стороны лопатки, начиная с ре
жимов p i > 0 , 2 , и зона этих масс увеличивается с ростом расхода. 

Графики (см. рис. 1) в сочетании с распределением статическо
го давления по лопатке в зависимости от коэффициента расхода 
позволяют рассчитать скорости в пограничном слое. , 

Обработка данных для исследованных сечений пограничного 
слоя показала, что зависимость безразмерной скорости от безраз
мерного расстояния от стенки можно представить в виде степенно
го закона 

w _ ( у\П 

где у — удаление от стенки, 6 — толщина погранслоя. 

Однако здесь показатель стенки — переменный и в зависимо-
п 

сти от режима работы, расстояния от носика лопатки, стороны ло-
1 1 1 0 патки принимает значения — = — . При этом меньшие зна-
п 5 11 

1 
чения показателя степени —- имели место на передней стороне 
лопатки, а также при больших расходах. 

Приведенные значения показателя с т е п е н и — характерны для 

турбулентного пограничного слоя, на что указывают эксперимен
тальные исследования пограничного слоя на неподвижных поверх
ностях [4]. Поэтому можно предполагать, что в изученных сечениях 
на вращающейся лопатке в пограничном слое имеет место турбу
лентный характер течения. 

Анализируя опытные данные параметров пограничного слоя, 
развивающегося вдоль лопатки, следует указать на некоторую аф-



финность безразмерных профилей скоростей у каждой стороны ло
патки, а также нарастание толщины пограничного слоя по длине 
лопатки. 

На основании полученных в результате эксперимента эпюр ско
ростей в пограничном слое у передней и задней сторон лопатки 
для нескольких коэффициентов расхода были вычислены значения 
характерных параметров пограничного слоя д*, tf**, Я . Для сравне
ния параметры <5** и Я подсчитывались по полуэмпирической тео
рии турбулентного пограничного слоя [4], разработанной для не
подвижных элементов, причем теоретический расчет выполнялся 
по скоростям, найденным на основе опытных значений статических 
давлений по лопатке рабочего колеса (из уравнения Бернулли для 
относительного движения). Полученные указанными двумя спосо
бами параметры tf** и Я представлены на рис. 2, а для <pi = 0,24 и 
рис. 2, б для ^1 = 0,32 в зависимости от относительной длины лопат
ки х для обеих ее сторон. 

Значения формпараметра Я изменяются как вдоль лопатки, так 
и при изменении режима работы ср\, в то время как для турбулент
ного течения обычно полагают, примерно, Я = 1 , 4 . 

Сопоставление расчетных и опытных кривых для толщины по
тери импульса J** позволяет сделать вывод, что найденное распре
деление расчетных значений tf** вдоль лопатки как качественно, так 
и количественно значительно отличается от опытных, кроме началь
ного участка у передней стороны лопатки. Это как-будто свиде
тельствует о том, что прямой перенос методов расчета погранично
го слоя вдоль неподвижных поверхностей (с учетом продольного 
градиента давлений) к расчету пограничного слоя во вращающихся 
каналах неправомерен, хотя имеются многочисленные высказыва
ния о возможности такого переноса. Правда, данные, приводимые 
у Траупеля [5], скорее свидетельствуют косвенно о справедливости 
наших выводов. 

Кроме того, анализ расчетных и опытных кривых толщины поте
ри импульса <?** и параметра Я позволяет сделать выводы о су
ществовании интенсивных вторичных течений, значительно меняю
щих толщину пограничного слоя и его параметры, хотя, видимо, не 
так здесь все просто, как это иногда трактуют, когда говорят об 
утолщении пограничного слоя у задней стороны лопатки и утонь-
шении у передней за счет вторичных течений. Толщина потери им
пульса больше не только у задней поверхности по сравнению с 
расчетными значениями, но и у передней. 

Подсчет значений чисел Retf по опытной толщине пограничного 
слоя 6 и скорости кУсо на внешней границе пограничного слоя для 

<pi = 0,24 (близкого к оптимальному) Retf = — 1 — д а е т значения для 

сечений вдоль лопатки Retf > (Reb)Kp , где (Rerf) K p =2800 соответ
ствует значению Re^, при котором ламинарный пограничный слой 
на неподвижных поверхностях переходит в турбулентный. 



На основании изложенного можно сделать следующие выводы: 
пограничный слой на лопатках уже при небольших окружных 

скоростях иг =60,5 м/сек турбулентен и показатель степени — 
п 

1 1 1 
изменяется в пределах — = 1 ; 

F л 5 11 

Рис. 2. Сопоставление расчетных и опытных величин толщины потери импуль
са д** и формпараметра Я : 

а — для режима ф1 = 0,24; б — для режима cpi = 0,32; / — передняя сторона лопатки; 2 — 
задняя сторона лопатки; пунктиром обозначены расчетные значения. 

профили скоростей вдоль лопатки в значительной мере аф-
финны; _ 

теоретические и опытные зависимости tf**, H = f(X) различны по 
характеру и величине (кроме начального участка у передней сто
роны лопатки), хотя в целом порядок величин совпадает; 

в первом приближении можно указать, что перенос методов рас
чета турбулентного пограничного слоя, разработанного для непо
движных каналов, не пригоден для расчета вращающихся каналов. 
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КАЗАНСКОЕ С П Е Ц И А Л Ь Н О Е КОНСТРУКТОРСКОЕ БЮРО ПО КОМПРЕССОРОСТРОЕНИЮ 

И. М. Коршин, канд. техн. наук 

К Р А С Ч Е Т У О Т Р Ы В А П О Г Р А Н И Ч Н О Г О С Л О Я 
НА Л О П А Т К Е К О Л Е С А Т У Р Б О М А Ш И Н Ы П Р О И З В О Л Ь Н О Й Ф О Р М Ы 

Пользуясь известными допущениями теории пограничного слоя 
из уравнения В. Толлмина [3], получим уравнения пограничного 
слоя в неподвижных координатах: 

ди_ 

дх 

да 

ду~ 

vu 

_h _ _ _ _ _ 
dp 
дх 
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дЧ 1 ди 

R ду 
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дх ду R 
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(1) 

(2) 

(3) 

Добавляя проекции кориолисова и центростремительного ускоре
ния на оси координат х и у (рисунок), получим следующие уравне
ния пограничного слоя во вращающейся криволинейной системе 
координат: 
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(6) 

Уравнения ламинарного пограничного 
слоя для лопатки, образованной дугами 
окружности и вращающейся вокруг цент
ра кривизны, и их решение даны в [4]. 
Следует отметить, что эти уравнения и 
полученное решение справедливы только 
для рассмотренного частного случая ло
патки постоянной кривизны, когда центр 
кривизны и центр вращения совпадают. 
Кроме этой особенности, в [4] пренебрега
ют третьим членом уравнения (6) . 

В [2] определен градиент давления, 
при котором наступает отрыв погранич

ного слоя в случае обтекания криволинейной степени потоком 
разреженного газа. В работе используется общий подход 
к определению отрыва пограничного слоя, данный в (1) ; точка от-

Силы, действующие на ча
стицу газа в пограничном 
слое па вращающейся ло

патке. 



рыва определяется без предварительного расчета пограничного 
слоя. 

Применим результаты работ [1] и [2] к расчету отрыва погранич
ного слоя на вращающейся пластине произвольной формы. 

Дифференцируя (5) по х, получим 
д2р о да I и \ ри2 dR 9 / дг _ D гд cos |3 \ / 7 > 

гШу dx\R J R2 дх \ дх дх 

В точке отрыва а = 0 и 
д2р n ди . 0 / о . r d cos В \ / o s 

д х д у а х у дх дх I 

Дифференцируя (7) по у и имея в виду, что в точке отрыва 
ди Л и = = 0 , получим 
ду 

дър 0 д2а , d2r о . cos р . 
£ — = —2ро) 1- рш2 cos р Н • — h 

д х д у 2 дхду \ дхду дх dy 

дг д cos 8 , д2 cos В \ / Г к Ч Н ! Ь г — ] . (9 
ду дх дх ду I 

Дифференцируем по у выражение (4), 
д2а , ди ди . д2и , dv ди . 1 / dv , ди \ 

и 1 Ь v 1 1 [и (- v — 
дхду ду дх ду2 ду ду R \ ду ду I 

uv dR J д2 s in В . д s in В \ n dv 
о)2 \- г — — — 2 о) = 

R2 ду \ ду ду ) ду 

1 д2р / д*и 1 д2и L_i!? dR \ ( ] ( ) ] 

~ р дхду V \ d y 3 R ду2 R2 ду2 ~dy~ J ' ' 

Напряжение трения и его производные (при условии г> = const) 
определяется как 

да* dz д2и д 2 т д3и 
Т = = ^ ~ Т ~ ~ ; " 7 " = ^ " Г 7 ; Т Т = 1 а Т Т - ( П ду ду ду2 dy2 dy3 

Имея в виду, что в точке отрыва u = v=^L = 0, получим из (4) 
dy 

в точке отрыва 

— = ^ - - р о ) ' 2 г sin р . (12) 
dy dx v v } 

dv 
Определяя — из уравнения неразрывности (6), получим из (10) 

dy 
в точке отрыва 

d2p ., / dr . Q , г d sin р \ п ди . д 2 т 1 1 0 . 
— ^ — = pto2 sin В А L — 2 ро) I . (13) 
dxdy \ду dy J дх ду2 R ду v 

t : Справедливо только для ламинарного пограничного слоя. 



Имея в виду, что 
д д дг д . Q _ - = sm р ; 

дх дг дх дг 

д д дг д Q ,л = — = cos р , (14) 

ду дг ду дг 

получим из (8) и (13) с учетом (12) 
_ _ _ _ _ р а ) 2 Г _ _ _ _ _ _ / _ _ _ _ _ р о ) 2 r s j n р\ . ( 1 5 ) 

ду* дг R \ дх r r y v ; 

Профиль скоростей над точкой отрыва может быть представлен 
рядом Тейлора 

и = ^ у + . . (16) 
ду * ду* 2 ду'" 6 V ; 

Ограничиваясь первыми тремя членами, имеем из (11), (12) и (15) 

а = ( *!L _ p ( D 2 г sin р Yl - - * - ) - £ - - pcoV -*L , (17) 

\ Д ?>R) 2\х а/? 6р . 7 

где -— — градиент при # = 0. 

Определим значение ( — ) на границе слоя [1 , 2]. 

Интегрируя (7) по у в пределах слоя, имеем 

дх )у__ь \ дх )у__0 

— \ и ay ! \ а1 ау 
R \ дх R* дх J ^ 

о о 

2 Р с Г - £ dy + р»> cos р + г ^ 8. (18) 

о 

Представим зависимость а (г/) в точке отрыва полиномом 
и =а (х) + b{x)y + с(х)у'2 + d(x)y* (19) 

при следующих граничных условиях: 

и = -дп- = 0 при у = 0 , и = ыъ , = 0 при у = 8 . (20) 
ду ду 

С учетом (20) коэффициенты в (19) будут равны: 
3 и5 2 с 

а = 0 ; b = 0 ; с = ; d— — — • — , 
Ъ* 3 5 

тогда 



Из (21) имеем 
да $4 

дх дх 

З у 2 

1 - — 
3 

Как показал расчет, интегралы, входящие в (18), имеют прак 
тически одинаковое значение как при определении по формуле (21) 
и (22), так и в случае линейных зависимостей 

M = M 5 J L ; * L = Л . ( 2 3 

5 дх дх Ь 

Многочисленные экспериментальные данные по профилю ско 
рости над точкой отрыва, приведенные в [1], показывают линейно* 
изменение и от у. 

В последующем случае имеем из (18) 

дх л ,_ . п \ дх у у _ 8 

дак 

— р(!)2Г 

/ у - о 

2 ?ио 

R дх 

Р"о dR 

3R2 ' дх 

д cos р ^ 

Ь + р 
даь 

о) Ь 
дх 

sin 2 [3 . (24 

Подставив значение [ — 
дх 

дх 2 

из (24) в (17), пренебрегая ве-
у = 0 

личиной — по сравнению с единицей, можно получить выражение 
3R 

для скорости иь на границе слоя в точке отрыва и градиент давле 
ния, при котором имеет место отрыв пограничного слоя 

dp \ =
 2№ 

рсо2 sin 2 р да^ 

pci)-r sin dr \ 3 sin- + 

+ 
Р"5 

2fi дх V 3 /? У 3 R2 дх 

Для неподвижной пластинки имеем из (25) 
dp \ _ 2 ^ 8 

^ / о г р _ 5 2 

Для вращающейся радиальной пластинки 
dp \ 2 f ^ s - д а > 

дх 
-f- pto2r — ро) 

огр 
о . 

Для вращающейся дужки, описанной одним радиусом, 
др\ 2 № д и а I 2 Р " б 

I = роз 
о 2 дх \ 3R 

дх огр 

8 . 

(25 

(26 

(27 

(28 

Дифференцируя уравнение Бернулли для несжимаемого потокг 
в относительном движении 

Р и\ «V 2 , _ л - = const 
Р 4 2 2 



по х, получим градиент давления, действующий в потоке 
др 

= — pUo + Р ^ S i n Р • 

дх дх 

Для неподвижной пластинки из (29) др 
дх 

ди? 
— p#s 

дх 

Для вращающейся радиальной пластинки 
др 
дх 

+ ро)2г . 

(30) 

(31) 

Для вращающейся дужки так же, как и для неподвижной пла
стинки 

др 
дх 

ди-

дх 

Из формул (26) и (30), (27) и (31), (28) и (30) получим сле-
( др\ др 

дующие «запасы» по отрыву пограничного слоя о0 = — ; 
W o r p <>* 

для неподвижной криволинейной пластинки 

8, 

____ + ? а ь
 д а * 

дх 

2 5 Р^8 dR 
дх 

(32) 

для вращающейся радиальной пластинки 

8 Я 

2 ^ 6 

52 
+ р (иь — ю8) 

для вращающейся дужки 

« 5 1 + 
2 5 

3R 

(33) 

(34) 

< 1 формулы (33) и (34) совпадают. При 3 / ? 

Таким образом, вращение может оказать существенную роль 
иь 

на отрыв пограничного слоя, когда д> —. 
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КАЗАНСКОЕ СПЕЦИАЛЬНОЕ КОНСТРУКТОРСКОЕ БЮРО ПО 
КОМПРЕССОРОСТРОЕНИЮ (СКВ — К) 

™, = - "J. • (2) 

И. М. Коршин, канд техн. наук 

Н Е К О Т О Р Ы Е Р Е З У Л Ь Т А Т Ы РАСЧЕТА Н Е С Ж И М А Е М О Г О ПОТОКА 
В ПЛОСКОМ М Е Ж Л О П А Т О Ч Н О М К А Н А Л Е И В М Е Р И Д И О Н А Л Ь Н О М 

С Е Ч Е Н И И Р А Б О Ч Е Г О КОЛЕСА С П Р О И З В О Л Ь Н О Й 
ФОРМОЙ ЛОПАТОК 

Течение идеальной несжимаемой жидкости в плоском канале 
колеса удовлетворяет уравнению Пуассона 

дх2 ду2 К 1 

где гр — функция тока в относительном движении; со — угловая 
скорость вращения колеса. 

Составляющие скорости относительного движения, выраженные 
через функцию тока, равны 

wx —- — — ; wv — — т-
х ду у дх 

Для колеса с конечной длиной лопаток произвольной формы 
уравнение (1) может быть решено на аналоговой вычислительной 
машине. Наиболее просто решение осуществляется, когда на гра
нице заданной области канала даны значения функции тока гр (пер
вая граничная задача или задача Дирихле). 

Область межлопаточного канала образуется лопатками, линиями 
тока, сходящими и натекающими на лопатки, и приближенно — 
границами певозмущенпого потока, удаленными от лопаток на рас
стояние, примерно равное шагу. Решение для области канала, обра
зованной только лопатками и окружностями входа и выхода, 
применяемое в мембранной аналогии, не оправдано, па что было 
обращено внимание в работе [ 3 ] . 

Граничные линии тока на входе и выходе из колеса могут быть 
определены па основе уравнений неразрывности и потенциальности 
абсолютного потока и условия Жуковского-Чаплыгина о сходе по
тока с задней кромки лопатки [1]. 

Для линии тока, сходящей с лопатки, 

°вых = - ^ ( ^ Ч г ^ С»л
 1 П Г ) , (3) 

где 

Сг з — ? Си*— ? Г — 
и2 а2 г2 

Для линии тока, натекающей па лопатку колеса, 

1 / г 3 - 1 
0Вх = у - | - " 2 - c u \ * r y (4) 



где 

cr — , cUl — , г — 

Для построения линий тока по формулам (3) , (4) необходимо 
знать значения си.2 и cUl , которые зависят от условий работы ко
леса. 

Для колеса с прямыми радиальными лопатками 
— w„ — 
Cu, = l - — *- = l - C r , c t g P 2 ; (5) 

для колеса с назад загнутыми лопатками 

~ё«я = |* (1 — cri ctg рЛя ) , (6) 

где /?2 — угол выхода потока; /3 л2 — выходной угол лопатки. 
Значение cUl определяется заданной на входе закруткой потока 

и относительным вихрем, влияние которого на cUl , как показано в 
[1], незначительно. 

Решение уравнения (1) с использованием условий (3), (4) мо
жет быть осуществлено последовательными приближениями, с уточ
нением коэффициентов cUl и cUj в ходе расчета. В первом прибли
жении можно принять /г=1 и cUi равной закрутке невозмущенного 
потока. 

Практика расчетов на электроинтеграторе ЭИ-12 показывает, 
что сходимость по коэффициенту рь наступает после 3—4 прибли
жений. Некоторые примеры расчета и сравнение с имеющимися 
данными В. Кухарского, А. Буземана и других авторов [4] приведе
ны в [1]. Расхождения в коэффициентах /г при гк =8-^-25 в пределах 
1—2%. Для оценки метода был выполнен ряд расчетов для обла
сти, состоящей из двух каналов решетки г к = 16 и для всей решетки 
zK=4 (рис. 1). В первом случае линии тока для крайних лопаток 
и значения функции тока определялись последовательными прибли
жениями методом, описанным выше; линия тока, сходящая с про
межуточной лопатки ^ = 0,5, найдена после окончательного расчета 
по значениям функции тока внутри области. Протекание найденной 
линии тока практически не отличается от полученных расчетом по 
формуле (3) . 

Решение для всей области решетки <г к =4 определено на элек
троинтеграторе сложением отдельных решений: уравнения Пуассо
на при нулевых граничных условиях на границе области, взятой 
в виде окружности г = 1 , 5 г 2 , и на лопатках; уравнений Лапласа, 
определяющих циркуляционный поток и расходный поток от источ
ника в начале координат (бесциркуляционный поток). Для сравне
ния был выполнен расчет для одного канала этой области изло
женным методом при значении сг, =0,6 , принятым ранее в расчете 
этой решетки. Значение функций тока внутри области и протекание 
потока практически совпадают в обоих случаях. Коэффициент 



циркуляции при расчете всей области решетки // = 0,49, при расчете 
одного канала // = 0,485. Значение коэффициента //, по данным 
g . Кухарского и Т. С. Соломаховой, для решетки г к = 4 // = 0,63, по 
приближенной формуле Б. Экка // = 0,52 [2]. Расхождение в значе
ниях II объясняется, возможно, влиянием коэффициента расхо
да Сг, • 

Рис. 1. Сложение течений в области решетки zK = 4 при с г 2 = 0 , 6 . 

На рис. 2 показана зависимость коэффициента циркуляции от 
расхода при zK = 4 и 16. Как видно из рис. 2, коэффициент циркуля
ции ii уменьшается с увеличением расхода, что подтверждается 
известными опытами П. К. Казандждана и других авторов. Объяс
нение причин уменьшения // при увеличении расхода можно найти 
в формуле (5). Как следует из (5), ^ уменьшается с увеличением 
Сг2 . Правда, это уменьшение происходит не пропорционально Сг2 

из-за роста угла выхода потока /?2 и поэтому падение // при увели
чении расхода сравнительно небольшое. 

На рис. 3 показано распределение относительной скорости на 
лопатках колеса г к = 16 при различных расходах (и2 = 375 м/сек). 
Как видно, наиболее благоприятное протекание эпюры скорости 
имеется при 0 , 1 5 < с г , <0 ,3 . При сг, >0 ,3 наблюдается резкое паде
ние скорости как на всасывающей, так и на напорной стороне ло
патки, что может привести к отрыву потока на обеих сторонах. При 
малом значении с,, изменение скорости на всасывающей стороне 
лопатки сравнительно благоприятное, так как поток оттеснен к этой 
стороне лопатки, однако у напорной стороны развивается вихревая 
зона, занимающая значительную область всего канала. Вследствие 
этого на напорной стороне лопатки скорость имеет отрицательную 
величину. 



Ряд расчетов выполнен для круговой решетки, лопатки которой 
образованы логарифмическими спиралями. Такие решетки рассчи
таны в [2]. На рис. 2 показано изменение /г в зависимости от коэф-

фициепта расхода для решетки zK = 1 2 при /Зл2= —- а также изме

нение /г, рассчитанное по данным [2]. Как видно, имеет место до-

Рис. 2. График зависимости коэффи
циента циркуляции от расхода. 

Рис. 3. Распределение от
носительной скорости «иа 
лопатке при разных рас
ходах. Сплошной линией 
обозначена напорная сто-
роша, пунктиром — вса

сывающая. 

вольно удовлетворительное совпадение по
лученных значений коэффициента циркуля
ции с данными точного расчета. Рис. 2 на
глядно показывает падение коэффициента 
циркуляции, особенно резкое при больших 
расходах. 

Недостатками расчета потока на элект
роинтеграторе в физической области решетки являются различные 
расстояния близграничных точек сетки до границы области, опре
деляемой лопатками, и вследствие этого различная точность опре
деления скорости на лопатке. Расчет в плоскости конформного ото
бражения, если удается профиль лопатки отобразить в прямую ли
нию, исключает указанный недостаток. 

Рассмотрим расчет одного канала круговой решетки радиальных 
пластин в плоскости 

£ = l n z , (7) 
где z = ге1в ; д = x + iy. 

Отсюда 
х = In г; у = в. (8) 



Таким образом, в плоскости д имеем прямую решетку пластин 

длиной In —• и шагом — . 
г 1 2к 

Дифференциальное уравнение (1) в физической плоскости в ци
линдрических координатах гхв имеет вид 

j*±_ л. JL i ! i 
дг 

™L + J L 
d r 2 

Так как при конформном отображении справедливо 

дф дф дх дф _ ЭФ ду 

(9) 

д 2ф 

дТ 2 " 

дг 

д 2ф / дл-

д х 2 1 дг 

д х 

+ 

дг 

дф 

дл; 

дф 

^ 7 

дв 

дЪг 

д г 2 

д 2 у 

д б 2 

ду 

д 2ф 

дО2 

дб 

д у 2 \ дО ' 

(10) 

( П ) 

уравнение (9) в плоскости комплексного переменного преобра
зуется 

д 2ф 

дх2 

д 2ф 

д у 2 

(12) 

где г = — . 

Как видно, правая часть уравнения (12) переменна и пропор
циональна г2. 

Преобразование уравнений (3) и (4) осуществляется при помо
щи (8) : 

- £Wj (X - х 2 ) Увых — 

у в х = 
1 

(13) 

(14) 

Составляющие скорости потока определятся из (10) 

(15) 1 дФ 1 дф 
— • —— ; wr — - • —— . 
г дх г ду 

Для примера был рассчитан один канал решетки гк = 16, 
сг<1 =0 ,2 при заданном коэффициенте циркуляции /г = 0,86. Резуль
таты сравнения эпюр распределения скорости по лопатке, получен
ных расчетом в физической плоскости и в плоскости комплексного, 
практически совпадают. 

При рассмотрении течения в меридиональном сечении следует 
учитывать влияние лопаток. В последнем случае поток в меридио
нальном сечении может иметь вихревой характер. 
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Уравнение для функции тока в меридиональном сечении с уче
том влияния лопаток записывается в виде [1] 

J L ( ± . J ± \ + J - ( ± . J ± \ = ^ - ^ ) ( c Q s a s t e + 

дг \ r dr J dz \ r dz J 2 v 8 

+ s i n a c t g r ) , (16) 
где a — угол наклона линии тока в меридиональном сечении; у, 
в — углы лопаток соответственно в плоскостях параллельной и 
перпендикулярной оси вращения; wnc, wn — относительные скоро
сти соответственно на всасывающей и напорной стороне лопатки. 

Составляющие скорости в меридиональном сечении определя
ются как 

w2 = - wr=-—* ~~~ . (17) 

Таким образом, для расчета потока в меридиональном сечении 
необходимо знать распределение нагрузки на лопатке, которое мо
жет быть предварительно получено расчетом течения в межло
паточном канале. 
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Ц Е Н Т Р А Л Ь Н Ы Й НАУЧНО-ИССЛЕДОВАТЕЛЬСКИЙ И ПРОЕКТНО-КОНСТРУКТОРСКИЙ 
КОТЛОТУРБИННЫЙ ИНСТИТУТ им. И. И. ПОЛЗУНОВА 

М. Т. Столярский, канд. техн. наук 

К О П Р Е Д Е Л Е Н И Ю О П Т И М А Л Ь Н Ы Х Р Е Ж И М О В К О Л Е С 
Ц Е Н Т Р О Б Е Ж Н Ы Х К О М П Р Е С С О Р О В 

За последние годы значительно расширился диапазон лопа
точных углов в колесах центробежных компрессоров. Установлено, 
что входные углы /3Л1 в ряде случаев целесообразно принимать уве
личенными до 40—50°, а выходные углы /}Ла в зависимости от назна
чения ступени выбирать в пределах от 20 до 90° [1—3]. 

Изменение как входного, так и выходного угла оказывает влия
ние па геометрию лопаток и межлопаточных каналов в целом и 
приводит к изменениям характеристик колеса. В частности, меняет
ся положение оптимума кривой к.п.д В связи с этим возникает 



вопрос о правильном определении оптимального режима при расче
тах колес. 

Значение коэффициента расхода, соответствующего максимуму 
к.п.д. колеса, обычно связывается с величиной входного лопаточно
го угла. Наиболее сильно изменение расхода влияет на так назы
ваемые «ударные» потери. Поэтому считдют, что направление отно
сительной скорости потока должно совпадать или быть близким к 
направлению входной кромки колеса, определяемому углом /?Л1. 

Направление относительной скорости W\ может быть определено 
как с учетом, так и без учета стеснения потока лопатками на входе. 
Первый способ представляется более правильным с физической точ
ки зрения. В этом случае имеем 

t g p ; = "°опт\ • • • а ) 
to г опт их nD1b.1z1u1 Dx 

Угол атаки на оптимальном режиме составит 

(2) 

При расчете колес компрессорного типа с обычными углами 
входа (/3Л1 —30°) принимают угол атаки близким к нулю. При этом 
наблюдается довольно хорошее совпадение между расчетным и дей
ствительным значениями оптимального расхода. При переходе к 
колесам с увеличенным углом входа оказывается, что оптимум их 
лежит в области значительных положительных углов атаки. В вы
соконапорных колесах (/Зл.,^65—90°) оптимум смещается в область 
отрицательных углов атаки, а при увеличенных значениях /}Л1 соот
ветствует значениям г о п т , близким к нулю. 

Сказанное иллюстрируется данными таблицы, где в графе 10 
представлены значения 1 0 п т , подсчитанные по формулам (1) и (2) 
для колес с различными углами входа и выхода. Значения (р0опт 

определялись из опытных характеристик этих колес. Как видно из 
таблицы, значения i0nT меняются не только в зависимости от угла 
входа, но также и от величин выходного угла. Это обстоятельство 
затрудняет их систематизацию для целей проектирования новых 
колес. 

Однако оптимальные значения углов атаки на входе могут быть 
систематизированы в лучшей степени, если их определение произ
водить не по одному точечному значению лопаточного угла /}Л 1, со
ответствующему входной кромке лопатки, а учитывать в какой-то 
мере и остальную геометрию лопатки и канала. Такой подход объ
ясняется тем, что при взаимодействии набегающего потока с рабо
чей лопаткой имеет значение не только угол в начальной точке, а 
и направление всего входного участка лопатки (некоторой конечной 
длины). Нетрудно убедиться, что при одном и том же значении 
угла р Л х направление входного участка лопатки будет существенно 
отличаться в зависимости от величины угла /?Ла и наоборот. Это 

13: 195 



Конструктивные параметры колес и углы атаки на оптимальном режиме 

Индекс 
колеса Рл2 Z D2 

bt 

D2 г 0опт Pi 1опт 

'опт 

- t ' ~ 
1 опт 

r2 

3 
л в х 

<опт в х 

= 4 x " ~ 

- P i 
опт 

К - 2 9 - 3 1 

К - 2 5 - 3 8 

К - 3 3 - 4 8 

К - 3 3 - 6 5 

К - 3 5 - 9 0 

К - 4 3 - 3 8 

К - 4 8 - 4 8 

К - 4 5 - 6 9 

К - 5 0 - 3 8 

К - 5 6 - 3 8 

2 9 ° 

2 5 ° 

3 3 ° 

3 3 ° 

3 5 ° 

4 3 ° 

4 8 ° 

4 5 ° 

5 0 ° 

5 6 ° 

3 1 ° 

3 8 ° 

4 8 ° 

6 5 ° 

9 0 ° 

3 8 ° 

4 8 е 

6 9 с 3 0 ' 

3 8 ° 

3 8 е 

11 

9 

13 

14 

14 

11 

14 

14 

12 

12 

0 , 5 

0 , 5 

0 , 5 

0 , 5 

0 , 5 

0 , 5 

0 , 5 

0 , 5 

0 , 5 

0 , 5 

0 , 0 9 2 

0 , 1 0 0 

0 , 1 0 0 

0 , 1 0 0 

0 , 1 0 0 

0 , 1 0 0 

0 , 1 0 0 

0 , 1 0 0 

0 , 1 0 0 

0 , 1 0 0 

0 , 0 5 4 

0 , 0 6 0 

0 , 0 6 0 

0 , 0 6 0 

0 , 0 6 0 

0 , 0 6 0 

0 , 0 6 0 

0 , 0 6 0 

0 , 0 6 0 

0 , 0 6 0 

0 , 2 2 5 

0 , 1 9 

0 , 2 9 

0 , 3 2 

0 , 3 9 

0 , 3 1 

0 , 3 8 5 

0 , 4 1 5 

0 , 3 5 5 

0 , 3 9 

3 0 ° 0 6 ' 

2 4 ° 0 0 ' 

3 4 ° 3 0 ' 

3 7 ° 2 4 ' 

42=42' 

3 5 ° 0 6 ' 

4 Г 3 0 ' 

4 3 ° 4 8 ' 

3 8 ° 4 8 ' 

4 1 ° 1 2 ' 

— 1 ° 

+ 1 ° 

— 1 ° 3 0 ' 

- 4 ° 2 4 ' 

— 7 ° 4 2 ' 

+ 8 ° 

-f 6 ° 3 0 ' 

+ 1 ° 1 2 

+ 1 1 ° 

+ 1 5 ° 

0 , 5 6 

0 , 5 6 5 

0 , 5 5 5 

0 , 5 5 

0 , 5 5 

0 , 5 7 

0 , 5 5 5 

0 , 5 5 5 

0 , 5 6 5 

0 , 5 6 

3 2 ° 1 8 ' 

2 6 ° 4 8 ' 

3 7 ° 4 2 ' 

4 0 ° 1 8 ' 

4 6 ° 0 6 ' 

4 4 ° 1 8 " 

4 9 ° 3 0 ' 

5 0 ° 2 4 ' 

4 7 ° 5 4 ' 

5 3 ° 0 0 ' 

+ 2 ° 1 2 ' 

- f 2 ° 4 8 ' 

+ 3 ° 1 2 ' 

+ 2 ° 5 4 ' 

- f 3 ° 2 4 ' 

+ 9 ° 1 2 ' 

+ 8 ° 0 0 ' 

+ 6 ° 3 6 ' 

+ 9 ° 0 6 ' 

+ 1 1 ° 4 8 



подтверждают графики, представленные на рис. 1, которые показы 
вают изменение лопаточного угла /}л вдоль радиуса для колес с 
лопатками, очерченными дугой круга. Относительный радиус входг 

принят г= — =0 ,5 . 
Г 2 

Если считать, например, что входной участок лопатки ограничь 
относительными радиусами г = 0 , 5 и 0,6, а его среднее направление 
соответствует значению /}л на г = 0,55 (обозначим этот угол /3Лвх ) 
то для случая /3Л1 = 30° среднее направление входного участка буде г 

характеризоваться углами /} Л в х = 3 3 , 35, 38 и 43° — в зависимое^ 
от величины выходного угла. Для случая /3 Л 1 =45° значения средне 
го угла входного участка составят /} Л в х =45°30 / , 47, 49 и 54°. 

Анализ приведенных графиков показывает, что средний лопа 
точный угол входного участка сравнительно мало отличается о' 
угла р Л г в начальной точке лопатки, если выходной угол /}Ла имее 
умеренные значения (особенно при увеличенных /} Л 1 ) . При больши: 
значениях угла /Зя, средний угол входного участка даже на неболь 
шой длине значительно отличается от угла /3Л1. Это обстоятельств^ 
не может не отразиться на действительном значении оптимальной 
угла натекания потока. 

При использовании понятия среднего угла входной части ло 
патки для определения оптимальных углов атаки возникает вопро 
о границах входного участка. 
Очевидно, что длина его дол- 20е 30' 40' 50' 60° 70' 80° А, 
жна зависеть от густоты ре- ^ 
шетки колеса (числа лопа-

) О.У 

Примем в качестве длины 
такого участка отрезок ab%

 0 , 8 

отсекаемый от начала лопат
ки перпендикуляром cb, опу- 0.7 
щенным из входной точки со
седней лопатки (рис. 2 ) . За о.б 
средний- угол будем считать 
значение лопаточного угла #д 
/?л в точке d, делящей отре
зок аЪ пополам. Точке d со
ответствует радиус, который 
обозначим гпх . Величина его 
может быть с достаточной 
точностью определена из 
простого выражения. 
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Рис. 1. Изменение лопаточного угла вдоль 
радиуса колеса с входным углом рлх. 
Сплошной линией обозначены колеса 
р Л 1 = 3 0 ° О0л 3 =35, 48, 65 и 90° ) , колеса 
с входным углом / Ь , = 4 5 ° ; пунктиром — 

с ^ л 1 = 4 5 ° . Выходные углы — те ж е . 

:r1 + -be---=r1 + 
1 

= г, 1 + 

2 

sin 2 рЛ 1 

cos S i n Рл, = 



После подсчета величины г.нх угол /3Лвх может быть определен 
для лопаток, очерченных дугами круга, по обычной формуле 

Рис. 2. Схема определения входного участка лопаток колеса. 

колеса очерчены одним радиусом, то угол /3Лвх может быть найден 
из соотношения 

1 

Г2 

(1 — S ) c o s ( ^ +В ^-совРл, (5) 

где В 

В выражение (5) значения R и R0 не входят. 



Угол атаки на оптимальном режиме при подсчете по среднем} 
углу входного участка лопатки составит 

*оптвх — Рлв х Pl0riT • • • (6, 

Значения, которые принимают эти углы для колес, представле
ны в таблице. 

В графах 11 и 12 (см. таблицу) приведены значения и /3Лвх 

подсчитанные по формулам (3) и (4) или (5). В графе 13 представ 
лены значения углов атаки для оптимальных режимов, определен 
ные по формуле ( 6 ) , — по среднему углу входного участка Д , в х 

Как видно из таблицы, в этом случае значения £ 0 П т в х п о д ч и н я ю т 
более определенной закономерности. Они зависят главным образов 
от величины входного угла лопатки /3Л1 и почти не зависят от ве 
личины выходного угла /}Ла. Для всех колес с обычными значениями 
угла входа (/3Л1 = 30—35°) угол атаки, определяемый по входном} 
участку, на оптимальном режиме составляет 1 0 ПтВх = 2-*-3°. Дл5 
колес с увеличенными значениями входного угла (/}Л1 = 40—48°) 
*'оптвх = 6 — 8 ° ; для колес с еще большими значениями /3Л1 =50—56° 
/ =о 1 1 ° 
*0ПТВ Х V LL . 

Полученные значения / 0 П Т в х могут быть распространены и реко 
мендованы для колес, близких по своим конструктивным и аэроди 
намическим признакам к рассмотренным в данном исследовании 
Все рассмотренные колеса имели одноярусную решетку с умерен 

ной густотой =2,0—2,2 j, близкие к оптимальным значение 
относительной ширины на входе и выходе. При расчетах колес та 
кого типа можно рекомендовать пользоваться значениями опти 
мальных углов атаки, определяемыми по среднему углу входной 
участка с помощью формул (3) — (6) . Для колес с обычными зна 
чениями угла входа следует принимать 1 0 п Т в х = 2 — 3 ° ; для колес 
р л, = 4 0 — 4 8 ° i o n T B X = 6 — 8 ° ; для колес с 0Д1 = 50—60° — / 0 П Т в х = 
= 9—11°. 

Особенно актуально применение указанной методики к колесам 
с большими выходными углами, для которых имеет место наиболь 
шая разница в значениях £ 0 п т , определенных по углам /}Л1 и /3Лвх. 
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Ц Е Н Т Р А Л Ь Н Ы Й НАУЧНО-ИССЛЕДОВАТЕЛЬСКИЙ АВТОМОБИЛЬНЫЙ И 
АВТОМОТОРНЫЙ ИНСТИТУТ (НАМИ) 

Л . В. Кочетков, инженер 

В Л И Я Н И Е У С Л О В И Й НА В Х О Д Е НА Х А Р А К Т Е Р И С Т И К И КОЛЕСА 
Ц Е Н Т Р О Б Е Ж Н О Г О К О М П Р Е С С О Р А 

Течение воздуха в колесе центробежного компрессора характе
ризуется рядом газодинамических параметров. К ним относятся 
скорости и углы потока на входе и выходе, коэффициенты диффу-
зорности колеса по меридиональным и относительным скоростям 

/Сд = — , Кя = —, угол атаки на входе в колесо, число Re и неко
ею wl 

торые другие. 
Анализируя изменение перечисленных величин на нерасчетном 

режиме и сравнивая их с изменением к.п.д. колеса, можно пока
зать, что решающее влияние на форму характеристик имеют два 
параметра: 

число Ai на входе в колесо в относительном движении 

\ = Г Am + XL 

I / 1 + Г " 7 Х ^ 
у k + \ 

и угол атаки на входе в колесо 

'i = Pu-arctg-^- . 

Здесь X l m = - ^ ; = 
^ 1 К р ^ 1 К р 

с\т — расходная составляющая скоростного потока; а 1 к р — к р и 
тическая скорость звука на входе в колесо; U\ — окружная ско
рость потока на входе в колесо; /$1л — входной угол лопатки коле
са; со — угловая скорость. 

Для центробежных колес осерадиального типа, в которых имеет 
место весьма существенное изменение скоростей и углов на входе 
в колесо по радиусу, в качестве характерных величин можно рас
сматривать число Ai и угол атаки ix на периферии входа. Анализ 
производится по средним параметрам, т. е. в одномерной постанов
ке задачи. Что касается других газодинамических параметров, то 
незначительное их изменение при монотонном, в основном, харак
тере позволяет считать их влияние второстепенным, несуществен
ным. 

Таким образом, можно полагать, что работа колеса на нерасчет
ном режиме и форма его характеристик определяется, в основном, 
условиями на входе. 



Влияние относительной скорости и угла атаки на входе в колес 
проявляется неодинаково. Расчеты показывают, что изменение чис 

ла Х\ по расходу и оборотам колеса является монотонным и не мс 
жет объяснить наличие восходящей и ниспадающей ветвей на xt 
рактеристиках, но хорошо объясняет падение максимального знг 
чения к.п.д. при увеличении оборотов. Изменение угла атаки, нг 
против, носит такой характер, что наибольшие по абсолютной вс 
личине углы атаки соответствуют концам характеристик. 

Следует сказать, что влияние угла атаки на характеристики кс 
леса не является универсальным параметром. Для рабочего коле 
са осерадиального типа, ввиду существенного изменения угла ата 
ки по высоте лопатки, местное значение его (на среднем радиус 
или на периферии) не может однозначно определять работу колеса 
Очевидно, критерием должен быть некоторый интегральный пара 
метр, учитывающий условия на входе в колесо в целом. Такой ин 
тегральный параметр может быть выведен из анализа уравнени 
неразрывности, записанного для двух сечений: сечения входны 
кромок лоПаток и сечения горла межлопаточного канала 

где Я г —число, характеризующее скорость в горле межлопаточноп 
канала; ka —коэффициент толщины слоя вытеснения; о — коэф 
фициент восстановления полного давления на участке от входа д< 
горла. 

В уравнение входит величина Fr/F]nom — отношение площад! 
горла к площади потока на входе, которая определяет характе[ 
течения во входном косом срезе колеса. Несмотря на изменение 
коэффициента аг и влияние сжимаемости, можно утверждать, чт( 
при каком-то вполне определенном отношении f r / F l n o m течение ш 
рассматриваемом отрезке происходит с постоянной скоростью; < 
увеличением этого отношения течение становится диффузорным, г 
с уменьшением — конфузорным. Расчеты показывают, что для ма 
лоразмерного высоконапорного колеса течение с постоянной ско 
ростью на входе имеет место при условии Fr/Flnom —1,1. 

Характер течения в косом срезе колеса и величина скорости i 
горле межлопаточного канала, естественно, оказывают влияние НЕ 
уровень потерь в колесе. Как чрезмерное увеличение, так и умень
шение указанного отношения приводит к росту потерь и в дальней
шем либо к запиранию входного сечения колеса, либо к помпажньну 
явлениям. Следовательно, вид характеристик колеса может быть 
объясним влиянием изменения характера течения в косом срезе 
при изменении расхода воздуха. 



Величина отношения площади горла к площади потока на входе 
находится в прямой зависимости от угла атаки. Связь между этими 
параметрами может быть легко установлена для каждого радиуса 
на входе в колесо 

dr/dlnom = е (cos / + s i n i • ctg р А ) , 
где dr/d]nom —отношение соответствующих единичных площадей 
на данном радиусе; i — местное значение угла атаки; е=\ — 

Таким образом, отношение Fr/Flnom является функцией трех 
величин: угла атаки (точнее, поля углов атаки), угла потока на 
входе и коэффициента стеснения потока лопатки ,или толщины ло
паток. Следовательно, введенный параметр более полно учитывает 
условия течения на входе в колесо. 

Это не означает, однако, что угол атаки должен быть исключен 
из числа параметров, влияющих на работу колеса компрессора. 
Суть процессов на входе в колесо, видимо, определяется совмест
ным влиянием отношения FrJFXnom и углов атаки. Тем не менее 
для решения целого ряда вопросов использование отношения пло
щади горла к площади потока на входе оказывается более выгод
ным. Следует отметить, что подобный метод и раньше применялся 
при исследовании явлений в проточной части компрессора. 

Работа лопаточного диффузора в значительной степени опреде
ляется величиной диффузорности косого среза, которая представ
ляет собой отношение площади горла к площади потока перед диф
фузором [1]. Подобное отношение применялось для исследования 
пропускной способности рабочих колес [2]. 

Универсальность параметра Fr/Fnom была подтверждена при 
исследовании оптимальных режимов центробежных колес (табли
ца) в лаборатории компрессоров НАМИ. Испытания проводились 
на высоких окружных скоростях в диапазоне от 370 до 430 м/сек. 
Расход воздуха на оптимальных режимах изменялся от 1,85 до 

0,75 кг/сек, число Х\ достигало 0,8 на среднем радиусе входа и 
0,95 — на периферии. 

В результате обработки результатов испытаний была получена 
зависимость оптимального отношения Fr/Flnom от средней приве
денной скорости на входе. 

Площадь горла колеса подсчитывалась согласно выражению 

Площадь потока на входе определялась из расчета треугольни
ков скоростей на оптимальном режиме 

b t z k 

2кг 
коэффициент стеснения. 

<Di ~ Do) (Disl s i n (31л + D0e0 s i n р 0 л ) . 
4 

nom — 
V* + ( W W 



Основные геометрические размеры испытанных колес 

Площадь 
горла 

Fr, мм 

Диаметр, мм Угол лопатки (3^ Коэффи
циент за
громожде
ния сред

ний г с р 

Число 
лопаток 

Площадь 
горла 

Fr, мм наружный 
колеса периферии втулки 

на пери
ферии 
входа 

у втулки 

Коэффи
циент за
громожде
ния сред

ний г с р 

Число 
лопаток 

7390 
5750 
5400 
5300 
5180 
5050 
4940 
4330 
4100 
4070 
3550 

210 
202 
202 
202 
202 
202 
202 
202 
202 
202 
184 

138 
126 
126 
126 
126 
126 
122 
115 
115 
112 
113 

55 
60 
60 
60 
60 
60 
60 
60 
60 
60 
61 

35° 
36° 
33° 
3 0 ° 2 5 ' 
3 3 ° 3 0 ' 
36° 
З Г 1 5 ' 
3 2 ° 4 5 ' 
30° 
33°30 ' 
30°30 ' 

60°20 ' 
5 6 ° 4 5 ' 
5 3 ° 4 5 ' 
51° 
4 3 ° 2 5 ' 
39°30 ' 
51° 
51° 
47°50 ' 
51° 
4 7 ° 3 0 ' 

0 ,88 
0 ,90 
0 ,91 
0 ,93 
0 ,90 
0 ,87 
0 ,93 
0 ,92 
0 ,92 
0 ,91 
0 ,84 

25 
24 
24 
24 
24 
24 
24 
24 
24 
24 
19 

Как показала практика НАМИ, введение величины F r / F l l l o m в 
расчетную схему при проектировании колеса центробежного ком
прессора позволяет уверенно обеспечивать равенство расчетного и 
оптимального расхода воздуха. 
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К. П. Селезнев, докт. техн. наук 

В Л И Я Н И Е ФОРМЫ П Р О Ф И Л Я Б Е З Л О П А Т О Ч Н О Г О Д И Ф Ф У З О Р А 
НА Э Ф Ф Е К Т И В Н О С Т Ь РАБОТЫ Ц Е Н Т Р О Б Е Ж Н О Й 

К О М П Р Е С С О Р Н О Й СТУПЕНИ 

В эксплуатационных условиях очень часто один и тот же центро
бежный компрессор работает на разных режимах по производи
тельности и давлению. Особенно это относится к компрессорам 
общего промышленного назначения, подающим воздух для работы 
пневмомашин и пневмоинструмента и других заводских нужд. 
Много специальных компрессоров используются в химии, метал
лургии и других отраслях народного хозяйства в технологических 
циклах с переменным давлением или производительностью, на
пример, компрессоры, подающие кислород в конверторы. Во всех 
этих случаях практически не используются те совершенные пока-



затели работы компрессора, которые он имеет на расчетном ре
жиме. 

Для повышения эффективности работы компрессора в широкой 
зоне расходов можно идти двумя путями: либо путем применения 
в конструкции регулирующих элементов, как-то: поворотных лопа
ток перед входом в колесо, поворотных лопаток диффузора, безло
паточного участка переменной ширины перед лопаточным диффу
зором, либо путем проектирования компрессора из таких элементов 
ступени, каждый из которых имеет широкую зону экономичной ра
боты. Последний путь наиболее прост и надежен. 

Экспериментальные исследования показали возможность эф
фективной работы различных типов колес в довольно широком диа
пазоне расходов при к.п.д., близких к максимальному. Обычно зна
чительная часть потерь на нерасчетных режимах имеет место в не
подвижных элементах ступени, в основном, в диффузорах, что су
жает зону экономичной работы ступени в целом. Как показано в 
работе [1], наиболее пологую характеристику к.п.д. и широкую зону 
устойчивой работы имеют ступени с безлопаточными диффузорами. 
Причем преимущество их в этом смысле перед малоканальными 
и лопаточными диффузорами тем больше, чем выше напор ступени, 
т. е. чем выше окружная скорость и угол установки лопаток на на
ружном диаметре колеса /Зл, . 

Кроме того, ступени с безлопаточным диффузором имеют и дру
гие преимущества: их изготовление проще и дешевле, не приходит
ся опасаться износа направляющих лопаток диффузора при экс
плуатации, почти равномерное распределение давлений за рабочим 
колесом способствует уменьшению усилия на ротор и повышению 
динамической прочности ротора, более устойчива работа при высо
ких числах М из-за отсутствия скачков уплотнения в диффузоре. 
Однако ступени с безлопаточным диффузором имеют существен
ный недостаток, который ограничивает их широкое применение: 
максимальный к.п.д. таких ступеней на 3—4% меньше, чем ступе
ней с лопаточными диффузорами. Это связано, главным образом, 
с тем, что режим максимального к.п.д. диффузора смещен от опти
мального режима колеса. 

Учитывая потребность народного хозяйства в компрессорах с 
широкой зоной экономичной работы, на кафедре компрессорострое-
ния Ленинградского политехнического института им. Калинина в 
последние годы были проведены научно-исследовательские рабо
ты, направленные на создание эффективных ступеней с безлопаточ
ным диффузором, которые по широте зоны не уступали бы ныне 
применяемым, а по уровню к.п.д. — превосходили бы их. 

Детальное исследование обычно применяемых безлопаточных 
диффузоров постоянной ширины, равной ширине колеса на выходе 
&2, при натурных окружных скоростях и2 = 280 м/сек показывает, 
что поток, входящий в диффузор, неравномерен по ширине. При 
режимах малого расхода у одной стенки радикальная составляю
щая абсолютной скорости максимальна, у другой имеются обрат-



ные радиальные токи из диффузора, неоднородность в распределе
нии угла потока а по ширине составляет около 30°. Большая нерав
номерность распределения скорости сг по ширине продолжает 
оставаться и при режимах, близких к оптимальному. Более равно
мерно при всех режимах работы, кроме режимов, соответствующих 
максимальному расходу, распределена по ширине безлопаточного 
диффузора окружная составляющая абсолютной скорости си. Кро
ме того, в связи с тем, что относительная скорость на выходе из ко
леса w2 не равномерна по шагу, входящий в диффузор поток неста
ционарен. 

Несимметричность и нестационарность пространственного пото
ка газа на входе приводит к тому, что несимметричная пространст
венная картина течения сохраняется на всем протяжении диффузо
ра. При режимах, меньших и даже несколько больших оптималь
ного режима ступени на относительном диаметре D/D2 = 1,25-^ 1,35, 
возникают зоны обратных радиальных токов. Таким образом, дей
ствительная картина течения в безлопаточном диффузоре, установ
ленном за рабочим колесом, существенно отличается от идеальной, 
полученной при равномерном распределении параметров потока по 
ширине и окружности [2]. Причем, как показали наши исследова
ния, отличие тем больше, чем больше неравномерность потока, вхо
дящего в диффузор. 

Зоны больших потерь энергии расположены во входном участке. 
Это вызвано, во-первых, тем, что скорость потока на входе больше, 
чем в каком-либо другом месте диффузора, а потому и больше по
тери трения, и, во-вторых,— потерями смешения струй, выходящих 
из рабочего колеса с разной скоростью и под разными углами. При 
малых расходах увеличение потерь вызвано также пристеночными 
обратными радиальными токами из диффузора. Кроме того, зоны 
больших потерь сосредоточены у стенок безлопаточного диффузора 
в интервале D/D2 = 1,20-г-1,40, т. е. в тех местах, где наблюдаются 
обратные радиальные токи. На оси диффузора потери энергии зна
чительны, но меньше, чем у стенок. 

Если воспользоваться понятием местного к.п.д. 

1 

характеризующего эффективность преобразования энергии на про
извольном радиусе, и проследить за изменением этой величины по 
длине безлопаточного диффузора (на рис. 1 для диффузора с Ь = 
= &2 = const изменение к.п.д. г]ч показано сплошными линиями), то 
видно, что к.п.д. минимален на входном участке и местах располо
жения вихревых зон, имеет максимальные значения в интервале 
D/D2= 1,45-:-1,7. При малых а2 сильное уменьшение к.п.д. в зоне 
D/D2>\,7 вызвано, видимо, сравнительно небольшим приростом 
статического давления на этом участке при больших потерях тре-



ния. При а 2 > 40° к.п.д. продолжает оставаться высоким и при 
D/D2>1J. 

При движении газа в безлопаточном диффузоре окружная со
ставляющая скорости са изменяется не по закону cur = con$t. За 
счет моментов сопротивления момент количества движения все вре
мя уменьшается по мере удаления от входа: Уменьшение тем СИЛЬ

СЯ 1,2 /А 1,6 1,8 г/г2 2,0 

Рис. 1. Изменение местного значения к.п.д. преобразования энергии, 
циркуляции и коэффициента восстановления по длине безлопаточного 

диффузора. 



нее, чем меньше угол а потока в диффузоре. На рис. 1 сплошными 
линиями показано изменение сиг/(сиг) 2 - 2 по опытным данным, ос-
редненным по расходу по ширине диффузора, пунктиром — расчет
ное изменение сиг/(сиг) 2-2 под действием только моментов тре
ния, определенное по формуле 

Цг—г2_2) 

е 4 b s i n a c p 

(cur)2-2 
где г и г 2 -2 — соответственно текущий и начальный радиусы без
лопаточного диффузора; Г2-2 = 1,05г 2 ; Я — коэффициент трения, 
определенный по графикам для труб постоянного сечения в зави
симости от числа Рейнольдса в безлопаточном диффузоре. Re = 

и относительной шероховатости; Ъ — ширина диффузора; 
v 

а с р — среднее значение угла потока на расчетном участке безлопа
точного диффузора. 

В начале диффузора действительное изменение момента коли
чества движения существенно превышает изменение его под влия
нием моментов трения. Это свидетельствует о том, что смешение 
струй за колесом происходит с уменьшением момента количества 
движения. В зонах обратных радиальных токов разница между 
расчетным и действительным изменением момента количества дви
жения продолжает существовать. Только при DID2>\,5 расчетное 
изменение момента количества движения мало отличается от дей
ствительного, здесь основное влияние оказывает момент трения. 
В связи с убыванием си быстрее, чем по закону cur = const, при чис
лах М Г 2 _ 2 =0,49—0,55 во всем диапазоне расходов угол а потока, 
выходящего из диффузора, на 2 ^ 4 ° больше входящего. 

Течение в безлопаточном диффузоре носит диффузорный харак
тер на всей длине, наибольший прирост статического давления про
исходит в начале. На рис. 1 сплошными линиями показано измене
ние коэффициента восстановления диффузора, определенного по 
экспериментальным данным 

£ ^ст .д 
* д - 2 > 

с2-2 

где /гст.д — прирост статического давления в диффузоре; пунктиром 
показано расчетно-теоретическое изменение коэффициента восста
новления при условии, что кл.д . равен 1 

C O S 2 a 2_ 2 + s i n 2 a 2 _ 2 

_ 1 _ 
£д.т — 1 

где k9=QJQ2-2 —отношение плотностей газового потока; 

k — \ 9 I / '2-2 
1 +• м , '2-2 COS a2_2 + sin*a2_2 

1 
Лег— 1 



За счет потерь в давлении преобразовывается только часть ки
нетической энергии, равная изменению скоростного напора, умно
женному на к.п.д., что уменьшает прирост статического давления 
по сравнению с теоретическим. 

Более детальный анализ потерь дает отдельное рассмотрение 
потерь энергии на входном участке диффузора от D/D2 = 1,05 до 
£)/Д> = 1.20 и на основном участке от D/D2= 1,2 до D / D 2 = l , 6 5 . 

4<? а;.? 50 ¥3 <х,,АбО 

Рис. 2. Характеристики экономичности входной и основной части безлопа
точного диффузора: 

а —участок D/D2 = 1,054-1,2; б — участок D/D2= 1,24-1,65 диффузора Д - l - A - l при b2/D2 = 
= 0,049: 
/ _ Р Л г = 9 0 ° ; Д - l - A - l ; 2 - Р Л о =90°, Д-0,785-С-07; < 3 - Р л 2 = 4 5 ° ' Д-1-А-1; 4 — 
- р л > = 2 2 ° , Д-1-А-1; 5 —р Л ч =90°, b 2/D 2=0,027, Д- l -A- l ; 6 — 0 Л о = 2 2 ° , Д-0,785-С-0,785; 

7 - | 3 Л 2 =45°", Д-0,785-С-0,785; 5 — Р л , = 4 5 ° , Д-0,7-С-0,7. 

Входной участок был ограничен диаметром D/D2=l,2 в связи с 
тем, что по результатам исследований [3] до этого диаметра проис
ходит практически полное смешение струй, выходящих из колеса. 

Коэффициенты сопротивления f д и к.п.д. г)я , определенные по 
параметрам потока, замеренным в начале и конце рассматриваемо
го участка диффузора, представлены на рис. 2: 

1 _ ^ст.д .вх C | > 2 D a ^ ^ст.д.осн CU65D, 

С 2 - 2 ^ 2 - 2 g l , 2 D 2
 r l , 2 D , 

"2 " 2 
/г h ст.д.вх л ^ст.д.осн 

Т1д.1?Х " с, 7) , Д̂.ОСН 9 9 » 
с 2 - 2 ~ С 1 , 2 Р 2

 С 1 , 2 Р 3 ~~ с 1 , 6 5 Р а 

2 2 

где А с т . д . в х и й с т . д . о с н —прирост статического давления на входном 
и основном участках безлопаточного диффузора. 



На входном участке потери энергии существенно зависят от 
конструкции колеса (см. рис. 2, а ) , это объясняется тем, что на 
этом участке значительную роль играют потери смещения, которые 
\величиваются с увеличением неравномерности потока в меридио
нальной и радиальной плоскостях, входящего в диффузор. В ступе
нях с b2/D2 = 0,049 наибольшие потери имели место при работе с 
колесом с /Зл, =90° . Однако нельзя связывать неравномерность по
тока на выходе из колеса только с углом /3Л2 и густотой решетки 
как это сделано в 1[4]. При испытании диффузора постоянной шири
ны с рабочим колесом с /Зл, = 9 0 ° и прежней густотой решетки, но 
имеющим хорошую равномерность потока на выходе в связи с ма
лой диффузорностью каналов (w2~wi), достигнутой за счет увели
чения наклона образующей конического покрывающего диска, по
тери на входном участке стали даже меньше, чем при испытании 
с «компрессорным» колесом. На основном участке потери энергии 
мало зависят от конструкции колеса (рис. 2, б ) . 

Потери энергии в безлопаточном диффузоре можно условие 
разделить на три вида: потери трения; потери расширения (связан
ные с наличием положительного градиента давления вдоль и попе
рек линии тока и с обратными радиальными токами); потери сме
шения (вызванные смешением струй, выходящих из рабочего коле
са с разной скоростью и под разными углами). На входном участке 
преобладающую роль играют потери смешения, на основном — по
тери расширения. 

Для уменьшения потерь смешения и расширения целесообразно 
сузить безлопаточный диффузор. Проанализировать влияние фор
мы входного участка на потери смешения можно, применив к объе
му газа в диффузоре, ограниченному контрольными поверхностями 
A B C D ; A B A ' B ' ; C D C ' D ' ; A ' B ' C ' D ' ; A D A ' D ' ; В С В / С / , теорему об из
менении количества движения. Для упрощения расчета принято, 
что д = const, статическое давление равномерно распределено ис 
ширине и окружности на одном и том же радиусе, и что силами, 
вызванными касательными напряжениями трения на контрольных 
поверхностях A B C D и A ' B ' C ' D ' можно пренебречь ввиду их отно
сительной малости на входном участке по сравнению с силами дав
ления. Тогда изменение статического давления по радиусу безлопа
точного диффузора определяется из уравнения 

dp с\ 
= q —- dr — qcrdcr , (7) 

? r 

где q — функция, характеризующая неравномерность потока и 
представляющая собой отношение радиальной составляющей ко
личества движения равномерного потока к радиальной составляю
щей количества движения действительного неравномерного потока 
при одинаковом массовом расходе. 

На входе в диффузор неравномерность потока определяется ра
ботой колеса (q = q2). Как говорилось выше, процесс смешения 
можно считать закончившимся при D/D2= 1,2, т. е. при D/D2=\,2 
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q~ 1. Поэтому функцию q можно задать в виде 

q = I ^ - , 
( D / D 2 ) ' 7 

приняв п~20 из условия получения при D/D2= 1,2 1. 
Если задать форму входного участка в виде степенной зависи

мости 

D2 

то коэффициент потерь на смешение в интервале значений 0,7 < 
1 и —3 < т < 2 приближенно определяется формулой 

Сд.см 
Л * 1 '2 ftd - У а ) ( / я + 1) 20(1 — 

1 —q<2 т + 13 т + 14 

1 — Qo 9 

' COS^ а 9 , 

s i n 2 а 2 + 

11 
ч 

где 4 /7см — изменение полного давления на входном участке диф
фузора от D/D2=l до D / D 2 = 1,2-из-за потерь смешения; а2— сред
ний угол потока, выходящего из колеса. 

Анализ формулы показывает, что в сужающемся входном уча
стке потери смешения уменьшаются тем сильнее, чем больше не
равномерность входящего потока. Наибольшее влияние на потери 
смешения оказывает изменение формы диффузора в интервале из
менения т от 0 до —2. При расширении диффузора (b>b2, т>0) 
потери смешения возрастают. Выполняя сужение на начальном 
участке, можно добиться более равномерного распределения ради
альной составляющей скорости по ширине при входе на основной 
участок и повысить угол потока. Улучшение структуры и рост угла 
потока способствует уменьшению потерь расширения на основном 
участке диффузора в связи с удалением зоны обратных радиальных 
токов вглубь по течению. 

Есть и другой подход к снижению потерь расширения — посте
пенное сужение безлопаточного диффузора из условия «безотрыв
ное™» течения при некоторых упрощающих расчет допущениях 
[5]. Однако при ныне применяемых колесах со значительной нерав
номерностью выходящего потока сужение на входном участке бу
дет более целесообразно, так как оно позволяет уменьшить потери 
на смешение, увеличить угол и улучшить структуру потока в самом 
начале диффузора, что приводит к уменьшению потерь расширения. 

Для проверки результатов теоретического анализа в ЛПИ было 
испытано 18 вариантов безлопаточного диффузора в сочетании с 
различными колесами при разных окружных скоростях (таблица). 
В обозначении диффузора после буквы Д указана буквой форма 
входного участка в соответствии со схемой на рис. 3, а цифрами — 
сначала отношение ширины диффузора после профилированного 
входного участка к ширине колеса на выходе Ь2, затем отношение 



Диффузор Колесо с (3Л ), град Окружная скорость, 
м\сек 

D = 0,7 = B = 0,7 
D = 0,7 = C = 0,7 
D = 0,785 = В = 0,785 
D = 0,785 = С = 0,785 
D = 0,785 = D = 0,785 
D = 0,872 = В = 0,872 
D = 1 = C = 0,813 
D = 0,872 = В = 0,77 
D = 0,872 = В = 0,66 
D = 0,872 = В = 0,64 
D = 1 = A = 0,75 
D = 1 = A = 1 
D = 1 = B = 1 
D = 1 = C = 1 
D = 1 = D = 1 
D = 1 , 2 = A = 1 , 2 

22; 45; 90 

22; 45; 90 
45; 90 

22; 90 

90 
45 

45; 90 

90 
45; 90 
22; 45 

90 
90 
90 

45; 90 

90 
90 
63 
33 

280 
280 

220; 280 
220; 280; 310 

280 
280 
280 
280 
280 
280 
280 
280 
280 
280 
280 
280 

Фирмы «Кларк» 220; 280; 310 
220; 280; 310 Фирмы «Рато» 

ширины диффузора на диаметре D= 1,65 D2 к ширине колеса на вы
ходе Ь2. Установка, на которой проводились исследования, описана 
в работе (6]. 

Анализ экспериментальных данных полностью подтвердил целе
сообразность применения безлопаточного диффузора с сужающим
ся входным участком. Наилучшие результаты получены в ступенях 
с диффузором Д = 0,785 = С = 0,785. В этом диффузоре потери энер
гии во входном участке уменьшаются при всех испытанных рабочих 
колесах (см. рис. 2, а). После сужающегося входного участка за
метно улучшается структура потока,— при всех режимах работы 
не наблюдались обратные радиальные токи из диффузора на D = 
= 1,05D. В связи с этим к.п.д. преобразования энергии на всем 
протяжении диффузора при близких по углу «2-2 режимах работы 
выше, чем в диффузоре Д = 1 = А = 1 (см. рис. 1). Несмотря на 
уменьшение ширины, за счет роста к.п.д. при «2--2 < 2 7 ° коэффи
циент восстановления диффузора Д = 0,785 = С = 0,785 выше, чем у 
диффузора Д = 1 = А = 1. 

Следует отметить, что оптимальные режимы работы входного и 
основного участков лежат примерно в диапазоне а = 25—35°; в этих 
пределах к.п.д. участков мало изменяется. Помпажные точки сту
пеней с суженными диффузорами несколько сдвигаются в область 
меньших расходов, в то время как правая ветвь почти не сдвигает
ся; таким образом, сужение безлопаточного диффузора ведет так
же и к расширению зоны устойчивой работы. 

Результаты испытания дают основание говорить о благоприят
ном обратном влиянии сужающегося входного участка на течение 
в каналах колеса вблизи выхода. В зависимости от формы входно
го участка поток, выходящий из колеса, деформируется в той или 
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иной степени. Зона деформации распространяется не только на 
зазор между колесом и диффузором, но и захватывает межлопаточ
ные каналы вблизи выхода из колеса. В связи с этим суженная 
форма входного участка, обеспечивающая ускорение потока в ме
ридиональной плоскости, способствует упорядочению течения в вы
ходной части колеса, что повышает к.п.д. и напор колеса (рис. 4) . 

Рис. 3. Форма входных участков 
безлопаточного диффузора. 

Рис. 4. Влияние формы входного 
участка безлопаточного диффузо
ра на характеристики колеса с 
Рл2 - 4 5 ° и B2/D2 = 0,049 по резуль
татам испытаний при и2 = 280 м/сек: 
/ — Д-0,785-С-0,785; 2 — Д-0,872-В-0,872; 

3-ДЛ-А-1. 

0,25 £ 0,3 

Повышение к.п.д. колеса и диффузора в ступенях с суженными 
безлопаточными диффузорами приводит к улучшению характери
стик ступени в целом. Влияние формы диффузора на характеристи
ки двухзвенной ступени дано в работе [6]. Здесь покажем влияние 
формы диффузора на характеристики трехзвенной ступени, состоя
щей из колеса безлопаточного диффузора и сборной камеры 
(рис. 5) . Уменьшение относительной ширины диффузора до значе
ния 63/^2^0,8 при сужающемся входном участке благоприятно ска
зывается па характеристиках ступеней с различными типами колес, 
применяемыми в стационарных компрессорах. При этом к.п.д. сту
пени возрастает на 2—3%, полный напор на 2—4% по сравнению 
со ступенями, имеющими диффузор постоянной ширины, равной Ь2. 

С увеличением числа М с , значительно возрастают потери энер
гии на входном участке диффузора в связи с увеличением нерав
номерности потока, выходящего из колеса (рис. 6) . На основном 
участке потеря энергии практически не меняется. Поэтому при уве
личении числа М с , в ступени с суженным входным участком мож
но ожидать еще большего выигрыша в к.п.д. 

В результате проведенного исследования получены эффективные 
ступени с безлопаточным диффузором формы Д = 0,785 = С==0,785, 
которые рекомендуются для внедрения при создании центробежных 



компрессоров с широкой зоной эффективности работы в случае, 
если относительная ширина ступени b2/D2> 0,25. Рекомендуемые 
ступени относительной ширины b2/D2 = 0,049 с «компрессорными» 
и «насосными» колесами при и2 = 280 м/сек имеют максимальный 
к.п.д. около 83%, у ступеней иностранных фирм с профилирован
ными безлопаточными диффузорами — несколько меньшие значе-

Рис. 5. Влияние формы безлопаточного 
диффузора на характеристики ступени с 

колесом с /?л2 = 45° и 6 2 /D 2 = 0,049: 
J — Д-0,785-С-0,785, 2 — Д-0,872-В-0,872; 

3— Д-1-А-1; 4 — Д-0,7-С-0,7. 

0,2\ 

0,1 

/ 

2 
•о 

3 

ю 20 30 

Рис. 6. Влияние числа М с 2 на по
тери во входном участке безлопа
точного диффузора с 63/62 = 0,785 
в ступени с колесом с /Зл2 = 4 5 ° и 

b2/D2 = 0,049: 
1 — w 2 =310 м/сек; M с 2 _ 2 = 0,59—0,62; 

2 — и 2 = 2 8 0 м/сек; M С 2 _ _ 2 =0,51—0,55; 

3— « 2 = 220 м/сек; ^ с 2 _ 2 =0,4—0,45. 

ния: к.п.д. компрессора фирмы «Кларк» — около 82, а «Рато» — 
около 78%. Почти такую же эффективность, как ступень фирмы 
«Рато», но при значительно большем коэффициенте напора имеет 
ступень с /Зл, = 9 0 ° . Если принять коэффициент напора ступени фир
мы «Рато» на режиме максимального к.п.д. за единицу, то напор 
ступени с «насосным» колесом составит 1,08, ступени фирмы 
«Кларк»—1 ,2 , ступени с «компрессорным» колесом — 1,24, ступе
ни с /Зл2 = 9 0 ° — около 1,4. Это свидетельствует о более высоком 
техническом уровне ступеней с безлопаточными диффузорами раз
работанных форм. Предлагаемые формы просты и не вызывают 
затруднений при изготовлении. Дальнейшее значительное повы
шение эффективности ступеней может быть получено путем созда
ния рабочих колес с более равномерным полем скоростей на вы
ходе. 

Эффективность рекомендуемых двухзвенных ступеней провере
на в сочетании со сборной камерой. Установка после диффузора 



обратного направляющего аппарата или улитки может наложить 
некоторый отпечаток на характер течения в конце безлопаточного 
диффузора. Однако скорости здесь значительно снижены и течение 
не является определяющим для потерь в ступени. Если при проек
тировании ступеней не бояться длинных диффузоров с D4/D2>\,7 
(как показали наши исследования при <Р2>У2опт к. п.д. преобразо
вание энергии на участке 1 ,7<D/D 2 <2 ,0 не ниже, чем на входном 
участке — см. рис. 1), и, конструируя последующие элементы, стре
миться к минимальному влиянию их на диффузор, то рекомендуе
мая форма диффузора будет эффективна и в сочетании с обратным 
направляющим аппаратом и улиткой. Видимо, в отдельных случаях 
в области относительно низких скоростей (D/D2> 1,7) целесооб
разно расширение диффузора, организованное в виде плавного пере
хода или внезапного расширения. Об этом говорит и опыт проекти
рования некоторых иностранных фирм. 

В настоящее время рекомендуемый диффузор в сочетании с ра
бочими колесами с /3Л2 = 4 5 и 63° внедряется на Казанском компрес
сорном заводе. 
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НОВОЧЕРКАССКИЙ ПОЛ ИТ Е Х Н ИЧ Е СКИЙ ИНСТИТУТ им С О Р Д Ж О Н И К И Д З Е 

В. Я . Поляков, канд. техн. наук 

В Л И Я Н И Е П А Р А М Е Т Р О В П О Г Р А Н И Ч Н О Г О С Л О Я 
НА Р А С Ч Е Т Н Ы Й П Р О Ф И Л Ь Б Е З О Т Р Ы В Н О Г О 

Б Е З Л О П А Т О Ч Н О Г О Д И Ф Ф У З О Р А 

Профилирование стенок безлопаточного диффузора предотвра
щает отрыв пограничного слоя и тем самым позволяет повысить 
эффективность центробежной компрессорной ступени [1—4]. 



В настоящей работе рассматриваются способы расчетного оп
ределения профиля безотрывного безлопаточного диффузора с ис
пользованием оценки появления отрыва в пограничном слое на 
основании формпараметров Бури и Грушвитца. 

В соответствии с работами [3, 5] запишем уравнения для рас
чета профиля диффузора с использованием формпараметра Бури: 

dZ , - 0 , 2 5 , 

dx 1 
1 + Я + - (2 + //)(1 + х ) - • — 

4 ь dx + 
1 + И 2,525 -7, 0,3 

2 12 
£ 0^ 

. -2,875 

+ 1 + 
5 1 + лг 

Г = 

где Z = 

db 

dx 

1 + * 

_5_ 
4 

А0,25 

(1) 

(2) 

Re 
Re 

X — 1 н 

Здесь г0 и г — входной и текущий радиус диффузора; Ь0 и 6 — 
входная и текущая ширина диффузора; £/0, U, VQ и К — радиаль
ная и окружная составляющая скорости в потенциальном ядре те
чения при входе в диффузор и текущие; д* — толщина вытеснения 
для радиальной составляющей скорости; д* —толщина потери им
пульса; v — кинематическая вязкость; Г — формпараметр Бури. 
В уравнениях (1) и (2) , а также в дальнейшем текущая ширина 
диффузора Ь отнесена к входной ширине диффузора bo, остальные 
линейные размеры отнесены к г 0, скорости U и V к U0 и V0 соот
ветственно. 

Безотрывный безлопаточный диффузор состоит из двух участ
ков. Начальными условиями для первого участка будут х = 0, Z = 
= 0, 6 = 1. Ширина диффузора на первом участке постоянна и рав
на начальной, а формпараметр Бури изменяется в пределах 0>Г> 
>Г\, Г\>Го, где Г 0 — значение формпараметра Бури в точке от
рыва пограничного слоя. Ширина диффузора на втором участке 
Ь<1 и непрерывно уменьшается с увеличением радиуса для пред
отвращения отрыва пограничного слоя. В качестве начальных ус
ловий для второго участка берутся конечные значения х и Z, полу
ченные из расчета первого участка, и значение формпараметра 
Бури Г = Г\. 

Для определения профиля безотрывного безлопаточного диф
фузора можно использовать также оценку появления отрыва в по
граничном слое на основании формпараметра Грушвитца. При-



меняя те же упрощающие допущения, которые были приняты в ра
ботах [3, 5], можем в качестве одного из уравнений, необходимых 
для расчета диффузора, использовать уравнение (1) . Второе урав
нение получим из условия появления возвратного течения в погра
ничном слое, предложенного Грушвитцем [6], 

d 

dx 
V (1 +х) 5 

4 -4- г , А 
= f С 5 R e 5 _ ± " _! • (3) 

b'<Zb(\ + X) 5 

где г] — формпараметр Грушвитца; Л = 0,00894; В = 0,00461. На
чальными условиями для первого участка диффузора будут х = 0у 

2 = 0, 77= 1, 6 = 1. В качестве начальных условий для второго участка 
следует взять конечные значения х и Z, полученные из расчета пер
вого участка, и значение формпараметра Грушвитца 77 = 771, г}\<щ, 
где 770 — значение формпараметра Грушвитца в точке отрыва. 

Системы уравнений (1) , (2) и (1) , (3) могут быть проинтегри
рованы численно. Ширину диффузора 6, полученную в результате 
решения, необходимо увеличить на Л Ь, учитывая вытеснение по
тенциального ядра потока пограничными слоями на стенках диф
фузора [3], 

~ЬИСТ = ~b + АЬ , (4) 

0,0395 Z 0 , 8 

где kb-

2 г 0 

R e 0 ' 2 

Интегрирование систем уравнений (1) , (2) и (1) , (3) было вы
полнено на ЭЦВМ «Минск-1» в вычислительном центре Новочер-

г касского политехнического института для — =1-^-2 и е 0 = 1 ^-6. 
г* 

В результате расчета определялись величины х, — . — , Z. 
Го Ьа 

При интегрировании систем уравнений (1) , (2) и (1) , (3) возникает 
вопрос о выборе некоторых величин, входящих в эти уравнения. 

При интегрировании системы уравнений (1), (2) необходимо 
решить вопрос о выборе величин # и Г\. Обычно при расчетах при
нимают # = 1 , 4 [3, 5, 7]. В то же время известно, что величина # за
висит от режима течения. Для проверки влияния величины # было 
выполнено интегрирование системы уравнений (1) , (2) при # = 1 , 3 ; 
1,4; 1,6; 1,8; 2,0; 2,6 и прочих равных условиях. 

Как видно из табл. 1, изменение величины # оказывает влияние 
на расчетные значения b и Z. В то же время можно заметить, что в 
зависимости от диапазона изменения # можно подобрать некото
рое значение # = const, при котором погрешность решения будет 
относительно небольшой. Например, при изменении # в пределах 
от 1,3 до 2,0 можно с достаточной точностью принимать # = 1 , 6 . 
Укажем также, что ширина диффузора с учетом стеснения потока 
пограничными слоями, определенная по уравнению (4) , практиче-



ски не зависит от величины Я . Это объясняется взаимно противо
положным изменением величин Ь и Z, входящих в уравнение (4), 
при изменении Н. 

Т а б л и ц а 1. Результаты решения уравнений (1) , (2) при следующих данных: 
£ 0 - 3 , £ = 0,0128, Л = —0,06 

н 
г/г, 

н 
1,0 1,2 1,4 | 1,6 1,8 2,0 

1,3 
b 1 0 ,830 0 ,632 0,535 0,475 0,434 

1,3 
Z 0 1,130 2,004 2,892 3,830 4 ,815 

1,4 
~Ь 1 0 ,823 0,627 0 ,531 0,471 0,429 

1,4 
Z 0 1,118 2,035 2,940 3,899 4,906 

1,6 
~ь 1 0 ,815 0,619 0,524 0,465 0,424 

1,6 
Z 0 1,183 2,091 3 ,021 3 ,993 5,021 

2 0 
~ь 1 0 ,797 0,606 0,512 0,454 0,414 

2 0 
Z 0 1,237 2,185 3 ,167 4 ,202 5,259 

2 ,6 
~ь 1 0 ,777 0,592 0,499 0,441 0,400 

2 ,6 
Z 0 1,307 2,309 3 ,364 4,479 5,630 

Выбор величины формпараметра Бури Г ь по достижении кото
рой должен начинаться профилированный участок диффузора, за
висит от значения формпараметра Бури в точке отрыва Г0. Для 
предотвращения отрыва пограничного слоя необходимо, чтобы Г\ 
было больше Г0. По данным [7], значение Г0 колеблется от —0,028 
до —0,09. Как видно из табл. 2, величина Г\ существенно влияет на 
ширину диффузора. 

Т а б л и ц а 2. Результаты решения системы уравнений (1) , (2) при £ 0 = 2,75, 
£ = 0,0128, # = 1 , 4 и значениях / i = —0,019 и Г , = —0,075 

Метод профилирования 
Относительная ширина диффузора b при г/г0 

Метод профилирования 
1,0 1,2 1,4 1,6 1,8 2,0 

По уравнениям (1) и (2) при 
Л = —0,019 1 0,720 0,551 0,465 0,409 0,369 

По уравнениям (1) и (2) при 
Г \ — —0,075 1 0,911 0 ,710 0,601 0 ,537 0,490 

По уравнениям (1) и (3) 1 1 0 ,923 0,852 0,800 0,760 



В этой же таблице представлен профиль безотрывного безлопа
точного диффузора, определенный по уравнениям (1) и (3) при 
ео = 2,75, £ = 0,0128, # = 1 , 4 , Re = 4,5-10 5 и 771 = 0,76. Как видим, ши
рина диффузора, спрофилированного по уравнениям (1) и (3) , 
значительно больше ширины диффузора, определенной по уравне
ниям (1) и (2) . 

В уравнения с использованием формпараметра Грушвитца вхо
дит число Реинольдса. Г. Шлихтинг [7] указывает, что турбулент
ный пограничный слой слабо зависит от числа Реинольдса. Это 
подтверждается нашими расчетами (табл. 3) . 

Т а б л и ц а 3. Результаты интегрирования уравнений (1) и (3) при Re = 3 1 0 5 

и R e = M 0 7 для £о = 3,5, £ = 0,0128, # = 1 , 4 и 771 = 0,76 

Re 
r/rt) 

Re 
1,0 1,2 1,4 1,6 1,8 2,0 

3 - 1 0 -
b 1 1 0,898 0,807 0,734 0,660 

3 - 1 0 -

Z 0 3,698 5,920 6,890 7,985 9,215 

М О 7 

1 1 1 0,913 0,838 0,782 0,726 
М О 7 

Z 0 . | 4 ,016 6,663 7,881 9,020 10,250 

Формпараметр Грушвитца связан с # следующим соотноше
нием [7]: 

7 1 = 1 — — . (5) 
[Н(Н + 1 ) j 

В работе [5] показано, что при расчетах отрыва пограничного слоя 
по Грушвитцу можно вместо зависимости (5) принимать # = 1 , 4 и 
что это упрощение не влияет на местоположение точки отрыва. Для 
проверки необходимости учета зависимости 77 от # при расчете 
безотрывных безлопаточных диффузоров было выполнено интегри
рование уравнений (1) и (3) при постоянном # = 1 , 4 и переменном 
# , которое определялось по уравнению (5) . Установлено, что раз
ница в ширинах диффузора Ь при этом не превосходит 2%. 

Из сказанного можно сделать следующие выводы: 
теоретические методы расчета безотрывных безлопаточных диф

фузоров с использованием формпараметра Бури и формпараметра 
Грушвитца не дают однозначного решения. При одних и тех же ис
ходных данных ширина безотрывного диффузора, определенная по 
уравнениям (1) и (2) существенно больше ширины диффузора, 
рассчитанного по уравнениям (1) и (3) ; 

ширина безотрывного безлопаточного диффузора, определенная 
по уравнениям (1) и (2) , зависит от выбора величины формпара
метра Бури в точке отрыва пограничного слоя; 



при интегрировании уравнений (1), (2) или (1), (3) можно 
достаточной точностью принимать величину Н постоянной и ра 
ной 1,4; 

изменение числа Re в широких пределах слабо сказывается г 
решении уравнений (1) и (3) . 
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Л Е Н И Н Г Р А Д С К И Й ПО Л ИТ Е Х Н ИЧ Е СКИЙ ИНСТИТУТ им. М. И КАЛИНИНА 

А. А. Никитин, А. Н. Примак,кандидаты техн. наук 

И С С Л Е Д О В А Н И Е В Х О Д Н Ы Х ПАТРУБКОВ 
С К Р И В О Л И Н Е Й Н О Й ОСЬЮ 

При проектировании патрубков с криволинейной осью обычн 
пользуются методикой расчета, разработанной для входных патруС 
ков с прямолинейной осью симметрии. Между тем поток во вхо/] 
пом патрубке с криволинейной осью совершает дополнительный пс 
ворот в радиальной плоскости, обусловленный несимметричны] 
подводом и формой спиральной камеры, а это усложняет характе 
течения и изменяет условия подвода потока к криволинейному осе 
симметричному конфузору. 

В связи с этим нами исследованы течения потока в основны 
элементах патрубка с криволинейной осью: в спиральной камере 
в криволинейном конфузоре, а также получены интегральные ха 
рактеристики патрубков с криволинейной осью симметрии, т. е 
коэффициенты сопротивления и неравномерности потока в его вы 
ходном сечении. 

Течения потока в спиральной камере исследовалось методов 
электрогидродинамической аналогии (ЭГДА) и методом статиче 
ских продувок. Основной целью исследований являлось определе 
ние формы и расположение расчетных сечений в спиральной каме 



ре. При этом за расчетные сечения принимались поверхности, в 
каждой точке которых направление нормали совпадает с направле
нием вектора скорости потока. Несомненным преимуществом вы
бранных таким образом расчетных сечений является то, что их пло
щадь равна площади живого сечения потока и при заданном сред
нем значении скорости в спиральной камере может быть найдена 
по соотношению F= У/с с р,где V — объемный расход газа через 
данное сечение. 

Методом ЭГДА испытаны три спиральные камеры с различным 
положением точки схода К, которая располагается соответствен
но при $9 = 45°, 0° и 315°. При этом расстояние от оси ротора до оси 
симметрии входного сечения патрубка Л = 370 мм и / = 560 мм оста
ются постоянными. Испытаны также две спиральные камеры с Л = 
= 260 и 485 мм при / = 560 мм при постоянном значении угла <р = 0. 
Каждая из пяти спиральных камер исследовалась с разделитель
ным ребром и без ребра. 

Спиральная камера принята плоской, ее электрическая модель 
выполнена из электропроводной бумаги с изотропной проводи
мостью. Во входном сечении патрубка установлен прямолинейный, 
а при выходе из спиральной камеры — круглый электрод, диаметр 
которого соответствует диаметру входа в криволинейный осесим-
метричный конфузор (DK). Этим заданы граничные условия, в ка
кой-то мере соответствующие реальным условиям течения в патруб-
бе без потерь, когда скорости определяются градиентом давления 
вдоль соответствующих линий тока при равных перепадах давле
ния между точками входного и выходного сечений. Исследования 
проведены на интеграторе ЭГДА- 9 / б 1. При этом изопотенциальные 
линии наносились через равные или кратные значения приращения 
потенциала, выраженные в проц. от полного приращения потенциа
ла между сечениями входа и выхода, соответствующего 100%. 

Из анализа полученных результатов следует, что изопотенци
альные линии с достаточной для практики точностью могут быть 
заменены касательными к окружности диаметра DK. Это означает, 
что за расчетные сечения, видимо, могут, как и в случае патруб
ков с прямолинейной осью симметрии, приниматься сечения, каса
тельные к окружности входа в криволинейный осесимметричный 
конфузор (диаметр DK). Необходимо заметить, что аналогичный 
вывод вытекает также из рассмотрения картин распределения изо-
потенциальных линий во всех остальных исследованных вариантах 
спиральной камеры. Наличие нижнего разделительного ребра не 
вносит принципиальных изменений в распределение изопотенциаль-
ных линий, однако окончательное заключение о выборе расчетных 
сечений можно будет сделать лишь по результатам исследования 
потока в реальном патрубке. 

Анализ распределения скорости при течении невязкого потока в 
спиральных камерах всех исследованных вариантов показывает, 
что наилучшая равномерность потока по окружности диаметра D K 

(выход из спиральной камеры) наблюдается для спиральной ка-



меры с точкой схода потока К при <р = 315°. Этот результат объясня 
ется тем, что поток в этой спиральной камере совершает наимень 
ший дополнительный поворот в радиальной плоскости. Наибольше 
значение неравномерности распределения скорости получено в ка 
мере -с К при <р = 45°, в которой поток поворачивается в радиаль 
ной плоскости на наибольший угол. Учитывая известное влияни 
неравномерности потока, можно предположить, что наименьши 
потери энергии будут наблюдаться в патрубке в камере с К пр 
^ = 315°. 

Таким образом, для снижения неравномерности потока при вы 
ходе из спиральной камеры патрубка с криволинейной осью необ 
ходимо уменьшить угол поворота потока в радиальной ПЛОСКОСТР 
Но чем меньше угол дополнительного поворота потока в спираль 
пой камере патрубка, тем ближе по своей конфигурации патрубо 
с криволинейной осью приближается к патрубку с прямолинейно 
осью симметрии, т. е. при выборе типа входного патрубка, в случа 
возможности следует отдавать предпочтение патрубкам с прямоли 
нейной осью симметрии. 

При аэродинамических продувках исследованы входные патруС 
ки принципиально с теми же типами спиральных камер, что и пр 
исследовании методом ЭГДА. Различие наблюдалось только в фор 
ме подводящего канала, который при статических продувках име, 
пространственную форму, так как за счет его выполнен переход о 
круглого сечения F B X к прямоугольному сечению спиральной каме 
ры. При испытаниях производилось измерение поля скорости в спи 
ральной камере вдоль сечений, касательных к окружности входа 
криволинейный осесимметричный конфузор (диаметр DK). Прием 
ные отверстия цилиндрического трехканального зонда располагг 
лись в среднем по глубине сечений спиральной камеры. 

Из результатов, полученных для спиральной камеры с К пр 
99 = 315°, следует, что за расчетные сечения можно приближенн 
принять сечения, касательные к окружности диаметра D K , т. е. 
первом приближении можно принять, что вектор скорости перпег 
дикулярен к этим сечениям. В то же время для всех пяти исследс 
ванных вариантов наблюдается отличие от указанной закономер 
ности в диапазоне углов <р = 0°—90°, где вектор скорости скоре 
перпендикулярен к радиальным сечениям. Последнее может быт 
связано с изогнутостью патрубка, поскольку для патрубков с пр^ 
молинейной осью такого отклонения не наблюдалось. С целью уш 
фикации расчета сечений спиральной камеры целесообразно, как 
при патрубках с прямолинейной осью, за расчетные принять сече 
ния, касательные к окружности диаметра DK во всем диапазон 
углов ср°. При этом значение площади проходных сечений в диапг 
зоне углов <р = 0—90° оказывается несколько завышенным по cpai 
нению со значением площади, которое имело бы место при выбор 
в качестве расчетных радиальных сечений. 

Основной целью статических исследований криволинейного ос( 
симметричного конфузора патрубков с криволинейной осью явл* 



лось также определение оптимальной величины R =— при задан
ия 

ных значениях конфузорности KF И относительного радиуса г. Под 
оптимальным значением радиуса R принимается такое его значе
ние, при котором получается наиболее благоприятный закон изме
нения площади проходных сечений по длине осесимметрпчного 
конфузора, обеспечивающий минимум потерь давления и мини
мальную неравномерность поля скорости в выходном сечении па
трубка. В исследованных криволинейных осесимметричных конфу-
зорах значение KF = 1,285 при г = 0,715, причем каждый из конфу-
зоров, различающихся значением R, испытан с разными спираль
ными камерами при значении угла <р = 45°, 0°, 315°, что позволило 
выявить влияние условий подвода потока к конфузору на оптималь
ное значение радиуса R. 

Результаты исследования позволяют сделать вывод о том, что в 
конфузорах, также как в патрубках с прямолинейной осью сим
метрии, при постоянных значениях KF и г графики зависимости 
коэффициента сопротивления £ с от относительной величины радиу
са R имеют минимум для всех трех типов спиральной камеры. 
Экспериментальное значение R3 ~ 1,4-н 1,8, соответствующее мини
мальной величине коэффициента сопротивления, оказывается не
сколько меньшим, чем соответствующее расчетное значение Rp = 
= 1,855. Это обстоятельство (R^<RP), замеченное также и при 
опытах с прямолинейными патрубками, может быть связано с тем, 
что поток в реальном патрубке вследствие закрутки обтекает ра
диусные поверхности конфузора под некоторым углом. Кроме того, 
на стенках конфузора имеется пограничный слой. Указанные фак
торы несколько увеличивают истинный радиус обтекаемых поверх
ностей, что соответственно смещает минимум потерь в сторону 
меньших значений исходного радиуса R. Однако значения коэф
фициента сопротивления патрубка в каждом исследованном ва
рианте как при расчетной величине радиуса Rv, так и при экспе
риментальной /?э отличаются незначительно. 

Таким образом, опыты с различными спиральными камерами 
подтверждают, что формула для подсчета оптимального значения 
относительного радиуса Rv=r+A сохраняет свою пригодность при 
изменении практически любых параметров спиральной камеры. 
В то же время многочисленные результаты исследования с прямо
линейными и криволинейными патрубками показывают, что в фор
мулу для вычисления оптимального значения относительного ра
диуса целесообразно ввести поправочный коэффициент т = 0,7+-
- 0 , 8 , т. е. 

Rv = r + mA, 

где А •= 



Для патрубков с криволинейной осью, помимо рассмотренные 
выше вопросов, необходимо решить еще и вопрос о выборе опти 
мального положения точки схода потока К и расстояния от оси ро 
тора до оси симметрии входного сечения патрубка h. В связи с этизу 
проведены аэродинамические испытания пяти входных патрубков 
причем в каждом из них параметры криволинейного осесимметрич 
ного конфузора (KF, К R и а) оставались постоянными. Исследо 
валось влияние положения точки схода потока, которая находилаа 
при значениях угла г/? = 45°, 0° и 315°, размеры h и I оставалис] 
постоянными (варианты I , I I , I I ) и влияние величины /г = 260 i 
480 мм при / = 560 мм и фиксированном положении точки сход: 
потока при ср = 0 (варианты I V и V ) . 

Основными критериями при сравнении различных патрубков яв 
лялись коэффициент сопротивления патрубка £ и коэффициент не 
равномерности давления / , которые вычислялись в выходном сече 

нии патрубка, расположенном при значении — = 0 , 0 5 5 , по форму 

лам, приведенным в работе А. А. Никитина, К. П. Селезнева i 
С. Н. Шкарбуля «Исследования входных патрубков центробежны; 
компрессоров» («Энергомашиностроение», 1966, № 9 ) . 

Значения £ с и %р для всех пяти исследованных патрубков: 

Номер варианта . I I I I I I I V V 
Сс 1,5 0,68 0,33 0,28 0,34 
'tp 5,1 2,6 2,09 2,0 2,0 

Для патрубка с прямолинейной осью, спроектированного п< 
предложенной методике, были получены £ с =0,0391 и %v =0,616. 

Эти данные подтверждают предположение о том, что патрубю 
с криволинейной осью обладают по сравнению с патрубками с пря 
молинейной осью симметрии повышенным сопротивлением и име 
ют более высокий уровень неравномерности потока в выходно! 
сечении. 

Положение точки схода потока при постоянных значениях ве 
личин h и / оказывает весьма существенное влияние на потери 
патрубке и величину неравномерности потока в его выходном се 
чении. С приближением точки схода потока К к точке на окруж 
ности диаметра DK , расположенной диаметрально противоположи 
центральной точке А входного сеченця патрубка (<р = 315°), наблк 
дается уменьшение коэффициента сопротивления патрубка почт 
в 5 раз и коэффициента неравномерности давления примерно в 2, 
раза по сравнению с патрубком с К при <р = 45°. Более высокие а~ 
родинамические качества патрубка с К при <р = 315° являются, ы 
димо, следствием меньшего дополнительного угла поворота поток 
в радиальной плоскости и менее сложной формой спиральной к< 
меры по сравнению с формой камеры с К при 9̂ = 45° и 0 
Уменьшение h с 370 мм до 260 мм привело к некоторому увеличе 
нию угла поворота потока в канале, расположенном ниже раздела 
тельного ребра. В то же время в этом варианте существенно умеш 



шилась общая протяженность подводящего канала и упростилась 
форма канала, расположенного выше разделительного ребра. 
Улучшение аэродинамических свойств наблюдается и при h = 
= 480 мм. Здесь увеличение h влечет за собой уменьшение угла по
ворота потока в канале, расположенном ниже разделительного реб
ра, а также существенно упрощается форма верхней половины спи
ральной камеры. Эти изменения в конструкции патрубка несмотря 
на некоторое увеличение протяженности подводящего канала, ока
зывают решающее влияние на улучшение характера течения в па
трубке. 

Однако увеличение протяженности подводящего канала обусло
вило более высокое значение коэффициента сопротивления при 
одинаковых значениях коэффициента неравномерности давления в 
их выходных сечениях. Эти данные позволяют сделать вывод, что 
влияние размера h на характер течения потока в патрубке обуслов
лено в основном изменением формы спиральной камеры в радиаль
ной плоскости и размеров подводящего канала. 

Необходимо отметить, что одновременное уменьшение размера 
h и смещение точки схода потока к точке, расположенной на ок
ружности диаметра DK при <р = 270°, приближает входной патрубок 
к форме патрубка с прямолинейной осью симметрии, который име
ет более высокое аэродинамическое качество. Поэтому при выборе 
значения h и угла расположения точки схода потока следует стре
миться к тому, чтобы форма спиральной камеры и подводящего ка
нала в радиальной плоскости имела по возможности незначитель
ное отклонение от формы входного патрубка с прямолинейной осью 
симметрии. В то же время при фиксированных значениях h и / по
ложение точки схода потока в первом приближении следует вы
бирать таким образом, чтобы она располагалась диаметрально про
тивоположно центральной точке входного сечения патрубка. 

В итоге можно сделать следующие короткие выводы: 
основа методики расчета патрубков с прямолинейной осью 

остается в силе для криволинейных патрубков; 
параметры криволинейного осесимметричного конфузора следу

ет выбирать из условий, что KF > 2 и О 0,4, а относительный ра
диус Rp = c + mA, где т = 0,7ч-0,8; 

за расчетные сечения спиральной камеры следует принимать 
сечения, касательные к окружности диаметра DK. 

Патрубки с криволинейной осью имеют более высокий коэффи
циент сопротивления и большую неравномерность потока в выход
ном сечении, чем патрубки с прямолинейной осью, поэтому при вы
боре типа предпочтение следует отдавать патрубкам с прямоли
нейной осью. 

При фиксированных значениях h и / точку схода следует выби
рать по возможности ближе к точке, расположенной диаметрально 
противоположно центральной точке входного сечения патрубка. 



КАЗАНСКОЕ С П Е Ц И А Л Ь Н О Е КОНСТРУКТОРСКОЕ БЮРО ПО 
КОМПРЕССОРОСТРОЕНИЮ (СКБ-К) 

С. С. Евгеньев, С. В. Цукерман, инженеры 

Э К С П Е Р И М Е Н Т А Л Ь Н О Е И С С Л Е Д О В А Н И Е В Л И Я Н И Я Г Е О М Е Т Р И И 
В Ы Х О Д Н О Г О УСТРОЙСТВА НА Э Ф Ф Е К Т И В Н О С Т Ь РАБОТЫ 

Ц Е Н Т Р О Б Е Ж Н Ы Х К О М П Р Е С С О Р Н Ы Х С Т У П Е Н Е Й 

Центробежная ступень с безлопаточным диффузором и выхо; 
иым устройством в виде боковой сборной камеры наиболее эффе! 
тивно обеспечивает осевую симметрию потока около колеса, чт 
важно для минимального воздействия потока на ротор, особен^ 
при больших давлениях рабочей среды. Кроме того, такая схем 
ступени позволяет существенно уменьшить габариты корпуса и yi 
ростить его форму. 

Работы ЦКТИ им. И. И. Ползунова [1] показали, что подобна 
проточная часть достаточно эффективна и обеспечивает получеш 
благоприятной характеристики, особенно ее правой ветви. Указа] 
ные работы проводились применительно к одноступенчатому нагн 
тателю природного газа, который не налагал каких-либо жестю 
ограничений на выбор осевого габарита и форму поперечного с 
чения. Рекомендации по проектированию подобного выходного ус 
ройства даны на основе исследований на модели, имеющей рабоч< 

Ь.} 

колесо /32 = 38° и =0,0545 и безлопаточный диффузор. При этс 
отмечена необходимость специального исследования боковой сбо 
ной камеры при работе с колесами, имеющими более низкую ст 
пень реакции. 

Настоящая работа посвящена выбору оптимальной геометр! 
выходного устройства в форме внутренней кольцевой камеры, р 
ботающей совместно с безлопаточным диффузором и колесом 
выходным углом /52 = 63°. Эффективность работы выбранной форм 
кольцевой камеры проверялась также на ступенях с колесами, им 
ющими выходной угол = 62° и 45°. 

Для исследования использовались кольцевые (с постоянные 
сечениями) и профилированные (с переменными сечениями за сч 
смещения внутренней поверхности к центру) боковые сборные к 
меры. Профилированная камера спроектирована на расчетнь 
объемный расход, а сечения подобраны по закону rcu = con 
(рис. 1, а). Кольцевая камера, имеющая определенные технолог 
ческие преимущества перед профилированной, представляла соб< 
торообразную полость с поперечным сечением, по форме и площ 
ди совпадающим с последним сечением профилированной камер 
(рис. 1, б). 

Отработка формы выходного устройства проводилась на ступ 

ни с колесом /?2 = 63° ( — = 0,063), безлопаточным диффузором 

осевым всасыванием (см. рис. 1). Испытания проведены при о 
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ружных скоростях и2 = 260 +270 м/сек. Измерения давления за ко-

лесом производились на д и а м е т р е ^ " =1,08 через 12 отборов в пе

редней и задней стенках. 
В результате испытаний определялись газодинамические харак

теристики по патрубкам в виде зависимостей 

Рис. 1. Схема экспериментальной ступени: 
а —с профилированной камерой; б — с кольцевой камерой. 

Ф = / ( < Р г а Ь % о л = = / ( < Р г а ) » 

^'пол ^ f 
где тр=—2~—коэффициент напора; ?va = — 1 — коэффициент 

расхода. Объемный расход на выходе из колеса определялся мето

дом последовательных приближений [2]; г)п0л— ^ т — политро-
l g — 

k— 1 6 тх 

пический к.п.д. 
Степень неравномерности давления за колесом определялась 

на различных режимах работы как зависимость 
P = f (фг, ) , 

Ртах A'mln 
где р= ; /?П1ах, p m i n —максимальное и минимальное дав-

/ ; ср 

1 2 7 1 

ления на окружности за колесом, а р с р = — £ pd в — среднее дав-
ление на этой окружности. 

Испытания исходного варианта кольцевой камеры показали бо
лее низкую ее эффективность по сравнению с профилированной 
(рис. 2 ) . На всем диапазоне характеристики к.п.д. и напор ступени 
были ниже в среднем на 4—6%. Это обстоятельство потребовало 
введения дополнительных конструктивных изменений в кольцевую 
камеру с целью получения равноценных с профилированной каме-



рой характеристик. Эти мероприятия сводились в основном к поста-
b 

новке козырька различной ширины т~~в зоне поворота потока, под-
бору радиуса R, а также установке направляющих пластин двух 
типов в зоне выхода из камеры (см. рис. 1, б и рис. 2) . При этом 

DH DK 

радиальные размеры камеры — =1,82 и — =1,66 оставались не
изменными. 

Влияние геометрии козырька определялось при постоянном ра-
Ь 

диусе поворота R = 5 мм. Постановка козырька шириной у ~ = 0 , 2 5 
несколько улучшила характерис
тику только в зоне больших рас
ходов. Причем дальнейшее увели-

Ь 

чение ширины до г~ = 0,5 эффекта 
не дало. 

Кольцевая камера по эффек
тивности стала равноценна про
филированной при постановке на
правляющей пластины до диамет
ра DK в зоне выхода из камеры 
(см. рис. 1, б ) . Увеличение радиу
са поворота с R = 5 мм до R = 
25 мм (с сохранением пластины 1) 
незначительно улучшает характе
ристику ступени. Полное перекры
тие сечения пластиной 2 (см. рис. 
2 ) , установленной в зоне выхода 
между внутренним диаметром ка
меры и диаметром D H , отрицате
льно сказалось на эффективности 
работы ступени. 

С позиций минимального си
лового воздействия потока на ро
тор необходимо обеспечить наибо
лее равномерное распределение 
давления по окружности за коле
сом. В работе [1] показано, что на
иболее эффективно это требова
ние обеспечивается при работе ко
леса с безлопаточным диффузо
ром и боковой камерой. Из рассмотрения в этой работе графиков 
распределения давления за колесом можно отметить, что кольцевая 
и профилированная боковые сборные камеры практически одинако
вы по степени неравномерности. Эти выводы подтверждаются и на
шими результатами. Степень неравномерности давления по окруж
ности за колесом наименьшая в случае профилированной камеры. 

Рис. 2. Характеристики ступени с раз
ной геометрией выходного устройства: 
/ — профилированная камера; // — 

кольцевая камера с радиусом R: 
1 — 5 мм, без козырька; 2 — 5 мм, b/b к = 
=0,25; 3 — 25 мм, b/b =0,25, пластина пер
вая; 4—25 мм, b/bK =0,25, пластина вторая 
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Наиболее близко по неравномерности к профилированной камере 
подходит вариант кольцевой камеры без козырька на повороте и 
без пластины 1 в зоне выхода. В зоне малых и расчетных расходов 
неравномерность составляет величину 5^-6%. С увеличением рас
хода неравномерность растет и достигает величины 15—17%. По
становка пластины 1 (см. рис. 2) увеличивает эту неравномерность 
на 2—4%. Резкое увеличение неравномерности отмечалось при пе
рекрытии сечения в зоне выхода пластиной 2. 

Окончательно принятая конструкция кольцевой камеры имела 
b DH DK 

соотношения у - =0,25, R = 25 мм, ~D~ =1,82, — =1,66 и пластину 
У, установленную в зоне выхода из камеры (рис. 1, б). При этих 

Ь2 

соотношениях характеристики ступени с колесом /?2 = 63° ( тг~= 
= 0,063) с кольцевой и профилированной камерами практически не 
отличаются (см. рис. 2) . Степень неравномерности давления для 
принятой конструкции кольцевой камеры незначительно выше (на 
2—4%), чем это имеет место в случае профилированной камеры. 

Принятая конструкция кольцевой камеры была испытана до
полнительно на двух ступенях. Эти ступени отличались от вышеука
занной тем, что на входе перед колесом установлен обратный 
направляющий аппарат, имитирующий условия входа концевой сту
пени многоступенчатого компрессора. Испытаны ступени с колеса
ми ^ = 6 2 ° ( ~ =0,048) и / 3 2 = 45° ( ^ - = 0,025). Характеристики 

Рис. 3. Характеристики ступеней с колесом: 
/ — профилированная камера; // — кольцевая камера: 

а - fl2 = 620 ^ J =0,048^; б - 02=45° ^ =0,025 ^ . 

ступени с колесом /32 = 62° ( ~ =0,048) с кольцевой и профилиро-
ванными камерами совпадают (рис. 3, а). 

Концевая ступень с колесом /?2 = 45° (jf- =0,025) в случае при-
менения кольцевой камеры имеет более благоприятную характери-



стику (рис. 3, б ) . Диапазон работы ступени практически не изме
няется, однако напор и к.п.д. ступени значительно растут. Напри
мер, при фг2 =0,25 к.п.д. выше на 4—5%, а напор на 2—3% по 
сравнению с вариантом ступени с профилированной камерой. Та
ким образом, использование кольцевой камеры принятой конструк
ции позволяет существенно поднять эффективность работы мало-

расходной ступени с колесом с /32 = 45° и =0,025. 
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В. М. Космин, инженер 

О П Р Е Д Е Л Е Н И Е П О Т Е Р Ь В С П И Р А Л Ь Н О Й К А М Е Р Е 
Ц Е Н Т Р О Б Е Ж Н О Г О К О М П Р Е С С О Р А 

Поток газа на входе в спиральную камеру осерадиального ком
прессора с безлопаточным диффузором обладает значительной 
кинетической энергией— 10ч-15% по отношению к теоретическому 
напору ступени. В связи с этим экономичность ступени существен
но зависит от эффективности преобразования кинетической энергии 
потока в потенциальную в пределах спиральной камеры. Задача 
определения потерь в спиральной камере поставлена и приближен
но решена В. Н. Косточкиным [1], разделившим потери на два сла
гаемых: 1) потери на «удар», обусловленные разностью скоростей 
на входе в спиральную камеру (с 4 ) и средней в спиральной камере 
{са) \ 2) потери на трение'и поворот потока. А. Н. Шерстюк [2] ввел 

предположение, что потери на «удар» вызываются разностью ско
ростей СА—са (рис. 1), где са — скорость в начальном сечении 
спиральной камеры (после «удара») ; обычно са = (1,10-н 1,30)c f l . 

Поток в спиральной камере имеет сложный пространственный 
характер: поле скоростей потока весьма неравномерно, как вся
кий криволинейный поток, он имеет вторичные течения, обусловлен
ные трением о стенки и распределением давления в ядре потока, 
часть потока паразитно циркулирует в спиральной камере. 

При выводе формул для определения потерь в спиральной ка
мере приняты допущения, которые дают возможность получить 
простые и наглядные решения с учетом основных особенностей те
чения. 



Неравномерность поля скоростей на входе в спиральную каме
ру учитывается введением скорости 

с\ = V% сА . (1) 
Скорость с4 определялась по средним значениям радиальной и ок
ружной составляющих скорости потока, вычисленным по результа
там измерения расхода, температуры и статического давления на 
стенках за рабочим колесом и за диффузором. Величина коэффи
циента & 4 зависит от типа машины и режима работы. Если жидкость 
поступает в спиральную камеру из рабочего колеса, то на расчет
ном режиме можно принимать й 4 ^ 1 , 1 0 , при отклонении режима 

Рис. 1. Схема спиральной камеры и обозначения. 

работы от расчетного й 4 > 1 , 1 0 . При наличии безлопаточного диф
фузора независимо от режима работы &^1,10. Приближенно вели
чина /е4 принимается постоянной, не зависящей от режима работы. 

Распределение окружных проекций скоростей в спиральной ка
мере предполагается соответствующим гиперболическому закону 

гА сАи = =гси (2) 
Действительный закон скоростей несколько отличается от приня
того (момент количества движения уменьшается с увеличением ра
диуса). 

В качестве характерного сечения, в котором определяется ско
рость са, принимается сечение с угловой координатой 0 = 1 8 0 ° . От-



счет углов и схема спиральной камеры показаны на рис. 1. В со
ответствии с изложенным характерная скорость после «удара» са = 

— ka
ca ' г Д е ka = 1 + ~т~ > а — глубина спиральной камеры. 

Потерн на «удар» определяются по формуле Карно-Борда 

А ^ = ^ ' (3) 

где Лс = С4—са . При этом предполагается, что направление ско
рости в спиральной камере совпадает с направлением касательной 
к стенке (см. рис. 1), а плотность газа вдоль спиральной камеры 
не изменяется (при обработке опытных данных получено 1,0 < 

- Р , / Р 4 < 1,025). 
Потери на трение и поворот потока полагаются пропорциональ

ными квадрату скорости са 

Д^„ов = С а ^ . (4) 

Величина коэффициента потерь £ а по опытам порядка 0,20-^-0,40. 
Суммарные потери после подстановки соответствующих вели

чин определяются выражением 

^ Г*4 + k J — ) - 2 | / £ 7 й а — c o s a ; + C a ( — ) 1 . (5) 
* 2 

Формула (5) позволяет решить три задачи: 
1. Из условия минимума потерь в спиральной камере опреде

лить оптимальную скорость 

: cos ос4 . (6) 
4- — 

3 k 

При дифференцировании коэффициенты ka и £ а принимались по 
стоянными. Строго говоря, это допустимо только при определениг 
оптимальной скорости в спиральной камере с заданными размера 
ми (поверочный расчет). При проектировании машины изменение 
са влечет за собой изменение размера а и, как следствие, коэффи
циентов ka и Са- Однако это влияние невелико. С другой стороны 
учитывать это влияние нет необходимости, так как точность опре 
деления самих коэффициентов ka и £ а недостаточна. 

2. Вводя в расчет коэффициент потерь в спиральной камере 
2 A L _ K 

^к и 2 ' 

можно найти зависимость потерь от режима работы, характеризуе 
мого отношением скоростей са/са 



где обозначено 
ka C O S 2 а* 

А = 4-— . (8) 

3. Определить потери на оптимальном режиме работы 
/ £ а C O S 2 а, \ 

СЛт1п = * 4 [ 1 - — М - (9) 

V * к 

Результаты обработки опытных данных свидетельствуют о сла
бом влиянии режима работы на составляющую скорости сАи. Если 
это влияние не учитывать, то из уравнения неразрывности для ха
рактерного сечения и сечения «4» следует са/са ~ t g a 4 / t g a 4 , и 
формула (7) в этом случае принимает вид 

= 1 + А ( ^ - Л \ (10) 
*4 

М. Т. Столярским [3] для спиральной камеры, расположенной 
непосредственно за рабочим колесом, предложена эмпирическая 
формула, сходная по структуре с формулой (10) 

- ^ - = 1 + 3 , 5 б ( - ^ - - lY . ( И ) 
С/г min \ t g a 4 / 

В формулах (7) и (10) коэффициент А в значительной степени 
зависит от режима работы (угла потока а 4 ) и изменяется в широ
ких пределах (от 0,25 до 3,0). 

С целью проверки полученных зависимостей авторами проведе
но экспериментальное исследование спиральной камеры осеради-
ального компрессора с безлопаточным диффузором. Безлопаточ
ный диффузор характеризуется отношением djd2=\fi7, ширина 
диффузора изменялась от & 4 /d 4 = 0,0165 до fe4/d4 = 0,040. Изменение 
режима работы спиральной камеры (угла потока а 4 ) осуществля
лось путем изменения режима работы компрессора, что позволило 
получить зависимость коэффициента потерь £/е от угла а 4 для одно
го значения оптимального угла а 4 , а изменение ширины диффузо
ра в выходной его части позволило изменять величину а 4 . 

Результаты экспериментальных исследований представлены в 
виде сводного графика зависимости коэффициента потерь от угла 
а 4 для различных значений а\ (рис. 2) 
По определению коэффициент потерь в спиральной камере 

£ _ И А + Я А ~ И К — Як | _ _ Н к — Н± + д к /|2) 

где Hk—Я4 — изменение статического напора в спиральной каме
ре, qk и q4 — скоростные напоры. Необходимо отметить пологий 
характер зависимости £k=£k(a4)i что позволяет отступать от оп-



тимального значения скорости потока в спиральной камере на 15-
20% без заметного увеличения коэффициента потерь, а такж 
уменьшение коэффициента потерь с уменьшением угла а\. При И2 
менении а 4 от 43° до 31° £ Л т 1 п изменяется соответственно от 0,5 
до 0,29. 

а х 

2 / 
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6 5 << / 
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/ 
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Рис. 2. Коэффициент потерь спиральной камеры в зависимости от угла 
потока а 4 для различных значений угла а 4 : 

- а 4 = 4 3 ° ; 2 — а 4 = 3 9 ° ; 5 — а 4 = 3 5 ° ; 
+ + * 

14 = 3 3 , 5 ° ; 5 — а 4 = 3 1 , 5 ° ; 6—а4 = 3 0 , 5 ° . 

Опытные и расчетные значения коэффициентов потерь на оптг 
мальных режимах (рис. 3) заметно отличаются при малых угла 
а 4 , сближаясь по мере увеличения а 4 (в расчете принято: & 4 «1 ,1 ( 

Рис. 3. Минимальный коэффициент 
потерь в спиральной камере в зави- 0,45 — 

симости от угла а 4 : 0,35" 
1 — по формуле (9); 2— опыт. 0,25lfi 

30 

k =1,15, С =0 ,25) . Такое расхождение опытных и расчетных даг 
ных естественно, поскольку принята упрощенная схема течения 
спиральной камере, отвечающая реальным условиям только в пер 
вом приближении. В результате такого упрощения получено лиш 
качественное совпадение опытных и расчетных данных: характе 
протекания кривых 1 и 2 на рис. 3 одинаков. 

Весьма удовлетворительным оказалось расчетное определени 
в зависимости от режима работы (рис. 4) . Детальное сс 



поставление опытных и расчетных данных по величине C^,/Cfemin по
казывает хорошую сходимость во всем диапазоне углов а 4 для всех 
значений а\ . Следует отметить, что опытные данные о потерях в 
спиральной камере, обработанные в виде зависимости Ckl^kmin = 
= f ( tg ajtg а - ) , не ложатся на одну кривую. На рис. 4 для сравне-

0,801 
ОАО 0,60 0,80 W 120 '/АО 1,60 tgajtgaf 

Рис. 4. Относительный коэффициент потерь спиральной камеры в зави
симости от отношения t g a 4 / t g a 4 * . 

ния приведены расчетные зависимости, соответствующие крайним 
значениям см — кривые 1 и 6 по формуле (10) — и обобщенная за
висимость согласно эмпирической формуле М. Т. Столярского (кри
вая 7). Кривая М. Т. Столярского проходит заметно круче, что 
физически вполне оправдано, поскольку она относится к спиральной 
камере, расположенной за рабочим колесом. В этом случае откло
нение режима работы от расчетного приводит к более резкому уве
личению коэффициентов k 4 { k 2 ) , чем в спиральной камере, распо
ложенной за безлопаточным диффузором. 
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Л Е Н И Н Г Р А Д С К И Й ПОЛ ИТ Е Х Н ИЧ Е СКИЙ ИНСТИТУТ им. М И. КАЛИНИНА 

Р. А. Измайлов, В. Л . Евланников, инженеры, 
А. М. Симонов, канд. техн. наук 

Н Е С Т А Ц И О Н А Р Н Ы Е Я В Л Е Н И Я В ПРОТОЧНОЙ ЧАСТИ 
Ц Е Н Т Р О Б Е Ж Н О Г О Н А Г Н Е Т А Т Е Л Я 

Д Л Я М А Г И С Т Р А Л Ь Н Ы Х Г А З О П Р О В О Д О В 

Изучение нестационарных процессов в проточной части центро
бежных насосов вначале ограничивалось исследованиями с заме
ром параметров в неподвижных элементах проточной части [1 , 7] 
Затем для выявления причин, способствующих появлению повы
шенных динамических напряжений в элементах рабочего колеса 
появилась необходимость исследований в относительном движении 
Эта задача была решена с помощью разработанного комплекса ап
паратуры [2, 3], который включает в себя малогабаритные датчик? 
давления тензометрического типа, высокооборотный ртутный токо
съемник, тензостанцию типа УТС-1-ВТ12/35 и магнитно электриче
ские осциллографы типа Н102. Для визуального наблюдения про
цессов на экране катодно-лучевого осциллографа 01-4 используют
ся пассивные фильтры RC-типа и четырехканальный коммутатор 
Применение тензометрических датчиков давления позволило па 
раллельно с измерением нестационарных давлений в рабочем коле 
се производить тензометрирование рабочих колес. 

Проблема динамической прочности рабочих колес наиболее ак 
туальная для компрессорных установок магистральных газопрово
дов, поэтому в качестве объекта использования был выбран нагне 
татель типа 280-11-1. В исследованиях, проведенных на стенде Нев
ского машиностроительного завода им. В. И. Ленина, принимал? 
участие сотрудники сектора прочности завода под руководством 
канд. техн. наук Г. А. Раера. 

Проточная часть нагнетателя образована штатной улиткой, ко 
ротким безлопаточным диффузором и рабочими колесами двух ти 
пов с углом выхода /Зл2 = 2 1 ° и 42°30 /. Испытания проводились Яс 
воздухе при атмосферном давлении на всасывании в диапазоне 
окружных скоростей и2 = 200—292 м/сек, перекрывающем расчет 
ную окружную скорость нагнетателя. Производительность нагне 
тателя определялась по величине статического давления в тариро 
ванном всасывающем патрубке, конечное давление измерялось i 
выхлопном патрубке улитки. 

Все тензометрические датчики устанавливались на основном 
диске рабочего колеса. При /3Л2 = 2 1 ° четыре датчика измеряли дав 
ление внутри колеса (рис. 1). Два из них — А и Б — былиустанов-
лены у передней и задней сторон лопатки на диаметре Д = 0,97 у 
два — В и Г, смещенные на угол 90° ,— на входе в рабочее колесе 
на диаметре Д = 0,533 (датчик Г на рис. 1 не показан). 



При /?Ла = 42°30 / датчика А, Б (рис. 2) измеряли мгновенное 
значение перепада давлений Л р между давлением в канале и дав
лением, действующим с внешней стороны основного диска, а осталь-

Времят\ 

005 01 0.15 0.2 0.25% 

Рис. 1. Нестационарные процессы в нагнетателе с рабочим коле
сом с /Зл, = 2 1 ° . 

ные датчики — давление в канале рабочего колеса. Датчики А, Б, 
В и Г были установлены на диаметре D = 0,97, датчик Д — на диа
метре D = 0,726 в горловом сечении выхода у передней стороны ло-

| Юмсек Время t 

оборот \1оборот\ 

IvmmYYmmvvvYmmYYTYYY 

м*4 
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О 0.05 0.1 0J5 0,2 0,25 % 

Рис. 2. Нестационарные процессы в нагнетателе с рабочим колесом 
с 0л2 - 4 2 ° 3 0 ' . 

патки и датчик Е — на диаметре Ь = 0,468 на входе в решетку ра
бочего колеса. 

При испытаниях рабочего колеса с /3Лз = 2 1 ° в выхлопном па
трубке улитки-с помощью малоинерционного зонда пульсаций дав
ления тензометрического типа измерялось нестационарное давле-



ние на выходе из проточной части, а в покрывающем диске у заднее 
стороны лопатки с помощью приклеенных проволочных тензорези 
сторов измерялись динамические напряжения. Тензометрировани* 
производилось сотрудниками сектора прочности Невского завод; 
под руководством Г. А. Раера. 

Данные эксперимента показывают, что в ступенях концевого ти 
па, образованных улиткой с коротким безлопаточным диффузором 
наблюдается сложная картина нестационарных процессов. Н; 
рис. 1 представлена сводная картина пульсаций давления в раз 
личных точках колеса с /5Л, =21° , а на рис. 2 — колеса с Д,, = 42 J30 
для четырех диапазонов по расходу. На этих же рисунках показан, 
схема расстановки датчиков и газодинамическая характеристик, 
ступени. Наименьший уровень пульсаций давления во всех точка 
колеса наблюдается при работе в режиме оптимального расходг 
соответствующего согласованному режиму работы рабочего колес 
и улитки (при коэффициентах расхода фо = 0,17—0,19 для колес 
с /Зл, = 2 1 ° и щ = 0,186—0,22 для колеса с /Зл, = 4 2 ° 3 0 / ) . При отклс 
нении от режима согласованной работы колеса и улитки уровен 
пульсаций давления в рабочем колесе резко возрастает, достига 
наибольших значений при максимальном расходе в помпаже. В зс 
не расходов, больших оптимального (<р0 = 0,19—0,25 для /3Л2 = 2 1 ° 

= 0,22—0,28 для Д,2 = 4 2 ° 3 0 / ) , на периферии рабочего колеса ос 
новная частота колебаний давления равна частоте вращения роте 
ра. За время одного оборота ротора от точки, соответствующей ми 
лимальному давлению, давление быстро возрастает, а затем плавн 
падает до минимума. При этом у передней стороны лопатки он 
нарастает быстрее, чем у задней. Характерно, что мгновенное зн2 
чение перепада давления у передней стороны лопатки А рп в колес 
с /Зла = 4 2 ° 3 0 / достигает значительной величины, в то время как А £ 
невелико. В горловом сечении у выхода из рабочего колеса (точк 
Д на р,ис. 2) давление изменяется по тому же закону, что и у задне] 
стороны лопатки (точка Г на рис. 2) . На фоне низкочастотных кс 
лебаний с частотой вращения видны достаточно интенсивные высе 
кочастотные колебания. 

На входе в колесо с /Зл, = 4 2 ° 3 0 / прослеживается лишь влияни 
окружной неравномерности статического давления, в то время ка 
на входе в колесо с /Зл, = 2 1 ° происходит интенсивный процесс, ос 
новная частота которого вдвое ниже частоты вращения (см. точк 
В на рис. 1). Кроме того, в этой точке наблюдаются колебания 
частотой в 3/2 раза выше частоты вращения. Эти колебания синхре 
низированы частотой вращения, однако синхронизация не полна* 
В показателях двух датчиков, установленных под углом 90° друг 
другу, наблюдается сдвиг фаз, что говорит о перемещении возму 
щения по окружности. Этот нестационарный процесс с частотой 
3/ 2 раза выше частоты вращения сохраняется и при работе в рс 
жиме оптимального расхода. 

В выхлопном патрубке улитки наблюдаются колебания с чаете 
той zn сек, происходящие на фоне низкочастотного хаотическог 



процесса. В области расходов, меньших оптимального ( 9 9 0 = 0 , 0 6 — 
0,17 для колеса с /?Лц = 2 1 ° и <р = 0,06—0,185 для колеса с J3Jh = 
= 42°30') , характер течения принципиально меняется. На перифе
рии рабочего колеса основная частота процесса по-прежнему равна 
частоте вращения, однако теперь от точки, соответствующей мак
симальному давлению, за время одного оборота давление резко 
падает, а потом плавно нарастает до максимума. У передней сто
роны лопатки давление падает быстрее, чем у задней. На фоне 
колебаний с частотой вращения отчетливо заметны высокочастот
ные колебания с частотой в 17—19 раз выше частоты вращения. 
Мгновенное значение перепада давления в рабочем колесе с /3Ла = 
= 42°30', у передней стороны лопатки Л рп по величине меньше, чем 
в случае <ро>ФопТ> в т о время как Л р3 по-прежнему достигает топ 
же величины, что и в случае <Ро>Фоопт • В горловом сечении у вы
хода из рабочего колеса изменение давления за время одного обо
рота ротора соответствует изменению давления у передней стороны 
лопатки на периферии колеса. Кроме того, видны интенсивные ко
лебания с частотой в 6 раз выше частоты вращения. 

На входе в межлопаточный канал рабочего колеса с /Зл2 = 2 1 ° 
видны колебания с частотой в 3/ 2 раза выше частоты вращения, а 
основная частота процесса вдвое ниже частоты вращения. Сдвиг 
фаз в показаниях двух датчиков, установленных на входе на одном 
диаметре и смещенных относительно друг друга на угол 90°, сохра
няется. На входе в межлопаточный канал в рабочем колесе с /L, — 
= 42°30 / колебания носят хаотический характер. 

Помпаж при работе нагнетателя с обоими типами колес насту
пал при значениях коэффициентов расхода фо = 0,055—0,065. Часто
та колебаний давления при помпаже /П 0 М 1 1 =12,2—12,8 гц практи
чески не зависела от расхода, окружной скорости и /Зл, . В рабочем 
колесе колебания давления происходили на фоне огибающей пом-
пажных колебаний и имели такой же характер, как и при работе 
ступени в режиме <Ро<<Роопт > т - е - о т максимального давления за 
время одного оборота наблюдалось резкое падение давления и за
тем плавный рост до максимума. На периферии рабочего колеса, 
кроме описанных колебаний с частотой помпажа и вращения, вид
ны высокочастотные колебания с частотой в 5—18 раз выше часто-" 
ты вращения. 

На входе в межлопаточный канал рабочего колеса с /5Л, = 2 1 ° , 
кроме описанных выше колебаний помпажа вращения, видны коле
бания с частотой 3/ 2 частоты вращения. 

На входе в межлопаточный канал рабочего колеса с /}л, = 4 2 ° 3 0 А 

колебания носят хаотический характер. 
На выходе из улитки на части периода помпажных колебаний 

заметны отчетливые колебания с частотой zn сек. 
При работе нагнетателя с рабочим колесом /Зл, = 2 1 ° иногда на

блюдалась неустойчивая форма колебаний давления, сопровожда
ющаяся как перестройкой картины течения в каналах колеса, так и 
резким изменением шума установки. Это явление происходит при 



зафиксированном положении дроссельной заслонки. Расход и ко 
нечное давление на выходе из ступени не меняются. Такое само 
произвольное циклическое переключение течения происходит о 
максимального расхода до помпажа. Сильнее всего перестройк; 
течения изменяет характер колебаний у задней стороны лопатю 
па периферии рабочего колеса. Если в устойчивой форме колебанш 
основная частота процесса была равна частоте вращения ротора 
то при неустойчивой форме низшая частота колебаний вдвое мень 
ше частоты вращения ротора. Наблюдения показывают отчетливук 
связь этих колебаний с процессом, происходящим на выходе в ра 
бочее колесо. 

При работе нагнетателя с рабочим колесом с /}Л2 = 42°30' не 
устойчивая форма колебаний появлялась преимущественно npi 
расходах, близких к оптимальным, причем перестройка теченш 
происходила во всех точках канала рабочего колеса. 

Как отмечается в работе [5], неустойчивость подобного типа про 
является и при работе нагнетателя на станциях магистрального га 
зопровода. 

Рассмотренная выше картина колебаний давления в проточно! 
части нагнетателя показывает влияние различных нестационарны} 
процессов. Главным источником нестационарных процессов дл* 
данного типа ступени, образованной рабочим колесом и у л и т к о 1 
с очень коротким безлопаточным диффузором, является неравно 
мерность статического давления в пространстве, окружающем ра 
бочее колесо. Основная частота такого процесса, очевидно, равнг 
частоте вращения ротора. Неравномерность статического давление 
в пространстве, окружающем колесо, исследовалась в многочислен
ных работах, например (4, 6]. В этих работах было установлено, чтс 
в узком диапазоне расходов, соответствующих оптимальному ре
жиму работы ступени, неравномерность давления имеет наимень
шую величину. В области расходов, больших оптимального, нерав
номерность давления значительна, причем максимум давления до
стигается не в районе языка улитки, а в области больших углоЕ 
разворота улитки. На части окружности от минимального давления 
до максимума улитка работает как диффузор, и далее течение Е 
улитке носит конфузорный характер. 

Измерение пульсаций давления при больших расходах показы
вает, что различные точки канала на периферии рабочего колеса 
неодинаково реагируют на имеющуюся неравномерность статиче
ского давления. Так, например, у задней стороны лопатки (точки 
Б на рис. 1 и Г на рис. 2) изменение давления за время одного обо
рота соответствует изменению давления в зазоре со смещением 
максимума давления в область больших углов разворота улитки, в 
то время как у передней стороны лопатки (точка А на рис. 1 и В на 
рис. 2) давление от минимального значения нарастает быстрее и 
затем медленно падает. Таким образом, неодинаковый закон изме
нения давления по углу поворота улитки внутри канала и с внеш
ней стороны диска (давление в зазоре) приводит к появлению ди-



намического перепада давлений Л р, который и вызывает вынуж
денные и резонансные колебания диска. При этом следует еще раз 
отметить, что в рабочем колесе с /?Ла = 4 2 ° 3 0 / в области больших 
расходов основную роль играет перепад давлений у передней сто
роны лопатки Л рп. Поэтому для расчета колебаний межлопаточ
ных отсеков нельзя использовать только эпюру неравномерности 
давления в зазоре, поскольку различные величины скоростей пото
ка по шагу в межлопаточном канале могут привести (как в случае 
больших расходов у колеса с /Зл2 = 4 2 ° 3 0 / ) к различной амплитуде 
и форме кривой пульсаций давления за время одного оборота ро
тора. Можно предположить, что у задней стороны лопатки имеется 
застойная область, и поэтому давление в канале в этой точке равно 
давлению в зазоре, в то время как в других местах канала, где 
протекает активный поток, давление в каждый момент времени не 
равно давлению в зазоре. 

Влияние окружной неравномерности давления распространяет
ся далеко в глубь канала (например, точка Д на рис. 2 ) и просле
живается вплоть до входа в межлопаточный канал. 

В области расходов, меньших оптимального, эпюра неравномер
ности давления в зазоре перестраивается. При этих режимах кри
тическая точка потока смещается в выхлопной патрубок улитки, а 
в районе языка улитки имеется вихревая область. Поэтому в диа
пазоне углов разворота улитки от ^ = 0 до языка улитка ведет себя 
как конфузор, а от языка до выхода из улитки течение носит диф-
фузорный характер. Последнее вызвано тем, что при малых произ-
водительностях площади сечения нарастают быстрее, чем это 
требуется при данном угле выхода потока из рабочего колеса. По
скольку смещения минимума давления относительно языка не про
исходит, то перепад давления Л р[Х не очень велик (по крайней ме
ре, значительно меньше, чем в случае больших расходов). Несуще
ственное различие между законами протекания давления за время 
одного оборота ротора может объясняться общим снижением уров
ня скоростей в канале колеса. Влияние окружающей неравномер
ности по-прежнему распространяется далеко в глубь канала. 

Другим источником нестационарных процессов являются отрыв
ные явления в канале колеса. Как показывает приближенный тео
ретический анализ, при уменьшении расхода от максимального 
значения частота колебаний давления, вызванных отрывом потока 
в радиальной плоскости, должна уменьшаться. Эта тенденция под
тверждается и в данном случае. Так, например, при больших рас
ходах наблюдаются колебания очень высоких кратностей по отно
шению к частоте вращения, в то время как при малых расходах 
отчетливо видны колебания с кратностями 1 3 — 1 7 , а при помпа-
же — 4 — 5 . 

Нестационарный процесс, обнаруженный на входе в рабочее ко
лесо с /5л2 = 2 1 ° , существует во всем диапазоне расходов, включая 
помпаж. Главная особенность этого процесса состоит в том, что 
основная частота его составляет г/ 2 частоты вращения ротора и, за 



исключением режима оптимального расхода, на этот процесс на
кладывается влияние окружной неравномерности давления. Дроб
ное отношение частот показывает, что этот процесс не связан с 
наличием ребер во всасывающем патрубке или других источников 
неравномерности давления. Сдвиг фаз в показаниях двух датчиков, 
установленных на одном диаметре на входе в рабочее колесо и сме
щенных на угол 90° относительно друг друга, показывает на пере
мещение возмущения по окружности. Если считать этот процесс 
аналогичным вращающемуся срыву, то измерения показывают, что 
это однозонный срыв, перемещающийся со скоростью в 2,5 раза 
выше скорости вращения ротора. 

Этот же процесс связан с появлением циклической неустойчи
вости компрессора, проявляющейся при работе нагнетателя с ра
бочим колесом с Дп2 =21° . 

В рабочем колесе с /3Лз = 42°30 / на входе в колесо нестационар
ный процесс того типа, который наблюдался при работе нагнетате
ля с колесом с /Зл, =21° , не обнаружен. 

Циклическая неустойчивость компрессора в этом случае, вероят
но, связана с автоколебаниями ротора на масляной пленке, тем бо
лее, что наиболее интенсивно она наблюдалась при работе на оп
тимальном расходе. 

Проведенное исследование нестационарных процессов в нагне
тателях позволяет сделать следующие выводы. 

1. Разработанная методика и аппаратура измерения перемен
ных давлений пригодна для исследования нестационарных процес
сов в широком диапазоне расходов и окружных скоростей, включая 
и = 300 м/сек. 

2. Концевые ступени, образованные улиткой с коротким безло
паточным диффузором, оказывают сильное аэродинамическое воз
действие на межлопаточные отсеки рабочих колес, вызывая как 
вынужденные колебания на частоте вращения, так и резонансные 
высокочастотные колебания. 

3. Пульсации давления в каналах рабочего колеса достигают 
больших значений не только в области малых, но и больших расхо
дов, могут являться источником повышенных динамических напря
жений и приводить к поломкам колес. 
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Л Е Н И Н Г Р А Д С К И Й П О Л И Т Е Х Н И Ч Е С К И Й ИНСТИТУТ им. М. И. КАЛИНИНА 

С. А. Анисимов, канд. техн. наук 

П О Э Л Е М Е Н Т Н Ы Й М Е Т О Д РАСЧЕТА М Н О Г О С Т У П Е Н Ч А Т Ы Х 
Ц Е Н Т Р О Б Е Ж Н Ы Х К О М П Р Е С С О Р О В 

Все современные методы расчета турбокомпрессоров базируют
ся на широком использовании опытных статистических данных по 
выполненным машинам или их моделям на основании общих поло
жений теории подобия. Многообразие применяемых конструктивных 
форм и параметров центробежных компрессоров, а также взаимное 
влияние ступеней и элементов ступеней друг на друга заставляют 
при всех методах расчета прибегать к экспериментальной доводке 
спроектированных ступеней или компрессоров до требуемых пара
метров. В этом отношении предлагаемый поэлементный метод рас
чета центробежных компрессоров не является исключением. 

В практике отечественного компрессоростроения до последнего 
времени наибольшее распространение получили два метода газо
динамического расчета центробежных компрессоров на оптималь
ный режим: метод Н З Л — для расчета многоступенчатых и одно
ступенчатых стационарных центробежных компрессоров с колеса
ми закрытого типа с радиальными решетками и метод ЦИАМ — 
для расчета транспортных центробежных компрессоров и нагнета
телей с осерадиальными колесами полуоткрытого типа (в основ
ном — одноступенчатых). 

При проектировании центробежных компрессоров на заданные 

производительность v и степень повышения давления Л= — при 
Рн 

любом методе расчета необходимо задаваться на основании опыт
ных статистических данных двумя категориями исходных парамет
ров: 

1) коэффициентом напора гр или к.п.д. г] ступени для возмож
ности расчета окружной скорости колеса и2 и числа ступеней ком
прессора; 

2) коэффициентами потерь энергии £ f или к.п.д. 77,- отдельных 
элементов ступени для возможности расчета конструктивных и га
зодинамических параметров по проточной части ступени. 

Физически эти параметры должны быть взаимосвязаны, по
скольку величина гр и г] зависит от величины £ t и r\-t . Эта взаимо
связь обуславливается законом изменения скоростей газа по про
точной части ступени и, следвательно, выбором основных конструк-



тивных соотношений для проектируемой ступени. Для расчета СТА 
пени необходимо также иметь величину коэффициента теоретич< 
ского напора грт. 

Практически при всех методах расчета коэффициент определз 
ется по полуэмпирическим или теоретическим формулам типа фо] 
мул Стодола, Экка, Казанджана, в зависимости от применяемы 
типов колес, характера учитываемых потерь, сложившихся трад! 
ций расчета и пр. В дальнейшем анализе коэффициент грт прин* 
за известную величину, определяемую, независимо от метода ра< 
чета, по выбранным на основании статистических данных параме' 
рам колеса. 

Способы задания указанных двух категорий исходных параме г 

ров могут быть различные, в соответствии с чем существенно м< 
няется и вся схема расчета компрессора. 

В методе ЦИАМ задаются гр ступени и £z отдельных элементе 
ступени и даже отдельных участков элемента, при этом величин 
гр и £i не зависят друг от друга. В результате в конце расчета пол} 
чают новое значение гр\ соответствующее выбранным £ f , которое 
как правило, отличается от гр, по которому выбиралась и2. Это з; 
ставляет делать пересчет компрессора до получения достаточи 
удовлетворительного совпадения гр и гр'. 

Таким образом, этот метод, с одной стороны, позволяет оценит 
влияние отдельных элементов ступени на эффективность работ 
всей ступени и достаточно точно рассчитать параметры потока г 
проточной части ступени, а с другой стороны — из-за необходим< 
сти пересчетов оказывается удобным лишь при проектировании о; 
ноступенчатых машин. 

В методе Н З Л задаются политропным к.п.д. г]п ступени и npi 
нимают, что все элементы работают с одинаковой эффективность* 
Принятие в методе НЗЛ условия постоянства к.п.д. по проточне 
части ступени формально связывает указанные исходные параме' 
ры ступени и ее элементов. Однако эта связь искусственная, п< 
скольку она не отражает реального соотношения. Так, наприме 
известно, что в современных центробежных ступенях политропны 
к.п.д. колеса 7 7 п к без учета динамического напора всегда выш 
чем к.п.д. неподвижных элементов ступени, т. е. г]пк>г]п\ а след( 
вательно, г]п<7]ш. Поэтому определение параметров потока з 
колесом по величине rjn, а не по т]пк всегда будет иметь определен 
ную погрешность. 

Принятие для ступени условия постоянства к.п.д. г]п существе! 
но упрощает расчет компрессора, особенно многоступенчатого. П( 
этому этот метод удобен прежде всего для ориентировочной оце! 
ки основных параметров многоступенчатых центробежных компре* 
соров, а также для расчета центробежных компрессоров, имеющи 
близкие прототипы среди выполненных машин; вместе с тем эте 
метод практически целесообразен также и для более детальног 
расчета оригинальных многоступенчатых центробежных компре! 
соров в условиях, когда отсутствовали опытные данные по эффе! 

1 6 * 2 



тивности работы отдельных элементов ступени. Но, одновременно, 
условие 77 = const является основным недостатком этого метода: оно 
не позволяет оценить расчетом влияние отдельных элементов на 
работу всей ступени и вносит определенную погрешность в расчет 
параметров потока по проточной части ступени (за исключением 
граничных сечений), в частности, как уже указывалось, в расчет 
параметров за колесом. 

В предлагаемом поэлементном методе расчета центробежных 
компрессоров, разработанном в Л П И им. М. И. Калинина, на осно
вании опытных статистических данных задаются политропными 
к.п.д. tjni или коэффициентами потерь отдельных элементов сту
пени, а по ним оценивают уже политропный к.п.д. ступени щ с по
мощью предлагаемой зависимости [1 , 2] 

?]п = 1 — (^к + ^ 2 - 3 + Л 7 ] 3 - 4 + ^4-0' ) ' 

где Лг] — потери к.п.д. ступени из-за несовершенства работы от
дельных ее элементов (участков). 

Значения Л?] определяют через к.п.д. этих элементов по форму
лам: 

= 1 — %к ; 
2 2 2 

Д 7 ) 2 _ 3 = - с 2 - 3 = — ( 1 - ъ - з ) ; 

с hi 2 hL 

г 2 г 2 — г 2 

Д^4 -0 ' = - - " 7 - ^ 4 - 0 ' • 
2 hL 

Здесь Сч, Сз, и с4 — абсолютные скорости газа соответственно в се
чениях ступени 2, 3 и 4; £ 2 - з , £ 3 - 4 и £ V o ' —коэффициенты по
терь энергии на участках ступени 2—3, 3—4 и 4—0; rfnK — по
литропный к.п.д. колеса с учетом динамического напора; 7 7 2 - 3 и 
т]з_4 — к.п.д. соответственно кольцевого и канального диффузоров 
(участков ступени 2—3 и 3—4). 

Таким образом, в поэлементном методе расчета две указанные 
категории исходных параметров связаны между собой аналитиче
ской зависимостью, отражающей их реальную взаимосвязь. Поэтому 
этот метод расчета позволяет оценить влияние отдельных элементов 
ступени на работу всей ступени и тем самым прогнозировать 
эффективность тех или иных изменений в элементах ступеней 
Вместе с тем, этот метод достаточно удобен для расчета многосту
пенчатых компрессоров. 

К настоящему времени на кафедре компрессоростроения ЛПИ 
подготовлена более подробная схема расчета охлаждаемых много
ступенчатых компрессоров на базе колес закрытого и полуоткры
того типов. Весь расчет разбит на два основных этапа. Первый 
этап — вариантные расчеты компрессора, включающие в себя рас-



чет промежуточного охлаждения газа, при котором определяются 
рациональные степени повышения давления Пс по секциям при 
разном числе охлаждений, прикидочный расчет основных парамет-

ров компрессора (числа оборотов; числа ступеней секций; и2, ~^ 
D2— для первой и последней ступеней секций и пр.) и, наконец, 
предварительный расчет политропных к.п.д. первой и последней 
ступеней секций для перспективных вариантов компрессора. Второй 
этап — подробный газодинамический расчет выбранного варианта 
путем последовательного расчета ступеней. 

Необходимая для предлагаемой схемы расчета взаимосвязь 
между политропными к.п.д. по полным и статическим параметрам 
колеса, неохлаждаемой ступени и секции устанавливается с по
мощью соответствующей формулы связи [2] 

7 ] п = 1 — Ql (1 — 7 ] П ) 

путем введения понятия о коэффициенте связи 2/= * 
hi 

Величина динамического напора hR при расчете Qi берется i 
зависимости от того, для какого участка проточной части опреде 

2 * 2 

ляется взаимосвязь между к.п.д., т. е. hA = А д к = — — для ко 

леса; пА = я д = для ступени и п0 = пйС = дл« 

секции. 
Поэлементный метод расчета может быть использован для рас 

чета любых компрессоров: многоступенчатых и одноступенчатых 
охлаждаемых и неохлаждаемых,. с колесами закрытого и полуот 
крытого типа и пр. Весь расчет компрессора в предлагаемой ре 
дакции поэлементного метода систематизирован и впервые пред 
ставлен в табличной форме, которая удобна для анализа и позво 
ляет в принципе запрограммировать весь расчет на ЭЦВМ. 

Табличная форма расчета позволяет, как для частного случая 
использовать ее для расчета центробежных компрессоров по мето 
ду НЗЛ. В этом случае надо на основании опытных данных по из 
вестным прототипам задаться для ступеней т]и и принять, что длз 
всей проточной части ступени величина г)п остается постоянной, т. е 

П р И Н Я Т Ь 77п = Чпк = Ч 2 - 3 = ? 7 3 - 4 = ? 7 4 - 0 ' . 

На основании вышеизложенного следует, что в основу поэле 
ментного метода расчета кладутся опытные статистические данны 
по экономичности (rji , £,•) и взаимному влиянию отдельных эле 
ментов ступени. Этот метод не исключает использование и инте 
тральных характеристик ступеней, поскольку они необходимы н 
стадии вариантных расчетов компрессора при выборе целесообраз 
го распределения Пс по секциям (расчет охлаждения) и предва 
рительного определения числа ступеней ic и окружных скоросте 
колес и2 по секциям, а также полезны для контроля рассчитывае 



мых величин к.п.д. ступеней на базе принятых значений экономиче
ских показателей (rjif £t ) отдельных элементов ступеней. 

В отношении опытных данных по экономичности работы отдель
ных элементов ступени дело обстоит более или менее благополучно. 
Современные методы экспериментального исследования позволяют 
определить необходимые опытные данные (TJUK, ^ 2 - 3 , ^]з-4, С 2 - 3 » 
Сз-4, С 4 - 0 ' по отдельным элементам ступени, пользуясь замерами 
в абсолютном движении. В результате исследовательских работ, 
проводимых в ряде организаций (ЛПИ, НЗЛ, ЛенНИИхиммаш, 
ЦКТИ и др.) , накоплен большой материал по ступеням на базе ко
лес с /Зл2 =20°-^55°, которые в настоящее время имеют наибольшее 
распространение в стационарных центробежных компрессорах. 
Имеются опытные данные по ступеням авиационного типа на базе 
полуоткрытых колес с /Зл, =90° . 

По колесам закрытого типа с /Зл, = 9 0 ° до недавнего времени 
практически опытных данных не было. В последние годы в Л П И 
были проведены обширные исследования эффективности работы 
этих колес и сравнительные испытания ступеней на базе колес с 
Рл2 = 9 0 ° и 48° в сочетании с однотипными диффузорами различных 
конструкций (лопаточными двухъярусными и одноярусными, без
лопаточными). Данные опытов при высоких г/ 2~300 м/сек показы
вают, что ступени на базе колес с /3Лз = 9 0 ° по сравнению с /Зл2 = 4 8 ° 
имеют преимущества по мапору, но несколько уступают им по эко
номичности, характеризуются большим сближением оптимального 
и критического режимов. Кривизна характеристик к.п.д. и напора у 
этих ступеней примерно одинакова. 

Поскольку экономичность колес с /Зл, = 9 0 ° не уступает колесам 
с /?л2 =48° , а пологость характеристик к.п.д. и напора даже больше, 
то повышение эффективности работы ступеней с большими /3Ла в 
значительной степени зависит от работы диффузоров. Улучшение 
эффективности работы диффузоров будет способствовать сниже
нию разницы к.п.д. сравниваемых ступеней. Данные Л П И показы
вают возможности улучшения эффективности диффузоров. 

Более трудно оценить взаимное влияние элементов ступени друг 
на друга при различных их сочетаниях, особенно при нерасчетных 
режимах. Таких данных еще мало, хотя в отдельных случаях это 
влияние может быть весьма существенно. Так, например, данные 
ЛПИ показывают, что при любых Д, 2 в диапазоне 20°-f-90'° хорошие 
в аэродинамическом отношении колеса в концевых ступенях с раз
витым диффузором (кольцевым или канальным) имеют к.п.д. колес 
"Ц пк — 0,92-^0,94; эти же колеса в бездиффузорных ступенях, выпол-

ненных по схеме колесо-улитка ( =1,15-^1,17), показали при 

различных типах улиток (симметричных с круглым и трапециевид
ным сечениями, свернутых с круглым сечением) г\ък до 0,88-f-0,90, 
т. е. на 2—4% меньше из-за обратного влияния улиток на работу 
колеса. 



В настоящее время широко ведутся работы, связанные с иссле
дованием эффективности работы не только ступеней, но и их эле
ментов. Все эти исследования дают материал для укрепления фун
дамента поэлементного метода расчета. С другой стороны, практи
ческое использование этих исследований для расчета центробежных 
компрессоров может быть сделано прежде всего с помощью пред
лагаемого поэлементного метода. 

Поэлементный метод расчета ступеней и компрессоров приме
няется при разработке новых модельных ступеней, и за последние 
годы значительно развит. Однако он нуждается в дальнейшем раз
витии, совершенствовании и уточнении. Это связано с необходимо
стью глубокого обобщения имеющихся данных по работам центро
бежных ступеней и их элементов и представлении их в форме 
удобной для использования в предлагаемой схеме расчета центро
бежных компрессоров поэлементным методом. Разработка конкрет
ной схемы газодинамического расчета многоступенчатых компрес
соров на нерасчетных режимах также является одной из ближай
ших задач по развитию этого метода расчета. 

Схема расчета многоступенчатого компрессора на оптимальный 
режим поэлементным методом базируется на конкретных значениях 
выбираемых величин г\{ и и не ограничивает способы их опреде
ления и функциональную зависимость от параметров компрессора. 
Поэтому коэффициенты г\{ и £ ь , закладываемые в расчет, могут 
быть получены в принципе различными путями, т. е. на основании 
различных опытных или теоретических зависимостей. 
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И С С Л Е Д О В А Н И Е С П Е Ц И Ф И Ч Е С К И Х Э Л Е М Е Н Т О В 
ПРОТОЧНОЙ ЧАСТИ Ц Е Н Т Р О Б Е Ж Н О Й СТУПЕНИ 

С В С Т Р О Е Н Н Ы М О Х Л А Д И Т Е Л Е М 

Как показано в работе [1], экономичность весьма перспективной 
центробежной ступени -с встроенным охладителем типа Броун-Бо-
вери в значительной степени определяется эффективностью наибо
лее изогнутого отводящего канала, представляющего собой пло
ский криволинейный диффузор (рис. 1). Оптимизацию геометрии 
этого канала и получение данных о потерях в нем можно решить 
только экспериментальным путем, так как в настоящее время нет 



метода расчета течения вязкого газа в сильно изогнутом диффузор-
ном канале. 

Исследование выполнялось методом статических продувок оди
ночного канала. Этот вид эксперимента был выбран ввиду его про

стоты и нецелесообразности про
ведения натурных испытаний на 
первом этапе исследования, когда 
неизбежно взаимное влияние от
водящих каналов вследствие зна
чительного различия их сопро
тивлений. В процессе подувок за
данное направление потока на 
входе в исследуемый канал обес
печивалось специальными направ
ляющими стенками. 

В качестве критериев эффек
тивности канала использовались 
коэффициент потерь 

Рис. 1. Схема наиболее изогнутого 
отводящего канала. 

С — -
РЪ ср - Рб ср 

Рб + Рб 

и коэффициент неравномерности потока на выходе 
^ Рмср 

от величины которого прямо зависят потери в располагающемся за 
отводящими каналами дугообразном колене. В приведенных фор
мулах / ? 5 с р , рбср и Рд 6 с р —усредненные по расходу полные и дина
мическое давления, р —плотность газа, с5 и с б — расходные ско
рости. 

Опыты производились при натурных числах Рейнольдса и Маха: 
Re~3 -10 5 , М —0,25. Поверхности моделей канала имели чистоту У 
6, что обеспечивало достаточно низкие значения критерия шерохо
ватости R0= , при которых шероховатость стенок практически 

v 
не влияет на величину потерь. 

Исходные геометрические и аэродинамические параметры кана
ла были приняты такими, какие наиболее вероятны в реальной сту
пени с лопаточным диффузором: # 5 = 35°, # / D 5 = l , 8 , Б/£> 5 =1 ,72. 
Величина угла ср была выбрана из условия отсутствия перегиба у 
всех отводящих каналов: <р=14°. При профилировании всех вариан
тов канала соблюдались также следующие дополнительные усло
вия: 

5 = 0,01 Z) 5 ; 

aR = Н 1 1 
180° 



углы натекания потока на обе стенки канала равны; 
средняя линия канала на выходе перпендикулярна трубнс 

пучку охладителя; 
криволинейная часть выпуклой стенки — дуга окружности, 

диус которой в каждом варианте принимается по возможно» 
большим; заданный закон изменения ширины канала вдоль сред] 
линии обеспечивается за счет профилирования вогнутой стенки. 

Из рассмотрения схемы канала (см. рис. 1) следует, что при 
данных исходных параметрах и дополнительно принятых услов! 
уменьшение сопротивления канала можно получить за счет оп 
мального подбора его профиля (формы средней линии и характ( 
изменения ширины а) и угла гр, от величины которого зависят от. 
сительный радиус поворота, гидравлический диаметр, велич! 
стеснения, угол изогнутости и длина канала. Очевидно, что да 
при фиксированном значении гр возможно большое количество 
риантов конфигурации канала. 

Объем экспериментов по оптимизации канала можно значите 
но сократить, если иметь хотя бы ориентировочные данные о 
висимости эффективности канала от его конфигурации. С э' 
целью были выполнены предварительные расчеты потерь в канал 
различной формы. 

При расчетах потери рассматривались как сумма гидравли 
ских потерь трения, расширения, потерь вследствие поворота и 
внезапное расширение при выходе из канала. Каждая составлз 
шая определялась по экспериментальным данным [2] о потеря: 
изогнутых трубах и прямых диффузорах. 

В результате расчетов было установлено, что, хотя суммарь 
потери сильно зависят от высоты канала Ъ, оптимальный проф] 
канала практически не зависит от нее. Данное обстоятельство п 
волило провести опыты по оптимизации геометрии при 6 = coi 
Было принято b = 0,03D5, что соответствует среднему значению э 
го параметра в многоступенчатом компрессоре. 

Расчеты показали также, что основной составляющей пот< 
являются потери, обусловленные изогнутостью канала. Отсюда с 
дует, что в основу профилирования канала целесообразно полож 
или принцип максимального радиуса криволинейной части каш 
(поворот начинается непосредственно с окружности 0 Z) 5) i 
принцип минимальной скорости на повороте (начальный учас 
канала выполняется в виде прямого диффузора, снижающего с 
рость Cs до Св . 

При обоих способах профилирования встает вопрос об оп 
мальном распределении диффузорности по длине канала. В слу 
выполнения начального участка в виде прямого диффузора (сх( 
4 на рис. 2) длину его желательно иметь возможно меньшей с т 
чтобы получить не слишком малый радиус поворота. Следовате 
но, угол раскрытия диффузора целесообразно задать максимал 
возможным, т. е. равным гр. При этом не возникает опасности по 
чения недопустимо большого угла раскрытия, так как в даш 



схеме профилирования ip< 15°. Последнее легко показать соответ
ствующими геометрическими построениями. 

В случае профилирования по принципу наименьшей кривизны 
оптимальное распределение диффузорности можно найти только 
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Рис. 2. Зависимость потерь и неравномерности потока в 
выходном сечении от конфигурации канала при линейном 
законе изменения ширины на диффузорных и криволиней

ных участках. 
1, 2, 3, 4 — номера схем и серий. 

из опыта. Экспериментально были опробованы следующие виды 
распределения диффузорности (см. рис. 2 ) : 

криволинейная часть канала имеет постоянную ширину, равную 
ширине на входе, расширение происходит во второй (прямолиней
ной) части (схема 1);ширина канала постепенно увеличивается на 
всей длине канала (схема 2); 

диффузорность сосредоточена в первой половине канала (схе
ма 3). 

Основные результаты статических продувок вариантов, спрофи
лированных по указанным выше способам при линейном изменении 



ширины канала на диффузорных и криволинейных участках, пре, 
ставлены на рис. 2. Рассматривая любую пару кривых £ = / (тр) 
X = f можно отметить, что ^о„ тх <гр0т: . Это объясняется те 
что выравнивание эпюры скорости в конечном сечении канала щ 
уменьшении угла ip происходит вплоть до весьма малых значена 
ip, когда ядро потока становится соизмеримо с толщиной пограни 
ных слоев, а размер а 6 — с толщиной выходных кромок s. 

Из сравнения характеристик 1 -ой -г-3-ой серий следует, что щ 
переходе от 1-ой серии к 3-ей происходит снижение потерь, и нера, 
померности потока в выходном сечении. Первое объясняется умен 
шением потерь трения благодаря падению средней скорости газа 
канале и смещению диффузорного участка в зону относительно то 
кого пограничного слоя; второе — уменьшением диффузорности к 
печного участка канала. Дальнейшее улучшение достигнутых в 3-е 
серии аэродинамических качеств канала за счет еще большего см-
щения диффузорности к входному сечению практически невозмол 
но. Это связано с непостоянством относительного радиуса /?/аП Ов.Ср 
который при смещении диффузорности к началу канала уменьш, 
ется как вследствие увеличения а 1 1 0 в . с р . , так и из-за уменьшения i 
Таким образом, расширение в первой половине канала следует сч] 
тать оптимальным заданием распределения диффузорности в сл; 
чае профилирования по принципу наименьшей кривизны поворот 

Сопоставляя результаты испытаний 4-ой и 1 -ой -г- 3-ей сери 
можно видеть, что, как и следовало ожидать, профилирование к. 
нала с начальным участком в виде прямого диффузора обеспеч 
вает меньшую неравномерность поля скоростей на выходе. Одна? 
по основному показателю (коэффициенту потерь) эта серия знач, 
тельно уступает лучшей из первых трех (3-ей серии). Кроме тог 
iponT 4-ой серии намного меньше гроит любой из первых трех сери 
а это означает .необходимость иметь большее количество отводяшд 
каналов в ступени. 

Таким образом, построение канала по схеме с максимальны 
радиусом поворота и расширением в первой половине канала м< 
жет считаться наилучшим способом профилирования, а канал 3-е 
серии с ^ — 1 5 ° — наиболее удачным вариантом канала при соблк 
дении линейного закона изменения ширины на криволинейных 
диффузорных участках. 

В заключении опытов по оптимизации канала была предприш 
та попытка улучшить его аэродинамические качества за счет боле 
интенсивного (по сравнению со случаем линейного изменения ширр 
ны) расширения начального участка. Необходимое изменение гес 
метрии канала обеспечивалось увеличением радиуса выпуклой стеь 
ки. В результате эксперимента установлено, что несмотря на с} 
щественное улучшение структуры потока на выходе (рис. 3 
данным способом можно добиться лишь незначительного повьнш 
ния эффективности канала; при резком расширении происходи 
возрастание потерь вследствие возникновения отрыва на вогнуто 
стенке. У оптимального канала имеем £ = 0,31, ^ = 1,46. 



Таким образом, в результате отработки формы наиболее изог
нутого канала получены довольно высокие показатели его эффек
тивности. Небольшая величина £ и умеренное значение % подтверж
дают высказанное в работе [1] предположение о возможности соз
дания экономичной центробежной ступени рассматриваемого типа. 
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Рис. 3. Изменение показателей эф
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Рис. 4. Зависимость потерь и 
неравномерности потока на вы
ходе от высоты сечения канала. 

Одной из важнейших задач исследования отводящих каналов 
является получение экспериментальных данных о зависимости эф
фективности каналов от относительной высоты b/D^ Для получе
ния этих сведений были выполнены продувки серии каналов, имев
ших разную высоту сечения, но одну и ту же конфигурацию, в 
качестве которой была принята оптимальная конфигурация, отрабо
танная при 6/D5 = 0,03. Полученные характеристики приведены на 
рис. 4. С увеличением b/D$ снижаются как потери, так и неравно
мерность поля скоростей в выходном сечении. И то и другое объяс
няется увеличением гидравлического диаметра и уменьшением 
вредного влияния вторичных токов. 

Быстрое улучшение показателей эффективности канала при уве
личении его высоты дает основание полагать, что в ступени данного 
типа предпочтительнее использовать лопаточный диффузор, при
менение которого обеспечит по сравнению с безлопаточным диф
фузором значительно большую высоту отводящих' каналов. Воз
можно также окажется целесообразно расширение лопаточного 
диффузора в меридиональной плоскости. Кроме того, заслуживает 
изучения вариант проточной части с переменной (увеличивающей-



ся) высотой сечения отводящих каналов или скачкообразным уве
личением размера на окружности 0 D5. 

Представленные в настоящей работе зависимости потерь и не
равномерности потока в выходном сечении наиболее изогнутого 
канала от важнейших геометрических параметров могут использо
ваться для расчета отводящих каналов многоступенчатого компрес
сора рассматриваемого типа. 
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ВСЕСОЮЗНЫЙ НАУЧНО-ИССЛЕДОВАТЕЛЬСКИЙ ИНСТИТУТ КРИОГЕННОГО 
МАШИНОСТРОЕНИЯ 

А. П. Никонов, инженер 

О М А Т Е Р И А Л А Х Л А Б И Р И Н Т Н Ы Х У П Л О Т Н Е Н И Й 
К И С Л О Р О Д Н Ы Х Ц Е Н Т Р О Б Е Ж Н Ы Х К О М П Р Е С С О Р О В 

Загорание лабиринтных уплотнений кислородных компрессорО! 
нередко объясняется разогревом металла, происходящим в резуль 
т а т е трения. Содержанием настоящей работы является оценка стой 
кости различных металлов против загорания в зависимости о 
конструктивных размеров испытываемых образцов и давленш 
кислорода для условий, приближенных к работе лабиринтных уп 
лотнений кислородных компрессоров типа КТК-12,5. 

Испытания проводились на установке (рис. 1), основной частьк 
которой является камера высокого давления /. В камере вращают 
ся металлические бандажи 2 (гладкий при испытаниях образцо] 
металлов и с зачеканенными гребнями пои испытаниях гребней i 
обойм уплотнений). Скорость на наружном диаметре гладкого бан 
д а ж а и гпебней составляла соответственно v = 60 и 45 м/сек. Обра 
зец 3 поджимался к бандажу (гребням) специальным механизмов 
подачи — 4. Давление кислорода в камере изменялось манометров 
6, а температура — термопарой 5, установленной в рабочем прост 
ранстве камеры. Установка была снабжена подогревателем кисло 
рода 7. 

В опытах определялись минимальные давления кислорода, пр] 
которых происходило воспламенение и сгорание образца испытьгвае 
мого металла при кратковременном трении его о вращающийся ме 
таллический бандаж. Были приняты постоянными величина износ 
образца, равная 1,5 мм (что соответствовало времени трения 0,5-^ 
-г-1,0 сек), и сила поджатия образца к бандажу f = 20 кг. При выбо 
ре второй величины исходили из предположения, что в компрессор 



возможен вырыв проволоки для зачеканки гребней уплотнений, ко
торая под действием центробежной силы прижимается к статорной 
втулке с силой, равной примерно 20 кг. 

Материалами для образцов служили стали Х18Н9Т, Х15Н9Ю, 
3X13, 2X13 , латунь Л62, медь МЗ, никель Н2 и медистый чугун. 

Рис. 1. Схема установки для испытания металлов 
на воспламенение при трении в кислороде. 

Бандажи были изготовлены из стали 
Х18Н9Т, латуни Л Ж М Ц 59-1-1 и медис
того чугуна. Комбинированием металлов 
бандажа и образца получали различные 
пары трения. 

Опыты проводились в интервале дав
лений l-f-ЗО кг/см2 при начальной темпе
ратуре 18-т-20°С. Результаты испытаний 
образцов представлены в табл. 1. 

Кроме того, были проведены опыты 
с образцами различных диаметров без ог
раничения времени трения и степени из
носа образца (табл. 2) . 

Т а б л и ц а 1. Условия воспламенения образцов диаметром 2 X 1 0 мм 
из различных металлов при трении в кислороде о вращающийся металлический 

бандаж (/ = 20 кг, v = 60 м/сек) 

Металл 
Давление 
в камере, 

кг/см2 

Горение Металл 
Давление 
в камере, 

кг/см2 

Горение 

С т . З 
» 

Медистый чугун 
» 

Ст. 3x13 

1,0 
1,7 
4 , 5 
5 ,0 
3 ,5 

Нет 
Да 
Нет 
Да 
Нет 

Ст. 3 X 1 3 
Х18Н9Т 
Латунь Л-62 
Медь М З 
Никель 

4 , 0 
1-5-30 
1-5-30 
1-:-30 
1-:-30 

Да 
Нет 

Т а б л и ц а 2. Условия воспламенения образцов из С т . З , чугуна и Х18Н9Т 
в зависимости от диаметра (/ = 20 кг, v = 60 м/сек) 

Металл 
Диаме гр 

образца, мм 
Давление и ка

мере, кг/см2 Горение 

С т . З 
» 
» 

Медистый чугун 
» 

Сталь Х18Н9Т 
» 
» 

Латунь (фольга) , свернутая в 
трубку 

2 
4 
6 
2 
6 
2 
6 
8 

0 ,3 

1,7 
4 , 0 
6 ,0 
5 , 0 
7 ,0 

l -f -30 
9 ,0 
9 ,0 

1 : 30 

Да 

Нет 
Да 

Нет 



В таблицах не указан материал бандажей, так как опытами 
установлено, что материал бандажа не влияет на величины мини
мальных давлений. Из приведенных результатов видно, что мини
мальные давления кислорода, пр,и которых происходит воспламе
нение от трения о бандаж, различны для различных металлов. Для 
сталей Ст. 3, З Х 13 и медистого чугуна эти величины равны соответ
ственно 1,7; 4,0; 5 кг/'см2 (образцы 0 2 мм). 

Медь, латунь и никель не воспламеняются при давлениях до 
30 кг/см2 независимо от размеров образца, степени его поджатия 
и величины износа. Латунная фольга толщиной 0,3 мм (свернутая 
в трубку) не горит при давлении до 30 кг/см2. При увеличении диа
метра образцов из Ст. 3 и медистого чугуна минимальное давление 
возрастает. Однако для стали Х18Н9Т наблюдается обратное явле
ние: образец диаметром б-т-8 мм воспламеняется при давлении 
9 кг/см2, а образец диаметром 2 мм — при давлении свыше 
30 кг/см2. 

Результаты опытов показывают, что никель, медь и латунь мо
гут быть рекомендованы (с некоторыми ограничениями по толщи
не элементов деталей, вытекающими из пределов их горения в кис
лороде) для изготовления деталей лабиринтных уплотнений. Ис
пользование медистого чугуна, сталей Х18Н9Т и 3 X 1 3 должно 
быть существенно ограничено допустимыми рабочими давлениями 
кислорода и конструкцией узла лабиринтных уплотнений. 

В описанных опытах формы и размеры образцов (рис. 2) отли
чались от формы и размеров действительных уплотнений и, кроме 
того, опыты проводились по схеме, когда элементы, имитирующие 
движущиеся детали, оставались неподвижными. Соотношение раз
меров (масс) трущихся элементов также было обратным. Целью 
настоящих испытаний было установление возможности загорания 
при трении в кислороде гребней и обойм лабиринтных уплотнений, 
материал, форма, размеры и схема работы которых соответствуют 
применяемым в центробежных кислородных компрессорах. 

В качестве материала гребней приняты латунь, никель и 
алюминий. Материалы обоймы (сухарь) — медистый чугун, чугун 
СЧ 18-36, сталь Х15Н9Ю и латунь (рис. 3) . Испытания проводи
лись с постоянным усилием поджатия сухаря к гребням, равным 
5 кг. Величина усилия поджатия выбрана из условия сохранения 
жесткости гребней, а также из оценки величины центробежной си
лы, прижимающей оторвавшийся гребень к поверхности обоймы. 
Продолжительность опыта составляла 40^300 сек. 

Во время опытов не произошло ни одного случая загорания 
гребней. Гребни из латуни и никеля не загорались даже при сго
рании сухарей. На латунных гребнях в этих случаях наблюдалось 
лишь частичное местное выплавление металла. При отсутствии за
горания не происходило заметного износа гребней лабиринтов, хо
тя гребни прорезали канавки в сухарях из чугуна и стали Х15Н9Ю 
на всю высоту. Гребни из алюминия в условиях опытов не загора
лись, но сминались и изнашивались. 



Гребни 

При обдуве сухаря прямым потоком кислорода удалось зажечь 
сухарь из чугуна СЧ 18-36 при давлении кислорода 6,6 кг/см2 лишь 
в одном опыте из 14 (гребни из латуни). После установки обтека
теля, который защищал сухарь от обдува прямым потоком кисло
рода, чугунные обоймы сгорали в каждом опыте. С установкой об
текателя размер зазора, через который может проходить кольцевой 
поток газа, а следовательно, и условия обдува кислородом места 
трения, приближались к .имеющимся в реальных конструкциях. 
Давления кислорода, при которых сгорали чугунные втулки, со
ставляли 5—14 кг/см2. Время трения до загорания составляло 40— 
180 сек, при этом гребни прорезали в су
харях канавки глубиной 1,7—2,5 мм. 

Сухари из стали Х15Н9Ю зажечь не 
удавалось даже при наличии обтекателя. 

Эти опыты указывают на возможность 
зажигания чугунных обойм в реальных 
конструкциях трением о них вращающих
ся тонкостенных элементов, например, 
гребней, проволоки для зачеканки и др. 

На основе проведенных опытов можно 
сделать следующие выводы: 

Рис. 3. Схема контакта при трении во время ис
пытания: 

о — гребней; б — металлических образцов диаметром 2 мм 

при трении в кислороде возможно загорание металлов, приме
няемых для изготовления обойм лабиринтных уплотнений; 



никель, латунь и медь не загораются в кислороде при давлениях 
до 30 кг/см2 независимо от размеров образцов и условий трения; 

углеродистые стали, медистый чугун и Ст. 3X13 загораются при 
трении в кислороде при сравнительно низком давлении кислорода в 
пределах 1,7—5 кг/см2; 

обоймы лабиринтных уплотнений из медистого и серого чугуна 
загораются при трении гребнями из латуни и никеля; 

гребни лабиринтных уплотнений из латуни и никеля не загора
ются при длительном трении об обоймы из медистого чугуна, лату
ни и стали Х15Н9Ю; 

Т а б л и ц а 3 Условия пожаробезопасности применения металлов 
в лабиринтных уплотнениях кислородных центробежных компрессоров 

Металл (сплав) 

Минимальная толщина 
элементов деталей 

лабиринтных уплот
нений, мм 

Рабочая температура 
до 160°С 

Металл (сплав) 

Минимальная толщина 
элементов деталей 

лабиринтных уплот
нений, мм 

Давление кислорода, ата 
Металл (сплав) 

Минимальная толщина 
элементов деталей 

лабиринтных уплот
нений, мм 

до 8 до 35 

Сталь Х18Н9Т Г О С Т 5632—61 

Чугум медистый К К З Т У 

Никель Н2, НЗ, Н4 Г О С Т 849—56 

Латунь Л-62 Г О С Т 1019—47 ) 

Медь М З Г О С Т 859—66 | 

Сплавы серебра с А 1 2 0 3 

> 2 
< 2 

> 0 , 1 

> 0 , 3 

> 0 , 1 

+ 

+ 

+ 

+ 

+ 
+ 
+ 

П р и м е ч а н и е . Допускается ( + ) , не допускается (—) . 

установлено также, что зажигание и горение обойм лабиринт
ных уплотнений существенно зависит от давления кислорода. При 
этом, по-видимому, существует интервал давлений кислорода, в ко
тором условия для зажигания и горения являются наиболее благо
приятными. В проведенных опытах указанный интервал равен 6-т-

14 кг/см2. 
Таким образом, для повышения надежности кислородных цен

тробежных компрессоров можно рекомендовать изготовление 
обойм лабиринтных уплотнений из латуни и бронзы, а гребней — 
из латуни и никеля. Применение металлов для изготовления дета
лей лабиринтных уплотнений следует регламентировать данными, 
приведенными в табл. 3. 

1 7 — 2 4 6 2 5 7 



Н Е В С К И Й МАШИНОСТРОИТЕЛЬНЫЙ ЗАВОД им В И Л Е Н И Н А 

А. М. Степанов, инженер 

ОБ О Ц Е Н К Е ЖЕСТКОСТИ О П О Р Н Ы Х КОНСТРУКЦИЙ 
И Ф У Н Д А М Е Н Т О В НАТУРНЫХ Т У Р Б О А Г Р Е Г А Т О В 

Изучение большого числа газотурбинных агрегатов (ГТУ) но
вейших конструкций показало, что в результате увеличения их 
быстроходности и уменьшения веса фундаментов упругие свойства 
опор часто определяют вибрацию всей машины. 

Расчет вибрации вновь проектируемого агрегата практически 
невозможен из-за большой неопределенности исходных данных. 
Жесткость и масса в расчетной схеме фундамента определяются не 
только его геометрическими размерами, но и качеством изготовле
ния, условиями эксплуатации. Для проведения расчета иногда опыт
ным путем находят приведенные жесткость и массу. Однако точность 
таких расчетов все же не превышает 2 0 — 3 0 % [1], Силы зату
хания в фундаменте также очень неопределенны и должны нахо
диться экспериментально для каждого нового типа конструкции. 

Исследование динамических свойств фундаментов [1 , 2] показа
ло, что наиболее рациональным является определение динамических 
жесткостей опор роторов, т. е. отношения амплитуды синусоидаль
ной силы, вызывающей колебания упругой системы, к амплитуде 
колебаний этой системы в точке приложения силы или в любой 
другой точке. Если измерять еще и сдвиг фаз между силой и пере
мещением, то их отношение может быть представлено в комплекс
ной форме. Динамическая жесткость в этом случае характеризует 
все основные свойства системы, включая затухание. 

Эксперименты по определению динамической жесткости или 
обратной величины — динамической податливости просты и легко 
осуществимы и заключаются в измерении амплитуды, частоты и 
фазы колебаний опор без роторов, вызываемых гармонической си
лой с переменной частотой и заданной амплитудой. Эта сила обыч
но создается с помощью механического вибратора, закрепленного 
на опоре-фундаменте. Результаты эксперимента представляются в 
виде графиков зависимости от частоты модулей и фаз динамиче
ских жесткостей. Одной из основных задач эксперимента является 
установление соответствия расчетных схем реальной системе ротор-
фундамент. 

Известно, что в предварительных расчетах опоры роторов счи
тают абсолютно жесткими. В настоящей работе разрабатывается 
методика оценки допустимости такой идеализации. 

В газотурбинных установках применяются жесткие роторы. 
Первая критическая скорость каждого ротора находится выше ра
бочих оборотов. Расчетные схемы для определения критических 
скоростей удается свести к колебательным системам, состоящим из 
невесомой консольной балки переменного сечения с сосредоточен-



V, Уз 7 - C с , 

Расчетная схема для определе
ния вибрации роторов и опор 

ГТУ. 

ными на консоли и в межопорном пролете массами. В реальных ро
торах ГТУ всегда можно выделить значительные сосредоточенные 
массы, так что формулы приведения приходится применять лишь к 
небольшой по величине распределенной массе вала. Критические 
скорости таких систем определяются величинами сосредоточенных 
масс и коэффициентами влияния в 
точках закрепления масс. В расчеты 
вводится поправка, учитывающая 
действие гироскопических моментов. 

Предполагается, что опоры рото
ров абсолютно жесткие. Следова
тельно, вибрации подшипников при 
действии сил остаточного небаланса 
должны быть равны нулю. В дей
ствительности же те или иные виб
рации подшипников всегда имеют 
место во время работы агрегата. Ам
плитуды этих вибраций зависят о г 
динамических свойств опорных конструкций, а для проведения рас
чета необходимо использовать экспериментальные данные, полу
ченные в натурных условиях. 

Введем величины, характеризующие опорные конструкции, в 
расчетную схему одного из газотурбинных агрегатов (рисунок). 

Найдем вибрации машины, консольный двухсольный двухопор-
ный ротор которой имеет податливые опоры с динамическими жест-
костями соответственно Z33((o) и Z 4 4 ( & ) ) . В общем случае необхо
димо, кроме главных, учесть еще и перекрестные динамические 
жесткости Zss(co) и Zu(co). 

В середине пролета между опорами и на консоли находятся со
средоточенные массы т2 и т\. Пусть колебания системы возбуж
даются гармонической силой F = F0ei(1)t, приложенной к массе т ь 

Обозначим: у\, у2, Уз, УА — перемещения соответствующих сечений 
ротора в неподвижной системе координат; .«и, а\2 =а2\, а22 — коэф
фициенты влияния упругой балки на абсолютно жестких опорах. 

Тогда дифференциальные уравнения совместных колебаний 
масс Ш\ и т2 могут быть написаны в следующем виде: 

L \ L 

Уг = Уз 11 + — I - У\ - j — *пщу 1 - a i 2 ^ 2 y 2 + а п ^ ; 

1 
У 2 = ~ ^ ~ (Уз + У 4) - ^ 1 У i a 2 i — т2у2а22 + a2lF ; 

УЯ = Я 3 — t - : + / ? 4 — 7 Т ; 

У 4 - /?8 - 7 Т + R * - 7 Т > 
* 4 з И * 4 4 ( С 0 ) 

(1) 



где Яз и £?4 — реакции опор, возникающие при колебаниях системы, 
определим из уравнений равновесия вала с учетом сил инерции по 
принципу Даламбера: 

. . L + / 1 
R3 = (F~ m.y^—j р ю а у 2 ; 

L 1 

Решение ищем в виде 

У\ У\еш\ у 2 = УфЫ1\ Уз = Уъгш\ у 4 = УАеш. 

(2) 

(3) 

После подстановки (3) в уравнения (1) и (2) и приведения по
добных членов получим алгебраические уравнения, из которых 
находятся формы и частоты собственных колебаний системы. Эти 
уравнения по своему виду не отличаются от аналогичных уравнений 
для ротора на абсолютно жестких опорах. Только коэффициенты 
ЕЛИЯНИЯ теперь являются функциями частоты. 

Если обозначить: « ц 0 , «220, « 1 2 0 — коэффициенты влияния вала, 
найденные с учетом упругих свойств опор, то: 

, + 4 - ( 1 + f ) ' + - r 2з4 

а 1 2 0 = а, 1 + 
1 

+ 
1 

а_>20 — а 2 1 + 

+ 
1 

4 a 2 2 Z 4 

а12^43 

J L А 
2 ' / 

1 + 

. - l ( i + ^ 
2 \ / 

2Z 1 3 ot 2 2 4 o . J 2 Z 3 3 

(4) 

Выясним, как изменяются коэффициенты влияния вследствие 
учета перемещений опор. Поправки, учитывающие влияние опор, 

определяются выражениями (4) и зависят от отношения — и от 
aZ 

геометрических размеров ротора. Конструкции реальных агрегатов 
1 

таковы, что величина — — отношение динамической податливости aZ 

1 
опоры — к коэффициенту влияния ротора на жестких опорах а — 

может принимать самые разнообразные значения. 
Возможны следующие соотношения этих величин: 
динамические податливости опор гораздо меньше коэффициен

тов влияния. Тогда поправки к а\\\ а\2, «22 малы. При этом вибрации 
ротора можно находить, полагая опоры абсолютно жесткими, а ви-



брации опор определять по известной динамической жесткости и 
силам реакции ротора в точках опоры; 

динамические податливости опор имеют одинаковый порядок с 
коэффициентами влияния. В этом случае нужно рассчитывать сов
местные колебания ротора и опор. Расчет лучше всего проводить 
на ЭЦВМ, используя опытные графики зависимости от частоты ди
намической податливости или динамической жесткости опор. Сле
дует отметить, что одинаковые по конструкции опоры могут в раз
ной степени изменять коэффициенты влияния. Например, коэффи
циенты влияния вала в сечениях на консоли больше зависят от 
динамической податливости ближайшей к консоли опоры. Так что 
одну опору консольного ротора следует делать более жесткой, чем 
другую; 

динамические податливости опор могут быть гораздо больше, 
чем наибольший коэффициент влияния. При этом в выражении 
(4) следует пренебречь членами, не содержащими Z(co). Вибрации 
всей системы определяются динамическими свойствами опор. При
чем характер вибрации существенно зависит от того, где находятся 
резоиапсы опор до критических оборотов или за критическими обо
ротами роторов машины. 

Если резонансы опор находятся выше I критической скорости, 
то физическая картина явления ясна. Вибрации определяются дви
жением жесткого ротора на мягких пружинах, приведенная жест
кость которых может быть определена из элементарного расчета 
опор. Если же резонансы опор находятся ниже I критической ско
рости ротора вблизи зоны рабочих оборотов или даже совпадают 
с рабочими оборотами, то в расчете должны быть обязательно 
учтены масса и демпфирующая способность опор, что может быть 
сделано только на основании обширных экспериментальных иссле
дований натурных машин. 

Приведенная классификация дает возможность сравнивать 
сильно отличающиеся друг от друга конструкции. Причем не ис
ключаются и такие опоры, резонансные частоты которых находятся 
в зоне рабочих оборотов. В формулы для поправок в этом случае 
следует подставлять наибольшее значение модуля динамической 
податливости, полученное на резонансе. Таким образом, качество 
опор оценивается не только по их упругоинерционным характери
стикам, но и по силам затухания. 

Опыт эксплуатации большого числа стационарных турбоагрега
тов показал, что агрегаты с жесткими (по приведенной классифи
кации) опорами отличаются спокойным ходом и малой чувстви
тельностью к различным погрешностям монтажа. Значительно 
упрощаются и расчеты вибрации, а, значит, проще получить тре
буемые вибрационные характеристики. Поэтому жесткие опоры 
следует признать наиболеерациональными для стационарных тур
боагрегатов. 

Таким образом, оценка жесткости опорных конструкций и фун
даментов натурных турбоагрегатов (ГТУ) возможна лишь при на-



личии экспериментальных графиков динамических податливостей 
или динамических жесткостей опор. Жесткость опор определяется, 
в основном, величиной отношения экспериментальных динамиче
ских податливостей опор и расчетных коэффициентов влияния ро
тора. 
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РОТОРНЫЕ КОМПРЕССОРЫ 
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И С С Л Е Д О В А Н И Е СИЛ И К Р У Т Я Щ И Х МОМЕНТОВ, 
Д Е Й С Т В У Ю Щ И Х НА РОТОРЫ ВИНТОВОГО К О М П Р Е С С О Р А 

Кафедрой ТММ и Д М Л В И М У им. адмирала С. О. Макарова 
были проведены работы по исследованию сил и крутящих моментов, 
действующих на роторы винтового компрессора с окружным и эл
липтическим профилями зубьев. При этом ставились задачи: по
лучить данные, позволяющие оценить величину и направление ра
диальных усилий в опорных подшипниках компрессора; определить 
величины осевых усилий в упорных подшипниках компрессора; 
величины и характер изменения крутящих моментов на роторах 
компрессора. 

Исследования проводились на моделях в лабораторных усло
виях и на стенде. В результате лабораторных исследований была 
выбрана методика определения сил [2] и крутящих моментов, позво
ляющая достаточно точно выполнять необходимые измерения. 

Исследования на стенде проводились на экспериментальном 
винтовом компрессоре (ВКЭ) с роторами окружного и эллипти
ческого профиля, диаметром ведущего ротора 160 мм и числом обо
ротов от 5700 до 9000 об/мин. Компрессор имел опорные и упорные 
подшипники скольжения и геометрическую степень сжатия е г = 3 . 

Измерения проводились с помощью электротензометрии напря
жений в подшипниках и роторах. При этом использовались прово
лочные тензодатчики типа ПКБ-10 сопротивлением 100 и 200 ом, 
усилительная и регистрирующая аппаратура — усилители ТА-5, 
электронные измерители деформаций ЭИД-3, ИД-62М, осциллограф 
Н-700. 

Режимные испытания компрессора с винтами окружного и эл
липтического профилей проходили при п = 5700, 7000, 8000, 
9000 об/мин; нагрузках, соответствующих степеням сжатия £ = 2; 
3,5; 5; 7 и впрыске воды в количестве 20% от весового расхода. 

Определение величины и направления радиальных сил прово
дилось с помощью тензометрии напряжений в опорных гребнях 



подшипников. В результате изменения формы опорной части штат
ного подшипника пространственное напряженное состояние тела 
вкладыша было сведено к плоскому. Результаты эксперимента 
сравнивались с данными расчета, произведенного по методике, из
ложенной в [1]. 

На рис. 1 приведены экспериментальные и расчетные зависимо
сти опорных реакций в подшипниках со стороны нагнетания. 

Рис. 1. Экспериментальные и расчетные зависимости опорных реакций и 
подшипниках со стороны нагнетания. 

В функции степени сжатия при n = const = 9000 об/мин (см. рис. 1, 
а, б) и в функции числа оборотов при £==3,5 (см. рис. 1, г ) , а также 
положение вектора опорных реакций в функции числа оборотов при 
£== const (см. рис. 1, г, д, е). 

Величины опорных реакций с увеличением степени сжатия и при 
п = const возрастают. Причем характерно, что опорные реакции 
компрессора с окружным профилем почти на всех режимах превы
шают соответствующие реакции компрессора с эллиптическим про
филем (см. рис. 1, б, в, г ) . 

Это объясняется тем, что фактическое распределение давлений 
по полостям у компрессора с эллиптическим и окружным профилем 
разное. В силу большей осевой негерметичности компрессора с ро
торами окружного профиля величины опорных реакций этого 
компрессора в большей мере зависят от общей степени сжатия е. 

При изменении числа оборотов и е = const величины опорных 
реакций меняются незначительно у компрессора с окружным про
филем и более заметно у компрессора с эллиптическим профилем 



(см. рис. 1, г ) . Так, при изменении а от 5700 до 9000 об/мин и 
г = 3,5 опорные реакции меняются: 

окружной профиль: R\\, —340 кг, Riv —400 кг; 
эллиптический профиль: Ru от 160 до 300 кг, R\y от 120 до 

250 кг. 
Это объясняется тем, что у компрессора с эллиптическим про

филем вследствие его большей осевой герметичности с увеличением 
числа оборотов происходит повышение давления внутреннего сжа
тия более интенсивно, чем у компрессора с окружным профилем. 
При сравнении экспериментальных и расчетных величин опорных 
реакций видно, что экспериментальные значения выше расчетных. 
Причем разница между расчетными и экспериментальными данны
ми уменьшается по мере увеличения общей степени сжатия (см. 
рис. \, а, б, в), т. е. с увеличением нагрузки повышается и точность 
измерений. 

Одной из причин несовпадения расчетных и экспериментальных 
значений является также неточное определение давлений газа в 
промежуточных полостях винтов. Определенной зависимости в из
менении направления опорных реакций при изменении нагрузки 
обнаружить не удалось. Однако видно, что у компрессора с окруж
ным профилем изменение степени сжатия практически не вызывает 
изменения направления опорных реакций. У компрессора с эллип
тическим профилем изменение направления опорных реакций на
блюдается в пределах — 7 ° (см. рис. 1, г, д). При изменении числа 
оборотов и £ = const направление опорных реакций как у компрес
сора с окружным, так и с эллиптическим профилем практически не 
изменяется. 

Определение величин и характера изменения крутящих момен
тов на роторах компрессора проводилось с помощью теизодатчи-
ков, наклеенных в трех сечениях роторов [3]. Токопровод от мест 
наклейки датчиков к регистрирующей аппаратуре осуществлялся 
через радиальные и осевые сверления роторов и ртутные токо
съемники. На рис. 2, а, б приведены экспериментальные зависимо
сти крутящего момента, подводимого к ведущему ротору компрес
сора с эллиптическим профилем. Характер изменения крутящих 
моментов в сечениях 1 — 1 и Г — Г ( M i и M i ) для компрессоров с 
окружным и эллиптическим профилем имеет одну и ту же законо
мерность. Однако величина момента, замеренного за шестернями 
связи ведущего ротора с окружным профилем M i , несколько мень
ше подведенного момента M i , т. е. M i >М\ (рис. 2, в ) . 

В компрессоре с винтами окружного профиля зубьев крутящий 
момент M i , полученный от электродвигателя ведущим ротором, 
расходуется на преодоление: сил трения в опорных и упорных под
шипниках ведущего ротора Л М(т[ , Л M0lh , Д М у г | у 1 ; трения веду
щего ротора о газ Л МГ{ , потерь в шестернях связи; на вращение 
ведомого ротора отводится момент Л М. Оставшаяся большая часть 



момента расходуется на сжатие газа, отводимого из полости нагне
тания компрессора M Y y 

Мх - АМ 0 П 1 + Ш о щ + ±МуПу] f АМШС + Ш Т { + Ш -\- Мп 

где Л М — момент ведущего ротора, затрачиваемый на вращение 
ведомого ротора; 

Ш = г 2 1 ( Д М 0 П , + Ш0П1 + А Ж у п у + Шги ) . 
Здесь i2\ — передаточное отношение шестерен связи; Л М0Пя, Л М о п 

и Л M y n v — потери момента на трение в третьем, четвертом опор
ных и пятом упорном подшипниках ведомого ротора; &МГ{\ — п о 
тери на трение ведомого ротора о газ. 

Момент М\, замеренный в сечении Г—Г, будет равен 
М\ =МХ-АМ~ ДЛГШ С - ДЖ 0 П 1 . 

Тогда разность моментов А М\ , замеренных в сечениях /—/ и 
Г—//, равна 

Ш х = М{ ~М\ = Ш + Ш ш с + Шопг 

Среднее значение величины Л М\ , полученное эксперименталь
ным путем, для винтов с окружным профилем зубьев составляет 
примерно 2—4% величины крутящего момента, подводимого к ве
дущему валу компрессора. 

б 

Рис. 2. Экспериментальные зависимости крутящего момента. 

В компрессоре с винтами эллиптического профиля зубьев мо
мент в сечении Г—Г ведущего ротора М\ больше момента, подво
димого к компрессору и замеренного в сечении / — I , т. е. M i > М 1 

(рис. 2, в). 
Теоретический анализ силовых взаимодействий винтов, зацеп

ление которых образует неуравновешенные площадки, показал на-



личие на ведомом винте крутящего момента обратного знака по 
отношению к моменту ведущего винта [1]. 

Зацепление винтов с эллиптическим профилем зубьев образует 
неуравновешенные площадки на поверхности зубьев ведомого 
винта, давление газа на которые создает крутящий момент, направ
ленный в сторону вращения этого винта. Таким образом, ведомый 
винт, используя потенциальную энергию давления сжатого газа, 
расходует ее на преодолении трения, а оставшуюся неизрасходо
ванную энергию ведомый ротор через шестерни связи передает ве
дущему. По этой причине момент М\ превышает М\ . Сжатый газ, 
действуя на профильные поверхности ведомого винта, обусловли
вает появление крутящего момента Мц, направленного в сторону 
вращения ведомого винта. Получив энергию от сжатого газа, ведо
мый винт преобразует ее в энергию движения и часть этой энергии 
АУИп возвращает через шестерни на ведущий винт; А М=А M\\i2U 

а ее большая часть тратится на преодоление сил трения в опорных 
и упорном подшипниках ведомого ротора А М 0 П з , A М 0 П 4 и А МуПу, 
трения ведомого ротора о газ A М Г п и трения в шестерне связи 
ЛМШС. Момент M i , ПОДВОДИМЫЙ К ведущему ротору и замеренный 
в сечении /—/, расходуется: 

М{ = АМ0Щ+ ЬМ0Пл+ А М у п у 1 + Шг. + М\**+ Мг, 

где энергия сжатого газа М\\л , преобразуемая в энергию движения 
iiа ведомом роторе, равна 

ЩГ= * 2 i ( A M o n . + АМопЛ- ДМупу + ДЛГГ„ + А М Ш С + АМ П ) . 

Момент M i в сечении Г—// ведущего ротора с учетом потерь в пер
вом опорном подшипнике А М 0 П 1 , и приведенной к оси ведущего 
ротора части крутящего момента А Мц, передаваемого шестернями 
связи со стороны ведомого ротора к ведущему, будет равен: 

М\ = М{ + _ - ! L _ д а * о п 

' г ! 

ИЛИ 

М\-Мх = . 1 1 - - - Д Л Г 0 1 1 — Д А Т , , 

где A M i — разность крутящих моментов, замеренных в сечениях 
/—/ и Г—Г ведущего ротора; i2\ — передаточное отношение шесте
рен связи. 

Разность моментов M i — M i = 4 M i , как это видно из кривых, 
приведенных на графиках (см. рис. 2, в ) , возрастает с увеличением 
давления в компрессоре при сохранении неизменным скоростного 
режима. Среднее значение разности крутящих моментов в двух се
чениях ведущего ротора с эллиптическим профилем зубьев А М\ , 
составляет для испытанных режимов 3—7% величины крутящего 
момента M i , подводимого к компрессору. 



Момент, замеренный в сечении //—// ведомого ротора с эллип
тическим профилем зубьев Мц , равен 

Ми =- Шп + Шшс + АМ 0 П з . 
Осевая сила, действующая на ведущий ротор компрессора, 

определялась с помощью тензометрии напряжений от растяжения 
ротора под действием осевых сил и напряжений от деформаций из
гиба разъемной шайбы упорного подшипника. 

Як», кг 

6000 7000 п, об/'мин 

а 

8 = 7 

6=5 

6000 7000 п, об/'мин 

6 
1 2 3 4 5 £=^Г 

6 РВ° 

Рис. 3. Графики осевых усилий для компрессоров с окружным и эллипти
ческим профилями. 

Характер изменения осевого усилия па ведущем винте у комп
рессора с окружным и эллиптическим профилем идентичен. Из 
приведенных на рис. 3 графиков видно, что осевое усилие с увели
чением степени сжатия возрастает, а с изменением числа оборотов 
меняется незначительно. Из рис. 3, а и б видно, что на одинаковых 
режимах осевое усилие на ведущем роторе компрессора с окруж
ным профилем выше, чем у компрессора с эллиптическим профилем. 
Как известно, суммарная осевая сила, действующая на ротор, опре
деляется векторной суммой [1] 

где РТ—сила, действующая на торцы ротора; Ра—сила, действую
щая на профильные поверхности ротора; Рш — осевая составляю
щая нормальной силы косозубых шестерен связи. Так как сила 
Рш сравнительно невелика, а силы Рт на одинаковых режимах для 
компрессоров с окружным и эллиптическим профилем примерно 
одинаковы, то определяющим в соотношении сил PZ0KV и Р2эл бу
дет величина Ра. 



Профильная сила определяется следующими выражениями: 
k 

О К р у Ж Н О Г О П р о ф и Л Я Ядокр = V ] ( / i n + / 2 п ) о к р Д ^ о к р ; 

i=k 
эллиптического профиля РаЭл--У^ ( / m " I - /гп + 2 / н ) о К р А Х ^ / э л 

/ = i 
где А—количество парных полостей; / 1 п и / 2 п —площадь впадин 
у ведущего и ведомого роторов; f H — проекция неуравновешенных 
площадок ведомого винта на торцовую плоскость; Л Pt — перепад 
давлений до и после линий контакта. 

Выражение для Ра входит в качестве множителя в уравнение 
h 

крутящего момента М\= ~2~Ра> г Д е M i —экспериментальная вели
чина крутящего момента на ведущем роторе. 

Для окружного профиля: 
h k 

^ 1 о к р = ~ 2 ^ 5 j ^ l n / 2 п ) о к р ^ ^ о к р -

Для эллиптического профиля: 

Раскрытие суммы в этих выражениях позволяет определить рас
четным путем давление в промежуточных полостях, если восполь
зоваться экспериментальными значениями крутящих моментов. Эти 
расчеты, проведенные для экспериментального компрессора с эл
липтическим и окружным профилем зубьев роторов, подтвердили 
ранее высказанное предположение о более высоком давлении в 
промежуточных полостях роторов с окружным профилем зубьев. 

Величины опорных реакций, полученные экспериментальным 
путем, несколько выше расчетных значений. Максимальное расхож
дение на отдельных режимах достигает 20%. 

На одинаковых режимах у компрессоров с равными геометри
ческими размерами роторов окружного и эллиптического профиля 
величины опорных реакций разные. Реакции у компрессора с 
окружным профилем несколько превышают соответствующие реак
ции у компрессора с эллиптическим профилем. 

Угол отклонения реакций на опорных подшипниках от вертика
ли для исследованных компрессоров с углом закрутки T i 3 = 288° И 
отношением длины ротора к наружному диаметру Я = 1,5 при из
менении степени сжатия от 2 до 7 находится в диапазоне 18°—28°. 

Величина крутящих моментов на ведомом и ведущем роторах 
определяется при прочих равных условиях типом профиля зубьев. 

Экспериментально подтвержден вывод, полученный ранее тео
ретически [1], о наличии неуравновешенных площадок/ н у циклоид
ных и эллиптических профилей, создающих крутящий момент на 



ведомом винте, направленный в сторону вращения этого винта. 
У винтов с окружным профилем зубьев неуравновешенные площад
ки на ведомом роторе отсутствуют. 

Л И Т Е Р А Т У Р А 

1. Сакун И. Л. Винтовые компрессоры. М., Машгиз, 1960. 
2. Рахманов П. Ф, Сакун И. А., Фигурнов Н. М. Методика исследования ре

акций опорных подшипников. «Судовые силовые установки М М Ф » , 1968, № 7. 
3. Сакун И. А., Рахманов П. Ф., Харазов Э. Г. «Исследование крутящих мо 

ментов, действующих на роторы винтового компрессора». «Судовые силовые уста
новки М М Ф » , 1969, № 8. 

ВСЕСОЮЗНЫЙ НАУЧНО-ИССЛЕДОВАТЕЛЬСКИЙ ИНСТИТУТ К Р И О Г Е Н Н О Г О 
МАШИНОСТРОЕНИЯ 

Л . Т. Караганов, инженер 

Р А С Ч Е Т М О Щ Н О С Т И Г И Д Р О Д И Н А М И Ч Е С К И Х П О Т Е Р Ь 
И к . п . д . Ж И Д К О С Т Н О К О Л Ь Ц Е В Ы Х К О М П Р Е С С О Р Н Ы Х М А Ш И Н 

При. расчете мощности, потребляемой жидкостнокольцевой 
компрессорной машиной, основной трудностью является определе
ние мощности гидродинамических потерь в жидкостном кольце. 
Последняя представляет собой совокупность потерь мощности на 
трение жидкости о корпус машины и о лопатки рабочего колеса 
и потерь мощности от местных сопротивлений, обусловленных нали
чием в проточной части внезапных сужений или расширений пото
ка, нерасчетным слиянием или разделением потоков жидкости на 
выходе из рабочего колеса, т. е. 

Nr = N r . T p ± N™ + NTM. (1) 

Расчет А/г°тр представляет собой сложную гидродинамическую 
задачу, так как в межлопаточных каналах имеются диффузорные 
и конфузорные потоки с переменными скоростями, а также часто 
встречающаяся в современных машинах кривизна межлопаточного 
канала. Но поскольку средние скорости относительного движения 
жидкости в межлопаточных каналах на порядок меньше абсолют
ных скоростей жидкости в кольце, то без существенного снижения 
точности решения можно предположить, что А г

г . т р = 0 и практиче
ски не влияет на А г

г , что подтверждается экспериментально. 
Гидравлические потери мощности от местных сопротивлений, 

имеющихся в проточной части машины, можно определить в каж
дом конкретном случае общеизвестными расчетными методами 
[1, 2] или экспериментально. Обычно значительные местные сопро
тивления в жидкостнокольцевых машинах отсутствуют, следова
тельно, 

Wr ~ ЛГг.т р, (2) 



т. е. мощность гидродинамических потерь практически полностью 
определяется мощностью потерь на трение жидкостного кольца о 
корпус машины. 

Рассматривая движение жидкостного кольца в машине как 
установившееся циклическое течение в открытом прямоугольном 
замкнутом канале, используем разработанные для таких течений 
методы расчета потерь на трение [1]. Так как потери на трение в 
турбулентных неравномерных открытых потоках мало отличаются 
от потерь в равномерных потоках [3], и, учитывая, что за один цикл 
движения в машине поток равномерно и ускоряется, и замедляется, 
то применим формулы, полученные для равномерного течения в от
крытых каналах. 

Тогда потеря мощности на гидравлическое трение определяется 
по формуле 

# г . т Р = Q / / T P P > (3) 

где' Q=VK0J1 п — объемный расход жидкости; Vкол —рабочий объ
ем колеса машины; п — число оборотов рабочего колеса; / — гид
равлический уклон; /1 р —длина участка, на котором происходят 
потери (в нашем случае — это периметр внутренней поверхности 
корпуса машины); р —плотность жидкости. 

Гидравлический уклон для потока со свободной поверхностью 
найден из формулы Шези [2] 

/ = (4) 

где v — средняя скорость жидкости; Rr —гидравлический радиус 

потока; С= | / - у - — коэффициент Шези; Я г — коэффициент гидрав

лического трения. 
Поскольку толщина жидкостного кольца переменна по углу 

поворота рабочего колеса, то для определения Rr потока исполь
зуем его среднюю толщину 

г> hWb 

А р 2 А с р + * 

где ЛСр = ркор — р 2 р — среднее значение толщины жидкостного коль
ца; £ к о Р — среднее значение радиуса-вектора внутренней поверх
ности корпуса машины, проведенного из центра рабочего колеса; 
? 2 Р — среднее .значение радиуса-вектора внутренней поверхности 
жидкостного кольца; b — ширина жидкостного кольца или рабочая 
длина корпуса машины. 

Используя выражения для дкор и д2, полученные в работе [5], 
найдем Л с р для машин простого действия с цилиндрическим кор
пусом, со втулкой рабочего колеса постоянного радиуса и без уче
та влияния лопаток 

Аср = Ъ 



где R2— радиус рабочего колеса; е— эксцентриситет корпуса от
носительно рабочего колеса; /1Шр и 12— рабочая длина соответ
ственно корпуса и колеса; R\ — радиус втулки рабочего колеса. 

Полагая, что средняя скорость жидкости равна окружной скоро
сти рабочего колеса и2, и, используя выражения (3) и (4), полу
чаем 

A U = X r . ^ . V j m . J - ' . u l . (5) 
8 g Rr 2 nR2 

Из формулы (5) видно, что 7Vr.Tp полностью определяется кон
структивными параметрами машины и свойствами рабочей жидко
сти. Значения Я г для воды рассчитываются по формулам А. П. Зег-
жда [4], для других жидкостей можно использовать полуэмпири
ческую формулу А. Д. Альтшуля [2], действительную в широком 
диапазоне чисел Re. 

Анализ формулы (5) показывает, что Nr.Tp при прочих равных 
условиях будет наименьшей, если рабочая длина корпуса будет 
равна удвоенной средней толщине жидкостного кольца, так как 
при'этом смоченная поверхность будет минимальной [1]. 

Для проверки предлагаемого метода расчета мощности гидро
динамических потерь были проведены экспериментальные измере
ния Nr в вакуум-компрессоре ВВН-12 и вакуум-насосах КВН-8 и 
КВН-4 в диапазоне окружных скоростей 10—30 м/сек. 

С целью устранения местных сопротивлений исследования про
водились с экспериментальными рабочими колесами, в которых от
сутствовали лопаточные бандажи, а выходные углы $ 2 лопаток в 
вакуум-компрессоре ВВН-12 и вакуум-насосе КВН-8 обеспечивали 
течение жидкости на выходе из колеса наиболее близкое к расчет
ному, т. е. имело место условие (2) . 

Рабочее колесо вакуум-компрессора ВВН-12 имело коническую 
втулку и число лопаток z = 1 8 , в вакуум-насосах КВН-8 и КВН-4 
использовались колеса со втулкой постоянного радиуса и z = 1 2 . 

Так как измерить мощность гидродинамических потерь в ваку
ум-компрессоре ВВН-12 невозможно, то обработка результатов из
мерений проводилась следующим методом. Известно, что мощность, 
потребляемая жидкостнокольцевой компрессорной машиной, равна 

N = NCWi ±Nr+NMex, (6) 

где N— мощность, подведенная к валу машины; Ысж—полная 
мощность сжатия; NUQX — мощность механических потерь. 

Отсюда 
Nr = N- NC>K-NMQX, (7) 

где TV и NMex — измерялись экспериментально, а Ncm рассчитыва
лась по изотермическому процессу. 

Результаты измерений Nr в вакуум-компрессоре ВВН-12 на ва
куумном и компрессорном режимах при различных и2 показаны на 
рисунке, в котором экспериментальные точки получены путем осред
нения значений для нескольких одноименных режимов работы ма-



шины, близких к расчетным (вакуум 60% и £ = 2,5), при одинако
вой окружной скорости. Кривая 1 показывает изменение мощности 
гидродинамических потерь вакуум-компрессора ВВН-12 в зависи
мости от и2, рассчитанное по формуле (5). Из рисунка видно, что 
экспериментальные значения TV согласуются с расчетными. 

Дли исключения влияния погрешностей, возникающих при опре
делении Nr по формуле (7), в вакуум-насосах КВН-8 и КВН-4 бы
ли проведены ее прямые измере
ния. Процессы сжатия и нагнета- Чг.*Вт__ л: мг,к6п, 
яия в насосах были исключены за 
счет окна, вырезанного в торцовой 
части корпуса, которое соединяло• 
полости всасывания и нагнетания 
с атмосферой. Поэтому мощность, зо^ 
подводимая к насосу, состояла из 
мощности гидродинамических 
механических потерь. Подводимая 

, 36 V-

мощность и мощность механиче- 18 

12 
Сравнение экспериментальных и расчет

ных значений: 
/ — для вакуум-компрессора BBH-12 (|32 = 30°); 
5 — т о же K B H - 8 (|3п = 30°); 3 — то же KBH-4 

(Р 2=90°). 
Условные обозначения: 

А — вакуумный режим; О — компрессорный п 
режим. 30 u2,M/cet 

ских потерь измерялись отдельно при каждом значении и2 с точно
стью не менее 1,5%. 

Результаты измерений Nr в вакуум-насосах КВН-8 и КВН-4 
представлены в виде точек, а сплошной линией показана Nr в за
висимости от и2, рассчитанная по формуле (5) . Отметим совпаде
ние экспериментальных значений Nrc расчетными К (кривые 2 я 3). 

Аналитическое определение мощности гидродинамических по
терь по формуле (5) дает возможность, используя формулу (7), 
рассчитать мощность, потребляемую машиной, по ее конструктивным 
характеристикам с учетом свойств рабочей жидкости, что всегда 
известно при проектировании. Поэтому, задавшись коэффициен
том подачи Я для данного типа машин, с хорошей степенью точно
сти можно получить значение изотермического к.п.д. спроектиро
ванной машины без проведения стендовых испытаний опытного 
образца 

^3 = 
i V сж 

N 
(8) 

где Л^сж — полная мощность изотермического сжатия. 
Проведя последовательный расчет по формулам (6) и (8) для 

всех точек рабочего режима машины, можно получить кривые ха-
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рактеристик N я rju3 в зависимости от степени повышения давления 
или вакуума, что позволит значительно упростить процесс проекти
рования и доводки жидкостнокольцевых компрессорных машин. 
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ХАРЬКОВСКИЙ ИНСТИТУТ И Н Ж Е Н Е Р О В ТРАНСПОРТА им. С М. КИРОВА 

А. М. Тарасов, канд. техн. наук 

М Е Т О Д РАСЧЕТА Т Е Х Н И К О - Э К О Н О М И Ч Е С К И Х П А Р А М Е Т Р О В 
Р О Т О Р Н Ы Х К О М П Р Е С С О Р О В 

Задачей теплового расчета технико-экономических параметров 
роторных компрессоров является установление связи между тремя 
основными параметрами рабочего тела: давлением, температурой 
и количеством воздуха при изменении объема рабочей камеры. 

Перечисленные выше параметры связаны характеристическим 
уравнением термодинамики, которое в дифференциальной форме за
писывается следующим образом: 

pdv + vdp=GRdT + RTdG. 
Считаем, что значение газовой постоянной в нашем случае не 

изменяется. 
Изменение давления: 

dp = — [GRdT + RTdG—pdv], (1) 
V 

где р, Т и G—текущие значения давления, температуры и коли
чества газа. 

Составляющая уравнения (1) GRdT учитывает изменение дав
ления в камере от температуры. Причем вводится изменение тем
пературы от всех факторов, влияющих на нее. Второй член RTdG 
определяет изменение давления в результате входа и выхода газа 
в камере и, наконец pdv — повышение давления в результате изо
термического сжатия. 

Второе основное уравнение (температурное) учитывает все фак
торы, влияющие на температуру рабочего тела, 

dT = дайТ +двхТ+ дв.вхТ + дтТ , (2) 



т 
где даяТ = (k—1) — d v — увеличение температуры в результате 

v 
адиабатического сжатия газа (уменьшение объема) ; k — показа-

GiTl + A G 7 \ + 1 

тель адиабаты при сжатии газа; днхТ = увели-
GL + A G 

чение температуры в результате смешивания газа в камере с утеч
ками, имеющими более высокую температуру. Здесь Gt и T-t — ко
личество и температура газа в камере; AG — количество протекаю
щего газа за расчетный интервал; 7\-+i —температура газа; 

Т 
дв.вхТ = (k—1) — d G — изменение температуры в камере как ре-

G 

зультат выхода и входа газа (утечки и притечки); дтТ = 2 ^ Q Q X 

X ^Tqt—— da — изменение температуры газа в результате теп-
cvG 

лообмена со стенками камеры. Здесь F T — площадь камеры со сто
роны газа; Тст —температура стенки со стороны газа; c,v —тепло
емкость газа; гр — коэффициент теплопередачи от газа в стенки ка
меры. 

Количество газа, поступившего в камеру за рассматриваемый 
элемент времени через зазоры, 

двх G = \i Jw у d г, 
где ft — коэффициент расхода щелей; f — их проходное сечение; 
^—удельный вес газа в камере, откуда происходит истечение; 
w — скорость адиабатического истечения; 

w~ V 2gRTt+i-~i I 1 
k — 1 

k-l_ 
Pi N k~~ 

Pi + \ 

Здесь pi+\ и Ti + \ —давление и температура в камере, откуда 
происходит истечение; pt —давление в камере, куда происходит 
поступление газа. 

Текущие значения температуры, давления и количества газа в 
уравнении ( 1 ) на рассматриваемом интервале времени определя
ются как алгебраическая сумма начальных значений и их измене
ния па этом же интервале. 

Изменение объема dv, а также его текущее значение v являются 
функцией времени или угла поворота ведущего винта 

dv = —— FSa da , 
6 п 

где п — число оборотов ведущего винта компрессора; F — площадь 
камеры (или камер) в торцовом сечении; 5^ —длина камеры на 
рассматриваемом интервале счета. 
18* 2 7 5 



Количество газа в камере (текущее значение) 
G=G„ 4 - Д О = 

/г - 1 ] 
к Ida, (3) 

где а\ и <%2 — углы поворота ведущего винта, соответствующие на
чалу и концу интервала счета. 

В формуле (3) коэффициент расхода и проходное сечение зазо
ров предполагаются постоянными (на рассматриваемом интервале 
а\—а2) и их значения равны средним. Если они переменны, то из
менение следует учитывать. 

Решить уравнения (1) и (2) в общем виде невозможно из-за 
большого количества переменных, которые влияют не только на 
искомые величины, но и друг на друга, поэтому для решения этих 
уравнений применяют численные методы решения дифференциаль
ных уравнений. К ним относятся первый и второй методы Эйлера 
и метод Рунге-Кутта. 

Следует отметить, что точность вычислений при численном ме
тоде интегрирования зависит от принятого интервала счета (пре
делов интегрирования). Применение электронно-вычислительных 
машин позволяет получить высокую точность при относительно не
большой затрате времени. 

Подставляя в уравнения (1) и (2) значения их составляющих, 
после соответствующих преобразований получаем дифференциаль
ные уравнения в окончательном виде для расчета изменения дав
ления и температуры газа в компрессоре: 

(E£l. 

dp = 
1 f. 

CzkizwidoL \Т: 4- Cz z daT.., \RT^ Ki wt J I T K { I + { ) W ( I + L ) |+1 

P'lV'1 - C(*kiZWi — * f c „ , n * , ; , n ) d t t 

— (k—\)-L . —FS„ da+ . • —da 

+ C{k - 1) ( ^ h ± - Z h z !¥±zkizw\da 

+ RTiCiZku+ifwv+i)-- zkiZzviW« ~ -^PiFS« d a j; (4) 

d T _ ( G j - CzkiZyid^Tj + C z k { i + l ) zw[i+l)daT. + l ^ 

Gt — C(zkizwt — z ^ + i ) zwy+\) da 

_ (k - 1) IL • J - FS* da + + PJZsi^lU d a + 

v vt 6n 21600/2 CvGi 

+ C(A — 1) ^•^±zk(M)Zw{i+l) - zkizw)jda . (5) 



В уравнениях (4) и (5) : 
1 / " T g " 

6 л | / Я 
С = • 

2™, = V 1 

где отношение давлений между смежными камерами. Урав-

нения (4) и (5) записаны для промежуточной камеры, в которой 
происходит сжатие газа при наличии утечек в полости с понижен
ным давлением и притечек из полостей с повышенным давлением. 
Расчет всасывания и нагнетания производится по уравнениям (4) 
и (5) , из которых исключаются соответствующие составляющие: 
для всасывания — учитывающие утечки, для нагнетания — при-
течки. 

В основу расчета роторных компрессоров положены установив
шиеся значения параметров газа по камерам при работе компрес
сора на определенном режиме. Таким образом, при выходе ком
прессора на режим и достижении заданного давления нагнетания 
температура, давление и количество газа по камерам на каждом 
промежутке времени имеют вполне определенные значения. Расчет 
начинается при известных начальных параметрах по камерам, т. е. 
при остановленном компрессоре, когда температура и давление по 
камерам соответствуют условиям окружающей среды, либо исходя 
из предположения о беззазорном разделении камер с последующим 
учетом зазоров и изменением параметров газа. Второй способ бо
лее удобный, так как имеет меньший объем счетной работы. 

Как в первом, так и во втором случае математически модели
руются переходные процессы до выхода на заданный режим и рас
чет считается законченным, когда результаты расчета последующе
го совпадают <с результатами предыдущего при заданной степени 
точности. 

Рисунок иллюстрирует изменение параметров по камерам при 
приближении к действительному заданному режиму. Каждый по
следующий расчет производится по данным предыдущего. Весовой 
заряд по камерам получается в результате промежуточных вычис
лений действительного количества газа в полостях. Правильность 
расчета проверяется весовым балансом, по которому количество 
воздуха, поступившего в камеру всасывания, равно количеству, 
поступившему в объем нагнетания. 

По индикаторной диаграмме определяется площадь и затем 
мощность, необходимая для сжатия газа с учетом утечек, 

л т F;Ztl 
6120 g 

где Nt —индикаторная мощность, квт\ Ft —площадь диаграммы; 
z — число выпусков за один оборот; m —масштаб диаграммы. 



Площадь между кривой беззазорного сжатия в действительной 
представляет собой дополнительную работу от утечек. Механиче
ские потери складываются из потерь на трение и вентиляционных. 
Последние возникают из-за высоких оборотов и учитывают трение 
роторов о газовую среду. 

Р,кг/м2 

Изменение основных пара
метров газа в роторном ком
прессоре при всасывании, 

сжатии и .нагнетании: 
F а д — площадь, соответствую
щая работе при адиабатном 
сжатии газа в беззазорном ком
прессоре; FYT — площадь, соот
ветствующая дополнительной ра

боте от утечек 

Условные обозначения* 

@ — результаты промежуточных 
расчетов; О — результаты окон

чательного расчета 

Механический к.п.д. 
Л' 

1 МП 

где Л/М.п— мощность механических потерь. 

Потребляемая компрессором мощность Nk =•- — . Коэффициент 

подачи зависит от количества газа, поступающего во всасывающую 
полость, его температуры, а также от температуры стенок полости 
всасывания. 

Коэффициент подачи, зависящий от температуры заряда, опре
деляется по формуле 

о 0 RJBC PtVh 

где G ht— количество газа в конце всасывания; G 0 — количество га
за, которое размещается в камере всасывания при условиях окру
жающей среды ро и Го; Г в с — температура в конце всасывания; 
vh — полный объем полости всасывания. 



Коэффициент подачи, учитывающий вход газа из смежных ка

мер, 

1 - RT0 

PoVn 

С zkzwda , 

где ап и ак— углы поворота ведущего винта, соответствующие на
чалу и концу всасывания. 

Общий коэффициент подачи 

vg 1 

71ад = 

Если имеются потери на всасывания, то они рассчитываются и 
влияют на rjv через давление и температуру в конце всасывания. 

Адиабатический к.п.д. компрессора 

^ а д ^ а д 

Li ~ Ft ' 
где FaR — площадь индикаторной диаграммы беззазорного ком
прессора при адиабатном сжатии газа. 

Суммарный к.п.д. компрессора 

71к = ^ 7 ] а д ^ • 

Анализируя методику определения технико-экономических по
казателей компрессора, можно отметить, что исходным материалом 
для их получения является индикаторная диаграмма и рассчиты
вается по уравнениям (4) и (5), в которые входят (кроме тепло
вых) основные конструктивные параметры компрессора. Следова
тельно, изменяя тот или иной параметр, в процессе проектирования 
можно расчетом по конечным экономическим показателям выбрать 
оптимальный вариант. 

Сравнительные данные компрессоров ПК-35, ВХЭ и ШК-3,5/9 

Марка компрессора 

Потребляемая мощ
ность 

Коэффициент подачи 

Марка компрессора 

расчетная 
экспери
менталь

ная* 
расчетный 

экспери
менталь

ный 

Роторный РК-35 рк = 3,\6 кг/см2 

Винтовой В К Э р к = 1,8 кг/см2 

Шнековый ШК-3,5/9 рк = 2 кг/см2 

13,0 
13,9 
7 ,6 

13,8 
13,4 

0,667 
0,448 
0,792 

0,690 
0,444 

* Д л я сравнения автор воспользовался материалами испытаний компрессора 
Р К - 3 5 (в лаборатории ЦНИИ М П С под руководством А. А. Шарунина) и вин
тового компрессора В К Э (в Ц К Б «Компрессор» под руководством главного кон
структора Б . Л . Гринпресса) . 



Изложенный метод был применен для расчета трех различных 
типов компрессоров, два из которых (роторный и винтовой) изго
товлены и работают, а третий проходит стендовые испытания. 

В результате расчета были получены следующие данные (таб
лица) : 

Как видно из таблицы, совпадение расчетных и эксперименталь
ных данных удовлетворительное, погрешность не превышает 6,3%. 
Расчет производился через интервал 15° по углу поворота веду
щего винта. 

ОДЕССКИЙ ТЕХНОЛОГИЧЕСКИЙ ИНСТИТУТ ПИЩЕВОЙ и холодильной 
ПРОМЫШЛЕННОСТИ 

И. М. Шнайд, канд. техн. наук, 
А. Л . Гликсон, инженер 

В Ы Б О Р Р А Ц И О Н А Л Ь Н О Й КОНСТРУКЦИИ 
Э Л Е К Т Р О Д И Н А М И Ч Е С К О Г О К О Л Е Б А Т Е Л Ь Н О Г О К О М П Р Е С С О Р А 

Применение электродинамических компрессоров малой произво
дительности обусловлено их высокими энергетическими показате
лями и простотой конструкции [1 , 2, 3]. В настоящее время сложи
лась определенная конструкция электродинамического компрессо
ра (рис. 1), характерной особенностью которого является инерци
онный всасывающий клапан, размещенный в плунжере. Как 
показали опыты, при высоте подъема пластины всасывающего кла
пана, равной 0,15 мм, получены высокие значения коэффициента 
подачи компрессора. В первых конструкциях электродинамических 
компрессоров применялся «пятачковый» нагнетательный клапан, 
нагруженный винтовой пружиной [1 , 2, 3]. В то же время более вы
сокие коэффициенты подачи и энергетические показатели могут 
быть достигнуты при применении другой конструкции нагнетатель
ного клапана, например, самопружинящего. Однако в этом случае 
обеспечение безопасной работы при сверхходе требует специальных 
конструктивных решений. 

Во всех осуществленных конструкциях электродинамических 
компрессоров подвижная система имеет пружины постоянной жест
кости. Весьма заманчивым представляется создание беспружинногр 
компрессора, так как такой компрессор был бы проще и техноло
гичнее существующих. 

В последние годы появились работы, посвященные исследова
нию характеристик беспружинных компрессоров. Возможность 
реализации беспружинного компрессора в настоящее время можно 
рассмотреть только в общей постановке. При этом выводы могут 
быть получены в результате анализа уравнений динамики [4]. 



Уравнение динамики для подвижной системы электродинами
ческого компрессора с амортизированным корпусом можно пред
ставить в следующем виде: 

т * - £ - = Р п + Р * + Р ' > ( ! ) 

Af tAf., 
т „ -—— , 

м х + м 2 

где М\ — масса подвижной системы (с учетом присоединенной мас
сы пружин); М2 — суммарная масса 
корпуса и жестко связанных с ним 
узлов и деталей компрессора (вклю
чая присоединенную массу пру
жин) ; х — перемещение подвижной 
системы относительно корпуса; t— 
время; Р п — равнодействующая сил 
давления газа на поршень и сил тре
ния; Ре — сила электромагнитного 
взаимодействия катушки с магнит
ным полем; Рс — сила пружины. 

При периодическом законе изме
нения сетевого напряжения и посто
янных значениях давления нагнета
ния р н и всасывания р'н сжимаемого 
рабочего тела компрессор работоспо-

Рис. 1. Конструктивная схема электродина
мического компрессора: 

1,3 — магнитопровод; 2 — катушка; 4 — постоянный 
магнит; 5 — цилиндр; 6 — плунжер; 7 — нагнета
тельный клапан; 8 — всасывающий клапан; 9 — 
рабочие пружины; 10— пружина токоподвода 

собен только в том случае, если подвижная система совершает ста
ционарные колебания, т. е. если закон ее движения и ток в обмотке 
могут быть представлены рядами Фурье: 

£ Л * sin р ^ - * + т ) ; (2) 

i(t) = J ^ s i n ^ M - e ) , ( 3 ) 

где Т — период изменения сетевого напряжения; у, е — начальные 
фазы. 

В формулах (2) и (3) коэффициенты Ak, Bk и свободный член 
х0 не зависят от времени. 



Из выражения (1) следует, что 
t+T t+T t+T t+T 

ms= [ ^ d t = |/>„Л + j Pcdt + ^Pedt . (4) 
V t t t 

Если подвижная система компрессора совершает стационарные 
колебания, то в соответствии с (2) 

t+T 

d 2 x dt=0. (5) 

t 
Поэтому условием стационарности колебаний подвижной системы 
электродинамического компрессора является 

t+т м т t+T 
J Pndt+ [ Pcdt+ f Pcdt = 0. (6) 
t t t 

Неравенство нулю суммарного за период импульса сил свиде
тельствует о том, что при данных внешних условиях стационарные 
колебания не могут существовать. Поэтому для выявления стацио
нарности заданного режима с помощью выражений (2) и (3) и 
соответствующих функциональных зависимостей для Рп , Рс и Рс 

вычисляется величина 
t+T t+T t+T 

\ Pndt + j Pedt + j1 Pcdt . 
t t t 

Если она равна нулю, то в рассматриваемом режиме работы зна
чения x(t), i(t) описываются разложениями (2), (3) и колебания 
стационарны. При неравенстве нулю вычисленной суммы импуль
сов закон движения и ток не могут быть представлены в виде вы
ражений (2), (3) и стационарные колебания в рассматриваемом 
режиме поддерживаться не могут. 

Для упрощения выкладок при определении суммарного импуль
са сил предполагается, что колебания x(t), i(t) близки к сину
соидальным, т. е. что в разложениях (2), (3) можно ограничиться 
только первыми гармониками *. 

Если аппроксимировать действительную индикаторную диаграм
му двумя политропами и двумя изобарами и принять, что сила 
трения поршня является нечетной функцией скорости, то для одноцилиндрового компрессора простого действия 

t+ т 

P d t = ~ 

t 
где 

(7) 

D = p»» / 1 + ( 2 + bs)42 + (р - l ) [ - | - i c - < р | - ( а + ср) ; (8) 

* Естественно, что такое допущение делает приближенной проводимую на 
его основе оценку величины импульсов сил. 



а = arc sin [ у З ' г — 1) — 1] ; 

( 1 + 8 , ) - * =-- arc sin 

bs = 2c; 

PB 

Г 

+ r. ; 

( П ) 

(12) 

(13) 

(14) 

(15) 
В выражениях (7) — (15) обозначено: m, n — соответственно, 

показатели политроп сжатия и расширения; с — относительное 
мертвое пространство; рп, р„ — соответственно давления в цилинд
ре при выталкивании и всасывании; щ%с) 
Рг — давление в картере компрессора; 
f — площадь поршня. 

Так как при характерных для всех 
рабочих тел значениях тип интегралы 
(9) и (10) не могут быть определены 
аналитически, расчеты по форму
лам (8) — (15) были проведены 
на Э Ц В М «Минск-2» *. На рис. 2 пред
ставлены результаты расчетов функции 
D(f},c) для Ф-12. По этим же графи
кам значения D(fi, с) могут быть опре
делены для Ф-22, Ф-13, аммиака и воз
духа; в этом случае относительная 
ошибка при /?>2,0 не превосходит 3%. 
Рис. 2 показывает, что при всех значе
ниях с и величинах /3>1 и Z)(/J, с ) > 0 . 

В соответствии с [5] находим, что 
сила электромагнитного взаимодей
ствия 

P, = Kt(x)i+ 1 6 1 

О 

Рис. 

0,05 0,1 0.15 с 

2. Зависимость D от /3 и с 
для Ф-12. 

(16) 
2 дх V ' 

Первое слагаемое в выражении (16) соответствует силе взаимо
действия катушки с магнитным полем постоянного магнита, при 

* Программирование расчетов выполнил инженер С. Г. Ильченко. 



этом К\{х) определяется индукцией этого поля в рабочем зазоре. 
Второе слагаемое равно силе взаимодействия катушки с собствен
ным магнитным полем (L — коэффициент самоиндукции рабочей 
обмотки). Из выражения (16) следует, что 

t+T t+T t+T 

Pedt = Г Ki(x)idt + — \ —Pdt. 
J 2 J d x 

t t 

Для обычных конструкций компрессоров можно принять 

t+fp*dt = 0. (17) 
i 

Выберем систему отсчета координаты х таким образом, чтобы 
при х = 0, Рс =0. Тогда 

Рс = —zx, (18) 
где z — суммарная жесткость пружин. 

Из выражений (2) и (18) следует, что 

'УPedt = — zx0T . (19) 
V 

Полученные выражения для составляющих суммарного импуль
са позволяют оценить условия существования стационарных меха
нических колебаний в различных конструкциях электродинамиче
ских компрессоров. В настоящем исследовании не рассматриваются 
специфические неустойчивости колебаний, вызванные нелинейно
стью системы. 

Из выражений (6) и (19) следует, что если в электродинами
ческом компрессоре имеются пружины, то при любых внешних 
условиях возможно обеспечить равенство нулю суммарного за пе
риод импульса сил, при этом 

t+T t+T 

x » = - j - f pndt+ j" Pedt 
t t 

Соотношение (20) показывает, что взаимная компенсация им
пульсов, обеспечивающая возможность поддержания стационарных 
колебаний в рассматриваемом случае z ф 0, достигается при соот
ветствующем смещении центра колебаний подвижной системы от
носительно х = 0 (х0 Ф 0) . Таким образом, одной из функций пру
жин электродинамического компрессора является обеспечение са
мокомпенсации импульсов сил, приложенных к подвижной системе. 

В случае беспружинного электродинамического компрессора 
с одним цилиндром простого действия равенство нулю суммарного 
импульса возможно в одном единственном случае 

£>(Р, с) = - Л 2тг. (21) 

(20) 



При невыполнении условия (21) суммарный импульс не равен нулю 
и стационарные колебания невозможны. 

До сих пор наибольшее внимание авторы уделяют беспружин
ным компрессорам с двумя оппозитными цилиндрами, поршни в 
которых приводятся в движение от одной и той же рабочей катушки 
[4]. Если величины, относящиеся к одному цилиндру, обозначить 
индексом /, а к другому цилиндру — 2, то условие равенства нулю 
суммарного импульса может быть представлено в такой форме: 

D(P„ с) + ( 1 
PBI 

.(22) 

При выполнении условия (22) возможны стационарные колеба
ния подвижной системы. Чаще всего можно считать заданными /?в1, 
Рв2, Р\ Ри ^ 2 , f i , fz, в этом случае для обеспечения стационарных 
колебаний требуется определенное однозначное соответствие вели
чин С\ и с2. В частности, когда оба цилиндра работают при совер
шенно одинаковых условиях и f\ = f2, стационарные колебания воз
можны только при равенстве относительных мертвых пространств 
С\ = С2. 

Попытки заменить пружины с линейными характеристиками 
другими источниками восстанавливающей силы, например, пневма
тическими цилиндрами или магнитами, хотя и могут привести к 
самокомпенсации импульсов сил, ухудшат характеристики электро
динамических компрессоров, прежде всего, из-за нелинейной зави
симости восстанавливающей силы от координаты у этих устройств. 
Эта нелинейность снижает электромеханический к.п.д. электродина
мического привода и приводит к неустойчивости колебаний [6]. 

Все вышеизложенное подтверждает целесообразность использо
вания в электродинамических компрессорах пружин с линейными 
характеристиками, к преимуществам которых относится также 
возможность реализации заданных резонансных характеристик ме
ханической системы, обеспечивающих наиболее благоприятные 
технико-экономические, энергетические и эксплуатационные харак
теристики компрессоров [7]. 
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МОСКОВСКОЕ В Ы С Ш Е Е Т Е Х Н И Ч Е С К О Е УЧИЛИЩЕ им. H. Э. БАУМАНА 

И. В. Автономова, инженер 

ОБ О П Р Е Д Е Л Е Н И И КОЭФФИЦИЕНТА ПОДАЧИ 
ВАКУУМ-НАСОСОВ И К О М П Р Е С С О Р О В 

с ж и д к о с т н ы м к о л ь ц о м 

При проектировании жидкостных вакуум-насосов или компрес
соров необходимо знать коэффициент подачи А, который представ
ляет собой отношение действительной объемной производительно
сти вакуум-насоса или компрессора Ve при давлении и температу
ре во всасывающем патрубке к описанному лопатками объему 
компрессора или вакуум-насоса Vh. 

Коэффициент подачи А предлагается определять как произве
дение двух коэффициентов [5] 

* = - £ - = * Л , (1) 

где A i = — — коэффициент, учитывающий потерю производитель-

ности от погружения лопаток в жидкость; А2 = —коэффициент, 

учитывающий потерю производительности от расширения газа 
мертвого объема, от перетеканий газа со стороны нагнетания и 
сжатия на сторону всасывания и от испарения жидкости на стороне 
всасывания; VT —теоретический рабочий объем, равный описанно
му лопатками объему минус часть описанного объема, занятого 
жидкостью. 

Объем, описанный лопатками, определяется по формуле 

Vh = n(rl—r\)bQn к, (2) 
где г 2, гх — соответственно наружный и внутренний радиусы рабо
чего колеса, м\ Ь0 — ширина рабочего колеса, м\ п — число оборо
тов вала вакуум-насоса или компрессора, мин; к — коэффициент, 
учитывающий объем лопаток рабочего колеса. 

Данная работа посвящена определению коэффициентов Х\ и Я 2. 
Для определения коэффициента Ai полагалось, что расход 

жидкости в любом сечении кольца постоянен, так как поток непре
рывен. Давление газа в ячейках, соединенных со всасывающим 
окном, постоянно и равно давлению всасывания. Давление в сече
нии 2—2 равно давлению всасывания. Из аналогичного допущения 
давление в сечении 1—/ равно давлению нагнетания. Так же допу-



скалось, что давление жидкости не зависит от изменения радиуса, 
а зависит от угла поворота ротора 6>, при этом давление на поверх
ности жидкостного кольца равно давлению воздуха в этом сечении 
(рис. 1). 

Полагая, что в пределах ячейки abed поверхность жидкостного 
кольца цилиндрическая с радиусом гх22, можно определить теоре
тический объем 

Г\) Ь0пх . (3) 1 / т : 
Для определения ра

диуса г х 2 2 рассмотрим те
чение жидкости, теорети
чески считая, что в сече
нии 1—1 лопаши касают
ся корпуса вакуум-насоса 
или компрессора, т. е. 
6 = 0, а в сечении 2—2 они 
касаются поверхности 
жидкости в точке В. Жид
кость, текущая в лопаточ
ном пространстве, совер
шает сложное движение со 
скоростями: в переносном 
движении — и и в относи
тельном — w. 

Рассмотрим струйку 
жидкости АВ. При угло
вой скорости вращения 
ротора со скорость пере
носного движения в точке 
А равна U\ = cor\, скорость 
в относительном движении 
o)i = 0. В точке В скорость в переносном движении равна u2 = cor2l а 
в относительном движении со2 определяется из уравнения Бернулли 

2Д/? _ , / " „ 2 Ар 

Р V р 

Рис. 1. Схематичный разрез машины: 
/ — окно всасывания; 2 — окно нагнетания; Л—очер
тание жидкостного кольца Ось z направлена перпен

дикулярно к чертежу 

W9 = 

где р\ — давление жидкости в точке Л, равное давлению нагнета
ния р„, кг/м2-, р2 — давление жидкости в точке В, равное давлению 
всасывания р в с , кг/м2\ д — плотность жидкости при температуре 
жидкостного кольца, кг-сек2/м4. 

Скорость w2 направлена по касательной к лопатке колеса. Тогда 

с = u2 - f- w2 cos (В = а )г 2 - l - y ш2г1 С1 — v 2 ) 
2"Ар 

- cos (4) 

где р — угол наклона лопатки. 



Можно принять распределение скоростей в сечении 2—2 подоб
ным распределению скоростей между двумя концентрическими ци
линдрами, внутренний из которых вращается с угловой скоростью 

со/== — , а наружный застопорен. Полагая, что отсутствуют внеш-

ние силы, запишем уравнение Стокса в цилиндрических координа
тах [2]: 

1 dp V'2
 # d2v _|_ ^ dv v Q 

р дг г дг2 г dr г2 

Принимая во внимание граничные условия v = c = (o'r2 при г = г2 

и v = 0 при r = g = r2 + 2e + d, решение приведенных уравнений будет 
иметь вид 

о) г су о w г;; г 

Средняя скорость жидкости в безлопаточном пространстве се-

чения 2—2, учитывая, что <у'=—- и д = 2е + г2-\-д, будет равна 

^ср22 vdr = ——<L 

2е + 

/ л, 4- 2 е + В \ 
(Гз + 2е + В) 2^2 In 2 ^ - l U г; 

2 [ ( г 3 + 2 * + + 
.(5) 

Испытания вакуум-насоса РМК-3, проведенные на кафедре Э-5 
М В Т У им. Баумана, показали, что среднюю скорость в сечении 
2—2 можно подсчитать по формуле а с р 2 2 = Kvzv22, где К— посто
янный коэффициент (/(=1,0 для масла ВМ-4 при температуре 30°С; 
К= 1,289 для воды при температуре 20° С, /(=1,1 для дибутилфта-
лата при температуре 30° С ) . 

С другой стороны, среднюю скорость в безлопаточном простран
стве сечения 2—2 можно определить, найдя разность расходов 
жидкости в сечении 1—1 и в лопаточном пространстве сечения 2—2. 
При определении расхода жидкости Qu в сечении 1—1 принимаем 
распределение скоростей в безлопаточном пространстве шириной д 
по треугольнику 

Q l l = w _ ! i ± ^ x ( r j _ r i ) f t 0 + 8 ^ . f t , 

где Ъ — ширина корпуса вакуум-насоса или компрессора. 
Расход жидкости в лопаточном пространстве сечения 2—2 

Q 2 2 = о) ^ w j p L ( Г а _ Г х 2 2 ) ь 0 . 

Расход жидкости в безлопаточном пространстве сечения 2—2 

О) Го 
О •> 



r x22 • 

откуда 
_ Q ">b{)\(r\ - r\) x - (r\ - r\.22)\ + Ып/> 

И 

l / l - x ( l - v * ) - - ^ + 2 ( 2 ^ + o ) K o ^ e ( 6 ) 

Таким образом, используя уравнения (2), (3), (5), (6), можно 
определить Х\. 

Для определения коэффициента А 2 используем основное урав
нение термодинамики для тела переменной массы применительно 
ко всасывающей полости [1] 

£ Q + Z = £ / - £ / 0 + L + Z K , (7) 
где EQ — теплообмен (в единицах работы) между стенками и тер
модинамическим телом; Z — количество энергии, поступившей во 
всасывающую полость с присоединяемыми элементами весом У; 
ZK — количество энергии, потерянной из всасывающей полости с 
отделяемыми элементами весом У к ; U—U,0 — изменение общей 
внутренней энергии всасываемого газа в единицах работы за пери
од всасывания; L — внешняя работа, совершенная над всасывае
мым газом за период всасывания. 

После преобразования уравнение (7) может быть приведено 
к виду 

+ - r V Р ^ п е Р + - г Ч - Р v « + - г - г Р v « = 
k - \ твс • ' ' ' k - 1 ' n e p ' k — 1 k - l 

= - / - T - + PVr-Ршс Vrh , 
k 1 k 1 

где k — показатель адиабаты; ЛТ = Т—Твс —разность абсолют
ных температур во всасывающей полости и во всасывающем па
трубке, К; Vnep , VM — объем газа, перетекающего соответственно 
из полостей сжатия и нагнетания через зазоры и из мертвого объе
ма во всасывающую полость, взятые при давлении и температуре 
во всасывающей полости; V„ — объем пара, испаряющегося во вса
сывающую полость; р — давление во всасывающей полости, кг/м2. 

k — \ твс 

pVMP + ^ p V u + T ^ T p V H ; 
k - 1 

и — иа = 
1 k - 1 

L^=pVT-pBCVTl2 . 

Для полости всасывания можно принять Zv=0. 
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Из уравнения (8) после преобразования получим 

^2 ~ П — (^п + + ^ м ) ] ' \ ) = К » 

где Xv = 1 — (Ап + ^м + К) — объемный коэффициент; Хп — коэф
фициент, учитывающий перетечки газа во всасывающую полость; 
Хм — коэффициент, учитывающий расширение газа мертвого объе
ма; Яи — коэффициент, учитывающий испарение во всасывающую 

полость; Я р — коэффициент давления; l w = ~~ — коэффи-

циент подогрева. 
Коэффициент, учитывающий перетечки газа и пара со стороны 

нагнетания и сжатия на сторону всасывания, определится как 
^пер ^пер 

Ут Уть 

где у\ — удельный вес газа при условии всасывания. 
При расчете Яп утечками вдоль лопатки ab (см. рис. 1), отде

ляющей всасывающую полость от полости сжатия, пренебрегаем, 
а учитываем только расход газа в щели между ступицей колеса и 
боковыми крышками. Весовое количество газа G n e p (кг/мин), пере
текающее через такую щель, может быть определено методом по
следовательных приближений по [3]. Испытания насоса РМК-3 по
казали, что температура нагнетания при этом может быть принята 
равной средней температуре жидкостного кольца. 

Смесь газа и пара, оставшаяся в мертвом объеме Afe (см. 
рис. 1), при вращении колеса перетекает на сторону всасывания, 
где расширяется до давления р. Площадь Afe определяется как 
разность площадей 0"fA, ОАе и 0"еО. При этом считаем, что по
верхность жидкостного кольца — цилиндрическая с радиусом гх 

и центром О" 

* / / / 7 1 ( r \ — г Г 2 2 ) 2 

У м — JO"fA — JOAe — JO"eO = — 4 360° 

n a 
ПГХ — ~ , M-

(rx22 — r\) s i n a 

360° 8 

y° определяется конструктивными размерами: 

fvo2 — гЛ\ — 2 cos 7) ~ r L c o s a = ]- {- ; Gu=fub0nv cu , 
Г \ "Г Г \ 22 

где у 2см — удельный вес смеси газа и насыщенного пара при тем
пературе и давлении нагнетания. 

Коэффициент, учитывающий перетекание газа и пара из мерт
вого объема, 

) = i^L = 
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Рис. 2. Зависимость коэффициента подачи вакуум-насоса 
Р М К - 3 от степени сжатия г при использовании в качестве 

рабочей жидкости воды (а) или воды и масла (б): 
расчетный коэффициент подачи Я; — — — эксперимен

тальный коэффициент подачи Я э ; / — для воды с л=950; 2 — то же 
с л = 850; 3 — для воды с л=950; 4 — для масла с /г=950. 
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Коэффициент, учитывающий испарение жидкости во всасываю
щую полость, 

^ У\\ ^пара 

и " ~v7 ~ Уть ' 
где G n a p a — весовое количество испарившегося во всасывающую 
полость пара, кг/мин. 

При расчете количества испарившейся жидкости считаем, что 
во всасывающей полости находится смесь газа и насыщенного пара. 
Давление насыщенного пара, а следовательно, и его удельный вес 
можно определить по температуре смеси Т во всасывающей поло
сти, которую, как установлено из испытаний вакуум-насоса РМК-3, 
можно принять равной средней температуре жидкости в жидкост
ном кольце. 

По данным расчетов вакуум-насоса РМК-3, коэффициенты Xw 

и Яр можно принять равными 1, так как погрешность, внесенная 
этим допущением, не превысит 3%. Расчеты, проведенные по дан
ной методике, показали, что ошибки в определении Я расчетным пу
тем до т = — = 7 не превысят 10% по сравнению с эксперимен

т е 
тальными данными (рис. 2 ) . 
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П. И. Пластинин, канд. техн. наук, 
Л . А. Моисеенко, В. 3 . Шнитман, инженеры 

К В О П Р О С У Т Е О Р Е Т И Ч Е С К О Г О И С С Л Е Д О В А Н И Я 
К О М П Р Е С С О Р А С ВРАЩАЮЩИМСЯ П О Р Ш Н Е М 

В последнее время создано несколько новых типов компрессор
ных машин, работающих по принципу известного двигателя Ванке-
ля, но сочетающих в себе преимущества поршневых (внутреннее 
сжатие, высокая экономичность) и роторных машин (отсутствие 
клапанов, быстроходность, хорошая уравновешенность) при обес
печении простой технологии изготовления. 



Одной из перспективных схем является схема биротативного 
роторно-поршневого компрессора Ванкеля-Борзига. 

Целью настоящей работы является получение простых аналити
ческих зависимостей между отдельными параметрами биротатив-
ной машины. 

Задача решалась методом вращающихся координат с последую
щей заменой переменных. При исследовании предполагалось, что 
компрессор идеальный, процесс сжатия принимался адиабатиче
ским. 

Теоретический контур рабочей полости роторнопоршневого 
двигателя представляет собой эпитрохоиду, уравнение которой в 
неподвижных координатах имеет в и д * : 

v = е sin Зт-\-а sin ф ; 
и = е cos 3 ф -f а cos ф , 

где а — отрезок производящей прямой; е — эксцентриситет. 
Если сообщить эпитрохоидному контуру вращение вокруг его 

оси, то, чтобы сохранялось постоянное касание контура с его внут
ренней огибающей, необходимо вращать ее в ту же сторону. При 
этом отношение скоростей и отношение радиусов производящих 
окружностей должно быть 3 : 2. Если связать с вращающимся эпи-
трохоидным контуром систему координат, то при известном урав
нении эпитрохоиды относительно этих вращающихся координат 
можно получить уравнение вращающейся эпитрохоиды относи
тельно неподвижных координат. 

Проектируя замкнутый четырехугольник ОВАСО (рис. 1 , а ) , на 
оси х и у имеем: 

х = a cos ср — v sin ср ; 

у = a sin ср - f v cos ср , 

3 

где ср— угол поворота камеры; 1р — угол поворота ротора; (p= — ip. 

Подставляя параметрические выражения для и и v будем иметь: 

х = (е cos 3 ф + a cos т ) cos ср — (е sin 3 ф + a sin ф) sin ср = 

9 5 = е cos — Ф + a cos — Ф ; 
2 т 2 • 

у = (е cos 3 Ф -f- a cos ф) sin ср - f [е sin 3 ф -|- a sin ф) cos ср = 

9 5 
— е sin — ф + cl sin — Ф . 

2 т 2 ' 

Следовательно, уравнение вращающейся эпитрохоиды в пара
метрической форме относительно неподвижной системы координат 

* В. С. Бениович. Расчет роторнопоршневого двигателя. Вып. 179, НАТИ, 
М., 1965. 
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имеет вид: 
9 5 

х — е cos —- ф + a cos — ф ; 

9 5 
у = е sin — ф + a sin — ф , 

где е = —; a = cR (с —параметр формы). Найдем выражение для 
3 

текущей площади ячейки сжимаемого газа для теоретического 
контура. 

Рис. 1. Теоретический контур рабочей 
полости роторнопоршневого двигателя: 
а — к определению уравнения эпитрохоиды; 
б — к определению текущей площади ячей

ки сжимаемого газа. 

Вся заштрихованная площадь 
v 

Fx = J и - dv . 
i 

Подставив из рис. 1, б 
и — у sin ср 4 - х cos ср ; 
v — у cos ср — л: sin ср , 

6 4 

найдем 

F l = (у sin — ф + х cos — фа? у cos -- ф — л; sin — ф = 

'̂ i s i n т * + с s in 4" 0 s i n т * + R (т c o s т * + 

+ С C O S — ф J C O S — ф 
1 9 5 \ 3 

R[ — sin — ф + с sin — ф ] cos — ф 
3 2 2 ) 2 

1 9 5 \ 3 
R ( — cos — ф 4 с cos — ф sin — ф 

3 2 2 / 2 



После преобразований получаем 

Fx = * h e 2 

3 \ 3 
Уз 

g c o s | 4 + + - ^ j + K3#?cos^2<}> + 

+ -L + J L 

3 А 3 4 
(2) 

Найдем площадь трапеции, заключенную между стороной тре
угольника и осью V, 

F2= 1 (u + ui) {v—Vi) . 

или 

/ 3 3 3 3 X (у cos — ф — x sin — ф — J/J cos — ф + sin — ф 

После преобразования имеем 
5 \ 2 

£ COS ( ф - f — 7 : 1 + — sin3<|j (3) 

Найдем площадь F$ 

c*\ + J ^ - ^ c c o s (4ф + ~ 
6 I 3 + 

X с cos (ф + TUJ + sin 3 ф j 
Для получения площади текущей ячейки необходимо из площа

ди Fs вычесть площадь М сегмента, построенного на стороне рото-

ра. Этот сегмент круговой и его радиус А = 

==— (а—sin а), 
2 v ; 

aV3 
где a = 2arc sin — — ; Fr=F3—M; 

а — 4е 
, тогда М-

21 

/ 3 м 

4 ) Я* 
Сдвинув начало отсчета, получим: 

4 

/ 3 Д тс 
С COS Ф 

2 \ 6 

F-r = R2 

/ ?
т = /? 2 

9 + \ 3 

9 Л1 
С • 

/? 2 

С COS ф 

0,3491 + 0,6142 с 2 - — - 0,866 с cos - 2 - ср 
Я 2 3 

(4) 
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Объем рабочей камеры теоретического контура 
1/ к т = Р^Н, 

где Н — высота рабочей полости. 
В компрессоре данного типа всасывание и нагнетание осущест

вляются через специальные отверстия в. статоре (золотнике), во
круг которого вращается внут
ренний ротор. Начало- и конец 
процессов всасывания и нагне
тания определяются совпаде
нием отверстий во внутреннем 
роторе с каналами в статоре 
(золотнике). 

Рассмотрим камеру, ограни
ченную гранью ротора АВ (рис. 
2 ) . Считаем, что сечение окна 
ротора прямоугольное. 

Тогда 

Ь = 

Рис. 2. Схема биротативного роторно-
поршневого компрессора. 

где b — ширина окна ротора; 
h — высота окна ротора; с — 
скорость газа; V е—производи
тельность. 

Угол отсечной кромки 1 (см. 
рис. 2, /) определяется из усло
вия, что при максимальном 
объеме камеры заканчивается 
процесс всасывания и начинает
ся процесс сжатия. 

Из A aob (см. рис. 2, /) 
ab b 

Sin cpt = 2r 

где г — радиус статора (золотника). 
Тогда угол отсечной кромки 1 

cpj = arc sin 
2r 

(5) 

Угол отсечной кромки 2 соответствует началу нагнетания. На 
основании уравнения политропического процесса определяется 
объем камеры, при котором начинается нагнетание V2: 

1 

Pi PlVmax = P2V5 I V2 = Vn P2 

где p\—давление всасывания; р2 • 
казатель политропы сжатия; V m a x -

давление нагнетания; п—по-
максимальный объем камеры. 



l / m a x = HR2 (0,3491 4- 0,6142 с2 - — + 0,866 с 
R2 

l 
M_ 

R2 ' " l\Pt 
V2 = HR* \0,Ш1 + 0,6142 с2 - ~ + 0,866 с ) [ - ^ - ) . (6) 

Кроме того, 

V2 = HR2 |o,3491 4- 0,6142 с2 - + 0,866 с cos <[>2j . (7) 

Полученное из уравнения (6) значение V2 подставляется в урав
нение (7) , из которого находится угол поворота ротора ip2, соответ
ствующий началу процесса нагнетания: 

cos ф2 = ( —-2- - 0,3491 - 0,6142 с2 + — 
' 2 0,866 с \ HR2 R2 

ф2 = arc cos А , 

где А = 1—ъ- - 0 , 3 4 9 1 - 0 , 6 1 4 2 с2 + — 
0 ,866 с \HR2 R* 

Угол отсечной кромки 3 находится из условия, что к моменту 
минимального объема в рабочей камере заканчивается процесс 

ь 
нагнетания 09з = агс s i n — . 

2г 
Из рис. 2, I I находим а = ср2—90°. 
Угол отсечной кромки 2, соответствующий началу нагнетания, 

ср2 = 270° + (а + ср3) = ф2 + ср3 4- 180° , так как <р3 срЛ ; 
?. = Ф. + ?1 + 1 8 0 ° . (8) 

Угол отсечной кромки 4 определяется из условия, что к моменту 
соединения рабочей полости со всасывающим окном при обратном 
расширении давление в рабочей камере равняется давлению вса
сывания. 

Аналогично уравнению (6) определяется объем камеры У ь при 
котором начинается всасывание: 

где т — показатель политропы расширения; Vmin — минимальный 
объем камеры. 

Vx = HR2 (0,3491 + 0,6142 с 2 - - ~ ~ 0,866 ^ , (9) 

но, кроме того, 

Vx = HR2 ^0,3491 4- 0,6142 с2 - + 0,866 с cos <p4J . (10) 



Полученное из уравнения (9) значение V\ подставляется в урав
нение (10), из которого находится угол поворота ротора у?^ соот
ветствующий началу процесса всасывания, 

cos ф4 1 0,3491 - 0,6142 с2 + —) ; 
Т 4 0,866 с у MR2 R2 ) 

( здесь ф4 = arc cos В) , 

где В = - ( — — 0,3491 - 0 , 6 1 4 2 с * + — \ . 
0,866 с \ HR2 R* ) 

Из рис. 2, I I I находим, что /? = 270°—?/>4. 
Тогда угол отсечной кромки 4, соответствующий началу процес

са всасывания, 
? 4 = 90° - р + <?i = ?i + 90° - (270° - ф4) ; 

? 4 = Ф4 + ? 4 - 1 8 0 ° . ( И ) 
Полученные зависимости позволяют построить индикаторную 

диаграмму, а также провести теоретический анализ фаз газорас
пределения компрессора с вращающимся поршнем. Результаты ра
боты могут быть использованы при проектировании биротативного 
компрессора. 



АВТОМАТИЗАЦИЯ И Р Е Г У Л И Р О В А Н И Е КОМПРЕССОРОВ 

КУЗБАССКИЙ П О Л И Т Е Х Н И Ч Е С К И Й ИНСТИТУТ 

А. Н. Финагин, инженер, 
Г. Ф. Капралов, Л . С. Фрейдлих, кандидаты техн. наук 

О В Е Р Х Н Е М П Р Е Д Е Л Е Р Е Г У Л И Р О В А Н И Я 
П Р О И З В О Д И Т Е Л Ь Н О С Т И П О Р Ш Н Е В Ы Х К О М П Р Е С С О Р О В 

И З М Е Н Е Н И Е М ЧИСЛА О Б О Р О Т О В 

Одним из способов повышения производительности поршневого 
компрессора является увеличение числа оборотов коленчатого вала. 

Увеличение числа оборотов вызывает рост динамических нагру
зок в элементах механизма движения компрессора и потерь в кла
панах в процессах всасывания и нагнетания. Переход на прямо
точные клапаны позволяет снизить потери энергии в них и высвобо
дить некоторый резерв мощности электропривода компрессора для 
обеспечения его работы на повышенных оборотах. Эксперименталь
ные исследования, проведенные Днепропетровским химико-техно
логическим институтом [1], показывают, что действительные напря
жения в элементах механизма движения значительно ниже расчет
ных. 

Теоретические и экспериментальные исследования, проведенные 
в Кузбасском политехническом институте на компрессоре ВК-З/б 
и в производственных условиях (Зыряновский комбинат) на ком
прессоре 55В, показывают, что увеличение числа оборотов поршне
вого компрессора возможно обеспечить методикой расчета на проч
ность и режимом работы компрессора. 

Методика расчета на прочность механизма движения компрес
сора основывается на равенстве амплитудных значений сил инерции 
и сил давления, которые и принимаются за расчетные [2]. 

В рабочем режиме компрессора результирующие силы в меха
низме движения получаются меньшими, чем при холостом ходе с 
отжатыми клапанами. В мертвом объеме компрессора остается 
часть воздуха, давление которого уменьшает величину результи
рующей силы. Уменьшение происходит до момента полного расши
рения воздуха в мертвом пространстве при обратном ходе поршня. 
Это дает основание сделать вывод о возможности увеличения числа 
оборотов поршневого компрессора в некоторых пределах. 

Аналитические зависимости позволяют определить допустимое 
повышение числа оборотов без изменения условий прочности [3], за
висящие от ряда параметров. К этим параметрам относятся: сте
пень сжатия е, относительная величина мертвого объема а, отно-



шение радиуса кривошипа г к длине шатуна А = ~ , показатель 
процесса расширения п, потери в клапанах, учитываемые коэффи
циентом тр. 

Допустимое повышенное число оборотов определяется выраже
нием 

COS а к р -f- A COS 2 а к р 

об/мин , 

где л„ — номинальное число оборотов компрессора. 
Критический угол поворота коленчатого вала, определяющий 

момент максимума результирующих сил, действующих на механизм 
движения, находится из уравнения 

оскр = arc cos 

/ 

l + T - c 

1 

А* 

V 1 + 

- 1 \ 

1 . 

г - 7 

град . 

Постоянные коэффициенты с\ и с2 для компрессоров простого и 
двойного действия будут равны 

о г/. ч/Г ц 2 л ( 1 + я ) [ ( Ф е ) Л - 1] 
^ = 2 a [ ( T s ) n — 1] и £ 2 = — v ^ m r }

 l — L . 
1 + а + а 

Анализ полученных соотношений позволил построить графики 
зависимостей: 

£1 = Ы ^ е ) и Cz^fziV8) П Р И различных значениях а и п; 

Я к р ^ М ^ ) и — =/i ( « K P ) при различных значениях А (рисунок). лн 

Эти графики могут быть использованы для определения допу
стимого повышения числа оборотов, а следовательно, и производи
тельности поршневого компрессора без изменения условий прочности 
по известным для него безразмерным параметрам —А, а, е, а также 
показателю процесса расширения п. 

Порядок определения допустимого повышения числа оборотов 
легко прослеживается по указательным стрелкам на номограмме. 
По данным значениям степени сжатия е, коэффициента потерь в 
клапанах тр и величины мертвого объема а определяется сх — по
стоянная компрессора простого и с2 — двойного действия. Критиче
ский угол поворота коленчатого вала акр определяется в зависи
мости от значений постоянной компрессора С для известного зна

чения отношения радиуса кривошипа к длине шатуна А = у . 



Q12 оЛ bj6 0J8\ \®0,!8Ш6 > Г|—Г Г . ! l ^ i Г , , , -| , , , , I 'УЧМ /; 

15 2/J 2.5 ffiO 3,5 4Х? £Гп 4,5 кО 3,5 40 2,5 2.0 1.5 

Номограмма для определения допустимого увеличения числа оборотов 
поршневого компрессора. 

По критическому углу а к р и отношению Я определяется допусти-

мое повышение оборотов А = — . 
пи 

Допустимое повышение числа оборотов определяется выражени
ем пп==Апв об/мин. Примеры пользования номограммой даны в 
таблице. 



Степень сжатия ступени фе 

3,18 
2 ,55 
2 ,8 
3 , 0 

2 ,5 
3 , 4 
3 ,06 
3 ,14 

Мертвый объем а 

Л И Т Е Р А Т У Р А 

Показатель расширения п 

1,3 
1,35 
1,4 
1,25 

1,3 
1,35 
1,4 
1,25 

Д л я компрессора простого действия 

0 ,07 
0,10 
0,09 
0 ,07 

Д л я компрессора двойного действия 

0 ,12 
0,08 
0 ,10 
0 ,09 

Ответы: с 1 = с 2 = 0,2; а к р = 3 6 , 8 ° ; — = « 1 , 1 5 . 
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МОСКОВСКОЕ В Ы С Ш Е Е Т Е Х Н И Ч Е С К О Е УЧИЛИЩЕ им. H . Э. БАУМАНА 

Т. Н. Романенко, Ю. Ф. Никитин, кандидаты техн. наук 

И С С Л Е Д О В А Н И Е М Е М Б Р А Н Н Ы Х КЛАПАНОВ 
Д Л Я АВТОМАТИЗАЦИИ К О М П Р Е С С О Р О В 

ВЫСОКОГО Д А В Л Е Н И Я 

В настоящей работе рассматриваются особенности работы мем
бранных пневматических клапанов с электромагнитным управлени
ем в компрессорных установках высокого давления и определя
ются условия, которые обеспечивают надежную работу мембраны 
при высоких давлениях. 

Электропневматический мембранный клапан (рисунок) состоит 
из мембраны У, жесткий центр которой служит затвором и прижат 
к седлу пружиной 2, электромагнита 5, связанного со сдвоенным 
управляющим клапаном 4, прижатым к нижнему седлу пружиной 
5, и корпуса 6 с впускным управляющим каналом 7 и выпускным 
управляющим каналом 8. 

В исходном положении управляющий клапан прижат к нижне
му седлу пружиной и перепадом давлений между входной и выход
ной магистралями, а затвор прижат к своему седлу. При подаче 



напряжения на обмотку электромагнита якорь притягивается к 
упору и перемещает управляющий клапан, прижимая его к верхне
му седлу. При этом надмембранная полость отсекается от входной 
магистрали и соединяется с полостью за клапаном. Давление в 
надмембранной полости падает, мембрана под действием перепада 

-5 

/////////////////////// 
^ ч̂ччччччччччччччччч 

Электропневматический мембранный клапан. 

давлений между входной магистралью и надмембранной полостью 
вместе с затвором отходит от седла, и клапан открывается. 

После снятия напряжения с обмотки электромагнита управляю
щий клапан возвращается под действием пружины на нижнее 
седло. Надмембранная полость отключается от выходной магистра
ли, соединяется с входной, давление в надмембранной полости по
вышается и затвор закрывается под действием пружины и перепа
да давлений. 

Рассмотрим силы, действующие на мембрану. При закрытом 
клапане давления в надмембранной и в подмембранной полостях 
равны между собой и равны давлению во входной магистрали. 
Мембрана при этом полностью разгружена. 

В момент начала открытия на мембрану действует следующий 
перепад давлений: 

Арн.о = Ра ~Р2 = (Ро ~ 4 f l ' Щ Рз)' + (1) F F 

где F — эффективная площадь мембраны; П 3 —начальное усилие 
пружины затвора. 



Учитывая, что наибольший перепад давлений на мембрану бу
дет при р3 = 0 и что последний член в уравнении (1) мал по сравне
нию с остальными, находим 

Д/>н.о = А > ^ - . (2) 
Р 

Таким образом, перепад давлений, действующий на мембрану в 
момент открытия клапана, может быть сделан сколь угодно малым, 
что обеспечит прочность мембраны. В дальнейшем, по мере откры
тия клапана, может установиться перепад давлений, опасный для 
прочности мембраны. Как показывают предварительные расчеты, 
наиболее опасным является положение, когда затвор полностью 
открыт. В схемах со сбросом воздуха из надмембранной полости 
в атмосферу такой перепад будет равным полному перепаду дав
лений, и обеспечить прочность мембраны станет трудно. 

В рассматриваемой схеме пневмоклапана при определенных 
условиях можно обеспечить надежную работу мембраны и в об
ласти высоких давлений. 

Рассмотрим условия, при которых перепад давлений, действую
щий на мембрану в схеме, изображенной на рисунке, при полно
стью открытом затворе не превосходит перепада давлений при от
крытии, т. е. 

А/^н.о < Д/?п.о • (3) 

При этом подъем затвора обеспечивает проходное сечение по 
площади, равное или большее площади проходного сечения f\. 

Для сечений впускного патрубка, седла клапана и выпускного 
патрубка уравнение расходов имеет вид 

00 = 0, = 0з . (4) 

Чтобы получить небольшой перепад давлений на мембране, не
обходимо обеспечить подкритический режим истечения через зат
вор. В то же время режим истечения через выпускной патрубок 
будет надкритическим, поскольку рассматривается случай работы 
клапана при высоких давлениях и больших перепадах давлений 
между входной и выходной магистралями. 

Учитывая сказанное и применяя приближенное выражение (2) 
для функции истечения, запишем равенство (4) в виде 

V Ро \ Ро I У Т0 I Рх \ р{ 

X 

X - ^ z = ^ / s ^ - - - ^ г , (5) 

1 

А. А. О / 2 \k-\ / o k 1 

где /и — коэффициент истечения; с = 2 y^jj |/ & \—1 ' ~/Г 

(для воздуха = ^ i = = 0,8); Т — температура газа. 



Определяя из уравнения (5) давление р\ и рг через геометри
ческие параметры и давление ро, после несложных преобразований 
находим выражение для перепада давлений на мембрану при пол
ном открытии, которое имеет вид 

Л/?п.о — Pi — Рз = 

4 1 Mi/i 
1 + • 

1 + 
+ Т 

1 / 
(6) 

Подставляя уравнения (6) и (2) в уравнение (3) , находим ана
литическое выражение для искомых условий работы мембраны, ко
торое имеет вид 

где А = 

л / _ 1 ~ 2 А ~ \ [ 
I / " 2 ( 1 — Л ) + J / 

\ — 2 А 

2 ( 1 - / ) 

1 + 
1 />з/: 

М-о/о/ . 
1 - Л 

(7) 

А 
F 

Клапан на dy = \Q мм, рассчитанный по изложенной методике, 
был испытан при давлении 350 кГ/см2 и выдержал более 5000 сра
батываний без следов разрушения на резиновой мембране толщи
ной 0,5 мм. 

ХАРЬКОВСКИЙ ИНСТИТУТ И Н Ж Е Н Е Р О В ТРАНСПОРТА им. С М. КИРОВА 

Е. В. Кушнырь, Б. А. Еремеев, инженеры, 
В. Н. Поляков, канд. техн. наук 

А В Т О М А Т И Ч Е С К О Е У П Р А В Л Е Н И Е ПРОЦЕССАМИ ПУСКА 
И ОСТАНОВКИ С В О Б О Д Н О П О Р Ш Н Е В О Г О Д И З Е Л Ь - К О М П Р Е С С О Р А 

Наиболее перспективным видом индивидуального привода тор
мозных компрессоров на тепловозах является привод от двигателя 
внутреннего сгорания. Поэтому большой интерес представляет воз
можность конструктивного объединения привода и компрессора в 
едином агрегате. Таким вариантом локомотивного тормозного комп
рессора может быть безвальный дизель-компрессор достаточной 
производительности. Положительными качествами этого компрес
сора, с точки зрения применения его на локомотиве, являются ком
пактность, полная уравновешенность, относительная простота кон
струкции, малый вес. 

На Полтавском турбомеханическом заводе спроектирован и по
строен в опытном порядке свободнопоршневой дизель-компрессор 
ЗДК, расчетная производительность которого вполне достаточна 



для обеспечения нормальной и безаварийной работы современного 
мощного тепловоза с поездом. Тепловозная базовая научно-иссле
довательская лаборатория Харьковского института инженеров 
транспорта (ХИИТ) в содружестве с полтавским заводом проводит 
стендовые исследования и доводку этого дизель-компрессора с 
целью применения его на тепловозах. , 

Свободнопоршневой дизель-компрессор З Д К представляет со
бой комплекс, объединяющий двухступенчатый компрессор поршне
вого типа и двухтактный дизель с прямоточной щелевой продувкой. 

Техническая характеристика З Д К 
Номинальная производительность v при противо
давлении после Ц В Д рн = 9 кГ/см2 . . . 3,5 имъ\мин 
Число циклов z при ри = 9 кГ/см2 . . . . 1500 цикл/мин 
Диаметр цилиндра дизеля D j 108 мм 
То ж е компрессора I ступени D{ 250 » 

» I I ступени D\\ . . . 90 » 
Ход поршней 5 2 - 1 0 8 » 

Запуск дизель-компрессора производится воздухом с давлением 
4,5-т-5 кГ/см2. Дизельная и компрессорная части охлаждаются во
дой. Система смазки лубрикаторного типа. 

Существенное значение при разработке локомотивных компрес
сорных установок с индивидуальным приводом представляют во
просы дистанционного автоматического пуска и остановки компрес
сора. Поэтому тепловозной лабораторией ХИИТа была разработана 
и испытана электропневматическая схема управления работой 
З Д К . 

Запуск и остановка дизель-компрессора осуществляются с пуль
та управления, на котором установлены кнопочник системы пуска 
и управления и манометры напорной магистрали, полостей I и I I 
ступеней компрессора. 

Манометром полости I I ступени компрессора контролируется 
величина противодавления рп. Манометрами полостей I ступени 
контролируются величины средних давлений за этой ступенью 
(в промежуточных холодильниках) и величина давления пускового 
воздуха при запуске дизель-компрессора. Разводка поршней, поста
новка их на защелку, пуск и остановка дизель-компрессора произ
водятся дистанционно, путем включения или выключения двух кно
пок «Пуск» и «Топливный насос». 

На рис. 1 и 2 представлены принципиальная электрическая и 
исполнительная пневматическая схемы автоматики разводки, пуска 
и остановки дизель-компрессора на стенде. Электрическая схема 
питается от источника постоянного тока с напряжением 75 в. Пода
ча питания осуществляется включением пакетника «Управление 
общее» (см. рис. 1). Включением кнопки «Масляный насос» запу
скается электрический двигатель лубрикатора, и неработающий ди
зель-компрессор и прокачивается маслом. 

Запуску дизель-компрессора предшествуют разводка его порш
ней и постановка их на защелку автоматически. Запуск осущест-
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пляется нажатием кнопки «Пуск». Предварительно должна быть 
включена двойная кнопка «Топливный насос». При ее включении 
подается питание на электрический двигатель топливного насоса, 
насос приводится в движение и подает на насос-форсунку топливо 
из бака. Одновременно разрывается мостик «Стоп» и происходит 
обесточивание цепей вентилей ВП1, ВП4, ВП5 и ВП6. 

., Управление общее" 

рды 

РВ 

РВ 

впз 
• ш в 

ВП2 

РВ 

t-
„Стоп" 

„Топливный 
насос" 

РП 
1Г~ 

•ШВ— 
РП 

-vVWNA-

- о " 

РП 

5СР 

вт 
-B53h 

5 / 7 4 

. Поршни разведены" 

- ш а ^ — 
ВП6 W W -

. Масляный 
насос" 

РДВ2 

Электродвигатель 
^лубрикатора 

Электродвигатель 
t(^y \Л к о м п Р е с с ° Р ° АН ~ISO j 

Рис. 1. Принципиальная электрическая схема управления запуском 
и остановкой С П Д К - З Д К па стенде. 

При включении кнопки «Пуск» ее мостик образует цепь на ка
тушку реле времени Р В . Реле срабатывает и его н. о. блокировка 
мгновенного действия закрывается. Через эту блокировку подается 
питание на промежуточное реле РП, которое срабатывает и вклю
чает две своих и.о. блокировки. Закрытие одной из них, находящей
ся в цепи катушки РП, приводит к подаче питания на катушку РП 
через кнопку «Топливный насос». Теперь промежуточное реле будет 
включено до тех пор, пока не выключат эту кнопку. 

Вторая н.о. блокировка РП находится в цепи электрического 
двигателя масляного лубрикатора. Ее включение вызывает запуск 
маслопрокачки. Прокачка маслом неработающего СПДК длится 
в течение времени, на которое отрегулировано Р В (на стенде время 
прокачки принято 20—25 сек), затем Р В срабатывает и включается 
сто н.о. блокировка с выдержкой времени. Ее включение вызывает 



Рис. 2, Исполнительная п-невматическая схема автоматики разводки, пуска и остановки С П Д К - З Д К на стенде. 



подачу тока на электропневматический вентиль ВП 2. Этот вентиль 
пропускает воздух в полость ЦНД через штуцеры 4 (см. рис. 2 ) . 
При этом воздух подается и па реле давления воздуха Р Д В 1, ко
торое отрегулировано на давление запуска (4,75 кГ/см2). При до
стижении в полости Ц Н Д давления пускового воздуха 4,75 кГ/см2 

замыкает и.о. блокировка Р Д В 1 и через нее подается питание на 
электропневматический вентиль ВПЗ, управляющий подачей возду
ха на пневматический привод срыва защелки. 

В П З пропускает в цилиндр привода воздух, поршень привода 
перемещается, разворачивает рычаг, установленный на оси рычага 
защелки. Защелка освобождает поршни, и начинается ход сжатия 
режима пуска. Срыв защелки сопровождается автоматической по
становкой ее па фиксатор. Во время запуска остановочное пневма
тическое устройство 3 (см. рис. 2) не получает воздух от вентиля 
8 П 1 , вследствие чего его поршень под воздействием пружины пе
реводит рейку насос-форсунку 2, с которой он ширнирио соединен, 
в положение максимальных подач. Дизель-компрессор запускается, 
после чего кнопка «Пуск» выключается и обеспечиваются Р В и В П З . 

Остановка дизель-компрессора осуществляется выключением 
кнопки «Топливный насос». При этом обесточивается РП и оста
навливается топливный насос, прекращается работа лубрикатора, 
так как раскрывается блокировка РП в цели питания его электро
двигателя. Мостик «Стоп» подает питание на электропневматиче
ские вентили ВП1, ВП5, ВП6. 

ВП1 подает воздух в остановочное устройство 3, поршень этого 
устройства переводит рейку насос-форсунки на положение нулевой 
подачи, дизель-компрессор останавливается. ВП5 подает воздух в 
левую полость продувочного насоса (штуцер 7), а вентиль ПВ6, 
открыв атмосферный клапан, сбрасывает давление в полости I за 
ЦНД до уровня атмосферного давления. Это приводит к переме
щению поршней дизель-компрессора в наружные мертвые точки 
(НМТ) . Так как при срабатывании вентиля ВП6 полностью устра
няется воздушная подушка-буфер, поршни под давлением воздуха, 
поданого в полость продувочного насоса, разбрасываются в НМТ 
до упора в цилиндровые крышки, чего не бывает при работе дизель-
компрессора. Это положение поршней используется для включения 
блокировки состояния разводки (БСР) 14. Б С Р установлена у при
вода насос-форсунки и включается специальным рычагом только 
при упоре поршней в крышки цилиндров. При работе дизель-ком
прессора включающий рычаг не доходит до блокировки и она без
действует в выключенном состоянии. Выключение Б С Р произво
дится пружиной. 

Включением Б С Р подается питание на лампу «Поршни разведе
ны» и электропневматический вентиль ВП4. 

Вентиль ПВ4 подает воздух в поршневое устройство выемки 
фиксатора защелки. Фиксатор извлекается из паза в рычаге за
щелки, рычаг освобождается и система рычагов защелки вместе с 
защелкой устанавливается в положение «Поршни поставлены на 
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защелку». В это положение система рычагов перемещается порш
нем пневматического привода 5, опускающегося в цилиндре под 
усилием сжатой возвращающейся пруж-ины. Возвращающаяся пру
жина была сжата ранее при срыве защелки приводом 5. Дизель-
компрессор приготовлен к запуску. 

Вентили ВП1, ВПЗ, ВП4, ВП5 получают воздух из напорной 
магистрали, поэтому все устройства, управляемые ими, работают 
вплоть до момента полной разрядки воздухосборника 10. 

Так как запуск дизель-компрессора должен производиться и 
после длительных стоянок, т. е. тогда, когда в воздухосборнике 
давление отсутствует вследствие утечек или разбора воздуха, в 
пневматическую систему управления включен баллон высокого 
давления 12 с запасом воздуха для пуска. 

Баллон 12 пополняется воздухом до давления 150 ати от ком
прессора АК-150, приводимого в работу электродвигателем. АК-150 
управляется реле давления воздуха Р Д В 2, которое останавливает 
компрессор при достижении давления в баллоне уровня 150 ати 
и включает его в работу при снижении давления до уровня 145 ати. 

Воздух из баллона 12 через понижающий редуктор И с давле
нием 5 ати поступает к переключательному клапану 13. 

В стендовой схеме принят переключательный клапан автотор
мозных локомотивных систем Ярославского тормозного завода. 
Переключательный клапан дает возможность подавать в питающий 
трубопровод клапана ВП2 (клапана пуска) воздух или из баллона 
12 или из воздухосборника 10. Подключение емкостей баллона 12 
или воздухосборника 10 на трубопровод клапана ВП2 производится 
автоматически. Если давление в баллоне 12 больше давления воз
духа на выходе из редуктора 11, клапан 13 подсоединяет ее на ма
гистраль клапана ВП2, при этом воздухосборник 10 отсоединен 
полностью от магистрали. Наоборот, если давление в баллоне 12 
меньше давления воздуха на выходе из редуктора //, клапан 13 
отсекает ее от магистрали клапана ВП2 и подсоединяет к ней воз
духосборник 10. 

Типы аппаратов, примененных в электрической схеме автомати
ки стенда, широко распространены в практике тепловозостроения: 
Р В — р е л е времени типа РВП-1М; ВП1, ВП2, ВПЗ, ВП4, В П 5 — 
электропневматические вентили типа В В З ; Р Д В 1 — р е л е масляного 
давления типа РДМ-20; Р Д В 2 — реле индивидуального исполнения 
манометрического типа; Б С Р — микропереключатель типа МП1; 
пневматический привод срыва защелки — цилиндр пневматического 
включения муфты вентилятора тепловоза Т Э З ; остановочное уст
ройство и устройство для выемки фиксатора защелки — индивиду
ального исполнения; ВП6 — конструктивное объединение клапан
ной головки клапана максимального давления Ярославского тор
мозного завода и блокировочного магнита типа БМ-1А. 

Описанная в настоящей работе схема управления пуском и оста
новкой свободнопоршневого дизель-компрессора З Д К собрана и 
всесторонне испытана на стенде тепловозной лаборатории ХИИТа. 



Испытания показали высокую работоспособность схемы и устой
чивые зависимости между отдельными ее звеньями. Остановка 
СПДК, работающего с противодавлением за I I ступенью компрес
сора, при включении кнопки «Топливный насос» происходит прак
тически мгновенно. 

При наличии воздуха в воздухосборнике 10 или в баллоне 12 
разводка поршней и постановка их на защелку осуществляются в 
течение 15—25 сек. Такой большой диапазон времени разводки 
поршней определяется различными давлениями воздуха, подавае
мого в полость продувочного насоса С П Д К для разводки. Мини
мальное давление воздуха, обеспечивающее разводку поршней, 
равно 1 кГ/см2. 

После остановки С П Д К даже при большом давлении воздуха 
(до 9 кГ/см2), подаваемого на разводку поршней, последние пере
мещаются к наружным мертвым точкам с незначительными скоро
стями вследствие наличия в рабочих полостях компрессора воздуха 
с повышенным давлением. Последнее обеспечивает подход поршней 
к цилиндровым крышкам и выборку мертвого пространства без 
удара. 

МОСКОВСКОЕ В Ы С Ш Е Е Т Е Х Н И Ч Е С К О Е УЧИЛИЩЕ им Н. Э БАУМАНА 

Н. Т. Романенко, канд. техн. наук, 
С. Н. Прудников, В. Н. Соллогуб, инженеры 

И С С Л Е Д О В А Н И Е Д Р О С С Е Л Ь Н Ы Х ЗАСЛОНОК СИСТЕМ 
АВТОМАТИЧЕСКОГО Р Е Г У Л И Р О В А Н И Я К О М П Р Е С С О Р Н Ы Х 

И ВАКУУМНЫХ УСТАНОВОК 

При регулировании производительности и давления в компрес
сорных и вакуумных установках широко применяются регулирую
щие дроссельные заслонки, они надежны в работе, просты в изго
товлении, имеют небольшие габаритные размеры. Однако при по
вышенных перепадах давления и значительных проходных сечениях 
на валу заслонки возникают большие крутящие моменты, вызы
вающие рост мощности привода и увеличение напряжений в мате
риале вала. Это затрудняет применение дроссельных заслонок. 
Так, например, в вакуумной установке ВУ-500/0,5-МВТУ для пово
рота заслонки на 90° требуется привод с усилием 2000 кг при ходе 
200 мм. 

В связи с этим потребовалось создание регулирующей дроссель
ной заслонки с уменьшенным крутящим моментом. 

Рассмотрим возникновение крутящего момента на валу заслон
ки. При повороте плоской дроссельной заслонки за счет несиммет
ричности динамических сил, воздействующих на нее со стороны про
текающей среды, возникает момент, стремящийся повернуть за
слонку в сторону закрытия. Величина этого момента определяется 
следующими выражениями: 
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для круглых заслонок 

для прямоугольных 
М = aDs А р\ 

3 М = ~y abH2 А р, кем, 

( о 

(2) 

где а — моментный коэффициент; D — диаметр заслонки (тру
бопровода), м; b — ширина заслонки, м\ Н — высота заслонки, м\ 
Ар — перепад давления на заслонке, кг/м2. 

Максимальный момептный коэффициент а = 6 , 5 4 « 1 0 ~ 2 возника
ет при угле поворота ср°^ 73° от положения полного закрытия. 

ГТри обтекании плоской дроссельной заслонки в верхней части 
перед ней поток делает более крутой поворот, чем в нижней. В то 
же время силовое воздействие потока увеличивается с ростом этого 
угла по закону 

Q = mv(\—cos а ) , (3) 
где т — массовый расход в струйке; У — скорость газа в струйке; 
а — угол поворота потока. Следовательно, необходимо изменить 
профиль таким образом, чтобы поворот в верхней части уменьшил
ся, а в нижней увеличился. Подобная картина обтекания может 
быть получена при установке профиля с выпуклой навстречу пото
ку верхней частью и вогнутой нижней (рис. 1, а). 

Профили исследованных дроссельных заслоиок. 

При выборе расчетной схемы считаем обтекание отрывным, так 
как диапазон работы регулирующих дроссельных заслонок лежит 
в интервале углов поворота 0 ° < ^ с '60° (^° = 0° — положение пол
ного закрытия). Жидкость можно считать несжимаемой, так как 
скорости потоков, скользящих вдоль активной части пластины, не
велики (М= — ; ;0,3). При этом предполагаем равномерное рас-

а 
пределение давления за заслонкой, что экспериментально подтверж
дено исследованиями, проведенными Б. И. Яньшииым [1]. 

Ниже приводится упрощенное решение задачи по определению 
силового воздействия на дроссель. Основные допущения при рас
чете: пластина прямоугольная — поток двухмерный; пластина 



плоская — без учета толщины; скорости схода потока с верхней и 
нижней части пластины одинаковы. 

В соответствии с работой [1] крутящий момент па валу плоской 
заслонки может быть определен из уравнения 

h\ h\ 
M==b9V*-±--bpv*-^ , (4) 

где Q — плотность протекаемой среды; b — ширина заслонки; v — 
средняя скорость потока в трубе. 

Средняя скорость потока в трубе в зависимости от напора Н и 
угла поворота заслонки ср может быть определена по выражению 

v = (\ — sin ч>) . \/2gH . (5) 

Общий поток h может быть разделен на составляющие потоки 
h{ и Л2, которые проходят через нижнюю и верхнюю половины 
дросселя (см. рис. 1 ,6 ) : 

h = h1 i- h2; hi = - A (1 + cos ср) ; h2 = - i - A (1 --- cos cp) . (6) 

Выведем аналитические выражения, позволяющие выбирать 
форму заслонки в зависимости от требуемой характеристики регу
лирующего органа. 

Профилированная заслонка перераспределяет потери h\ и Л2. 
Учитывая, что для профилированной заслонки потоки направлены 
под углом ср\ = ф-т-А к оси трубы (см. рис. 1 ,#) , запишем выраже
ние (6) в следующем виде: 

hx = A ( l - f cos cpt); Л2 = 1 coscpj), (7) 

где ср\ — угол, образованный направлением схода потока и осью 
трубы. 

Подставив выражения (5) и (7) в уравнение (4) и учитывая, 
что h = as\n(p, получим зависимость для гидродинамического мо
мента профильной заслонки 

М = aH^Fsin1 ср cos ср1 (1 — sin , (8) 

где F = ab — площадь заслонки. 
В положении полного закрытия (^ = 90°) па каждую половину 

заслонки действует момент М0 

М0 = Н~; F - а = H;F-° . ( 9 ) 
0 2 4 8 7 

ВИТ 

Отношение моментов при постоянном перепаде давлений соста-

м 
m = = 8 sin' 2 cpfl — sin ср)2 cos ср. . (10) 

Из выражения (10) следует, что при угле поворота заслонки 
Ф = 90°—Л коэффициент m имеет нулевое значение. Таким образом 



появляется возможность профилировать заслонки, значительно раз
груженные по моменту в рабочем диапазоне угла поворота ср. 

Значение Л выбирается исходя из того, что рабочий диапазон 
регулирующих заслонок лежит в пределах угла ф = 30 о -^60°. Связь 
угла Л с прогибом д выражается следующей зависимостью: 

S ^ J L t g A (11) 
k 2 

где й = 4,45 (получено экспериментально). 
Во многих пневматических и гидравлических системах необхо

димо поддерживать постоянство расхода при помощи регулирую
щих дроссельных заслонок. Выведем основные зависимости для 
данного случая. 

Величина среднего расхода в трубе определяется выражением 

Q = flb(l-sin<p) • | / 2 £ - ^ - , (12) 
7 

где ^ — удельный вес протекающей среды. 
Отсюда перепад давления на заслонке 

±р= ^ . (13) 
2aWg(l — s i n <р)з v 7 

Подставив Л р = Ну в уравнение (8), получим 

— <?2т 
М = • s in 2 ср cos ох , (14) 

2gb 

где М — момент на заслонке при постоянном расходе в трубе. 
Отношение моментов при постоянном расходе в трубе составит 

_ м 
т = —— = sin- Ф cos cpj . (15) 

^ m a x 

Рассмотренные аналитические зависимости позволяют произво
дить сравнительную оценку величин гидродинамических крутящих 
моментов дроссельных заслонок различного профиля без втулки 
или со смещенной несущей втулкой. 

Крутящий момент на валу регистрирующих дроссельных засло
нок в трубопроводах прямоугольной и круглой формы был иссле
дован экспериментально [2]. 

В прямоугольном трубопроводе воздух от центробежного венти
лятора ( У = 4 3 5 мъ\ч, п = 217§ об/мин) направлялся по квадратной 
трубе со стороной 6 = 100 мм. Труба была изготовлена из плекси
гласа. Заслонки имели квадратную форму и были выполнены из 
тонкой листовой меди. 

Крутящий момент определялся по величине окружного усилия 
Р на диске радиусом /?, насаженном на вал заслонки, 

М = PR. (16) 



Заслонки продувались при различных углах в диапазоне от 
<59°=0° до ф° = 60°, так как регулирующие дроссельные заслонки 
работают именно в этом диапазоне. 

Перепад давления на прямоугольной заслонке Л р определялся 
по показанию спиртового микроманометра. Продувка профилей 
производилась при постоянных оборотах вентилятора. Момент тре-

Мгсм а% 
300 

275 

250 

225 

200 

175 

150 

125 

•15 
% 

25 

О 

-25 

-50 

-75 

-100 

100 
АР 

100 

50 

1 25 3 

а а 

5, f 0 15 2 1 25 3 у 35jt] 
&455 1 5560 

• ай<ь 

у 35jt] 
&455 1 5560 

22 
20 

18 

16 

14 

12 

10 

д 
6 

4 

2 

О 

М-10 
(гсм) 

9 

8 

7 

6 

5 

4 

3 

2 

1 

О 

/ 
\ 

ЛТД \ V 
\ 

Т * 1 
10 20 40 50 

О 
60 70 

45 

40 

35 

30 

25 

20 

15 

10 

5 

О 

Рис. Характеристики дроссельных за
слонок: 

а — прямоугольный трубопровод; б — трубопро 
О вод круглой формы. 

ния в опорах не превышал 2 г/см. Исследованные профили: I — 

плоская заслонка; I I — выпукло-вогнутая заслонка, прогиб ^ = т ^ > 

. По ре-Н 1 3 / / 
ах = — ; I I I — выпукло-вогнутая, прогиб д= —• # , а{ = 

зультатам замеров построены следующие зависимости (рис. 2, а ) : 
м = / ( т ) ; */> = / ( ? ) ; Я = / 0 Р ) • 

Кривые зависимости моментного коэффициента а от угла 'ц> по 
лучены путем деления величины моментов на соответствующие пе 
репады 

М (17) 

при условии, что а\ при <р = 60° принято за 100%. Сопротивление 
всех испытанных профилей заслонок на участке 0 ° < ^ < 6 0 ° прак
тически одинаково. 

Исследования показали возможность уменьшения противодей
ствующего крутящего момента более чем в три раза по сравнению 
с моментом плоской дроссельной заслонки. В целях дальнейшего 



уменьшения величин крутящих моментов на валу заслонки, возни
кающих за счет несимметричности динамических сил, действующих 
со стороны протекающей среды, были проведены эксперименты с 
заслонками, имеющими ребро на выпуклой части, обращенное на
встречу потоку. 

Ребро на выпуклой стороне заслонки (см. рис. 1,а) располага
лось под углом к потоку таким образом, чтобы путем перераспре
деления расходов через верхнюю и нижнюю часть трубопровода 
уменьшить величину крутящего момента. Место расположения бы
ло уточнено экспериментально. 

Исследованная выпукло-вогнутая заслонка имела квадратную 
н ы н 

форму со стороной квадрата # = 1 0 0 мм, д== —, а{=—, Л==—, 
12 3 24 

У = 60° . 
График изменения Ap = f{q>) (см. рис. 2, а) показывает, что 

сопротивление выпукло-вогнутой заслонки с ребром I V такое же, 
как и плоской дроссельной заслонки I (в пределах точности заме
ров), а крутящий момент на валу испытанной заслонки уменьшен 
в 18—20 раз по сравнению с моментом плоской дроссельной за
слонки I . 

В трубопроводе круглой формы поток воздуха от высоконапор
ного вентилятора поступал в успокоительную камеру с сеткой, а 
оттуда — в трубу диаметром 148 мм, в которой устанавливались 
дроссельные заслонки. Расход воздуха определялся при помощи 
тарированного коллектора, поставленного на выходе из успокои
тельной камеры при помощи уравнения, имеющего вид: 

QK=**Fk . j / -у -УК, (18) 

где ак—коэффициент расхода коллектора; F — площадь цилинд
рической части коллектора; д— массовая плотность воздуха; Нк — 
разность статических давлений до и после коллектора. 

Исследованные заслонки выполнены из силумина. Перепад 
давления на заслонке А р = р\—р2 определялся по показанию спир
тового микроманометра. Максимальная скорость воздуха в трубо
проводе составляла 45 м/сек, R e ~ 300 000. 

Основные характеристики плоской I и выпукло-вогнутой I I 
заслонок показаны на рис. 2, б. Форма профиля выпукло-вогнутой 
заслонки выбрана по результатам модельных испытаний в прямо
угольном трубопроводе. Для построения профиля выпукло-вогнутой 
заслонки с ребром использовались следующие геометрические соот
ношения: а\= —а, з=-^—а, /г = 0,105 а, ¥ = 60°, где а — координата 

3 6 

центра радиуса; 6 — прогиб профиля; h — высота ребра; Y — угол 
наклона ребра. 

Необходимо отметить, что указанные геометрические соотноше
ния наблюдались для всех вертикальных сечений диска. 



График зависимости Л р = f(q>) показывает, что сопротивление 
выпукло-вогнутой заслонки на одних и тех же углах отличается 
примерно на 15% от сопротивления плоской дроссельной заслонки. 
Как следует из зависимости M = f(q>)y крутящий момент на валу 
выпукло-вогнутой заслонки с ребром уменьшен примерно в 3 раза 
по сравнению с моментом плоской дроссельной заслонки (в диапа
зоне работы заслонки 0°<<59<60°). Исследованные профили засло
нок были выполнены с постоянным размером диаметра втулки. 

Исследования показали возможность существенного уменьше
ния противодействующего крутящего момента на валу регулирую
щей дроссельной заслонки. Применение регулирующих дроссельных 
заслонок с уменьшенным крутящим моментом позволяет использо
вать их на более высокие перепады давлений, уменьшить габарит
ные размеры мембранных и поршневых исполнительных механиз
мов, снизить вес регулирующих устройств и повысить точность 
регулирования компрессорных и вакуумных установок. 
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ТОМСКИЙ ПОЛИТ Е Х Н ИЧ Е СКИЙ ИНСТИТУТ им С M. КИРОВА 

Б. М. Титов, канд техн. наук 

АВТОМАТИЧЕСКИЙ Д В У Х П О З И Ц И О Н Н Ы Й 
Р Е Г У Л Я Т О Р Д А В Л Е Н И Я 

Автоматический двухпозиционный регулятор давления (рису
нок) работает следующим образом. Сжатый воздух (или другая 
упругая среда) из воздухосборника по каналу 1 поступает к пере
кидному клапану 2\ когда давление в воздухосборнике достигнет 
величины р„,ах» перекидной клапан 2, преодолевая усилие пружи
ны 5, передаваемое через систему рычагов 4, 5 и шток 6, переме
стится вверх, закроет канал 7 и через каналы S, 9 и 10 создаст 
доступ воздуха к сервоприводу устройства для регулирования про
изводительности компрессора. Дросселирование воздушной струи 
каналом 8 при заполнении камеры И и каналом 9 при заполнении 
камеры 12 временно создает разницу давлений, действующих на 
кольцевую площадь нижней части перекидного клапана 2, и тем 
самым способствует перемещению его в верхнее положение. 

Достигнув верхнего седла, клапан 2, вопреки возросшей силе 
пружины 5, задержится, так как диаметр уплотняющей кромки 



верхнего седла клапана d2 больше нижнего dx. Сжатый воздух по 
каналу 10 поступит к сервоприводу регулирующего устройства (или 
усилителю регулятора) и производительность компрессора умень
шится. 

При уменьшении давления в воздухосборнике до заданной ве
личины р ш 1 п перекидной клапан 2 под действием пружины 3 пере
местится вниз, перекроет канал 1 и откроет канал 7. Перемещение 
перекидного клапана вниз сопровождается повышением давления 
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Автоматический двухпозиционпый регулятор давления. 

над клапаном вследствие поступления воздуха в камеру 13 по ка
налам 14 и кольцевому пазу 15 из камеры 12 и сервопривода. Для 
поддержания давления в камере 13 на нужной величине сечение 
сбросного канала 7 регулируется дроссельным винтом 16. Этот винт 
должен перекрывать канал 7 таким образом, чтобы его проходное 
сечение было несколько меньше сечения канала 8. В противном 
случае в момент отрыва клапана 2 от верхнего седла над ним мо
жет не возникнуть необходимого давления, и клапан зависнет в 
промежуточном положении или будет возвращен к верхнему седлу, 
вблизи которого начнет вибрировать. 



Настройка регулятора на заданное давление производится на
тяжением пружины 3 и перестановкой ее вдоль рычага 4 с помо
щью гайки 17 и натяжного устройства 18. 

Включение регулятора вручную с целью перевода компрессора 
на холостую работу при давлении в воздухосборнике ниже задан
ной величины / 7 П 1 а х производится распорным ВИНТОМ 19. 

Степень нечувствительности регулятора Л р = р т а х — Р т уста
навливается при проектировании за счет разницы в диаметрах 
уплотняющих кромок нижнего и верхнего седел, изменения хода 
перекидного клапана 2 и жесткости пружины 3. 

В процессе эксплуатации степень нечувствительности можно ре
гулировать за счет изменения величины хода пружины 3 путем 
перестановки ее вдоль рычага 4 с одновременным натяжением на 
заданное давление /?тах . Кроме того, степень нечувствительности 
регулируется за счет изменения хода клапана 2 путем установки 
дистанционной шайбы необходимой толщины. Эта шайба па прин
ципиальной схеме (см. рисунок) не показана. 

Описанный двухпозиционный регулятор давления вследствие 
малого проходного сечения каналов 8 и 9 рекомендуется включать 
в регулировочную систему компрессора через усилитель, конструк
ция которого может быть различной. Два из возможных вариантов 
усилителя приведены в работе [1]. 

Если система сервопривода регулирующего устройства не имеет 
утечек воздуха (газа) , то регулятор может использоваться без уси
лителя. Методика расчета регулятора и усилителя с подпружинен
ным клапаном приведена в работе [2]. 

Испытание опытного образца предлагаемого регулятора в ком
прессорной станции Томского электромеханического завода на ком
прессоре типа В20/8 показало, что оп легко настраивается на ра
бочее давление и поддерживает его с любым заданным отклонени
ем, начиная от минимальной величины ± 0 , 0 5 ат. 

Отличительными особенностями данного регулятора являются: 
устранение противодействующей силы, возникающей при перехо

де клапана из верхнего положения в нижнее, за счет ликвидации 
буртиков и перенесения дроссельных каналов из тела клапана в 
корпус регулятора; 

увеличение времени, в течение которого поддерживается разница 
давления, действующего на верхнюю или нижнюю часть перекидно
го клапана. Это достигалось за счет введения специальной камеры 
и создания на пути воздуха, устремляющегося к большему сечению 
клапана, динамического сопротивления путем разделения камеры 
до ответвления к сервоприводу перегородкой с дроссельным отвер
стием; 

увеличение хода клапана до желаемой величины за счет введе
ния третьего шарнира в систему рычагов, передающих усилие от 
регулируемой пружины на перекидной клапан. 

Внедрение безотказно работающей системы регулирования про
изводительности компрессоров — один из эффективных путей по-



вышения надежности, экономичности и автоматизации работы 
пневматических установок. 
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