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Проведенный в данной работе теоретический анализ показал актуаль-
ность темы по определению зависимостей условных зазоров в длинно-
ходовых агрегатах от давления нагнетания при различных конструктив-
ных исполнениях ступени сжатия. Существенные ошибки при выполнении 
расчетов, особенно при больших диаметрах ступеней, делают неприем-
лемым использование величин зазоров, полученных для существующих 
конструкций поршневых агрегатов. В дальнейшем необходимо провести 
натурные испытания с определением зависимостей зазоров от давления и 
конструкции агрегата.

Ключевые слова: длинноходовой поршневой компрессор, поршневой на-
сос, рабочие процессы поршневого компрессора и насоса, расчет проч-
ности цилиндра, утечки в цилиндропоршневом уплотнении, температур-
ные деформации.

Введение. Как известно, действительная по-
дача поршневых агрегатов меньше идеальной 
вследствие утечек через зазоры из рабочих ка-
мер. Одним из основных показателей эффектив-
ности рабочего процесса и совершенства кон-
струкции является коэффициент подачи [1–3]. 

В данной работе рассматривается поршневой 
тихоходный длинноходовой агрегат [4]. 

Натурные испытания таких агрегатов, про-
водимые на различных газах, показали, что 
длительное время цикла значительно влияет на 
производительность (подачу). Для рассматри-
ваемых агрегатов длительность цикла составля-
ет 1…3 с [5], в то время как для существующих 

поршневых компрессоров и насосов — (0,2…0,01)  
[1, 6, 7]. 

Часть утечек происходит через зазоры в за-
крытых клапанах всасывания и нагнетания,  
а часть — через цилиндропоршневые уплотнения 
[2, 8]. Каждая из этих составляющих требует от-
дельного изучения и исследования. Данная ста-
тья посвящена изучению проблемы определения 
утечек через цилиндропоршневые уплотнения.

Известно, что для деформаций при быстро-
меняющихся процессах большое значение имеет 
явление релаксации [9, 10]. То есть происходит 
запаздывание деформаций, при этом возникаю-
щие деформации не достигают максимального 
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значения, соответствующего давлению в рабочей 
камере. Явление релаксации при режимах рабо-
ты тихоходных агрегатов мало изучено, но, как 
показывают экспериментальные исследования, 
увеличение время цикла снижает коэффициент 
подачи такого агрегата [11, 12] и, возможно, де-
формации успевают досичь своего максимально-
го значения. 

Объект исследования. По своей конструкции 
длинноходовая тихоходная ступень поршневого 
агрегата имеет особенность, заключающуюся  
в том, что характерный параметр ступени ψ=S/D 
[2], здесь S — ход поршня, м; D — диаметр ци-
линдра, имеет значение более 5, что встречает-
ся только в последних ступенях многоступен-
чатых поршневых компрессоров. Вытянутый 
вид цилиндра приводит к возникновению зна-
чительных зазоров в процессе работы ступе-
ни особенно при средних и высоких давлениях  
нагнетания.

Анализ выполнен для ступени со следую-
щими параметрами: геометрические — диа-
метр цилиндра — 0,02 м; 0,05 м; ход поршня —  
0,5 м; граничные условия — температура газа  
на всасывании — 290 К, давление всасывания —  
0,1 МПа, давление нагнетания 3…16 МПа; тем-
пература охлаждающей среды — 293 К, коэф-
фициент теплоотдачи на внешней поверхности 
рабочей камеры при интенсивном охлажде- 
нии — 2000 Вт/м2К; время цикла τ=2 с; 3 с; фи-
зические условия — сжимаемый газ — воздух; 
начальные условия — параметры состояния газа 
в нижней мёртвой точке.

Методика расчета. В настоящее время ме-
тодики расчёта процессов истечения жидкости 
через зазоры хорошо изучены [13, 14]. Мето-
дика расчёта рабочего процесса тихоходных 
длинноходовых агрегатов содержит известные 
зависимости для моделирования процессов уте-
чек и перетечек [4, 5]. Для создания адекват-
ной методики расчёта рабочего процесса ти-
хоходного поршневого агрегата необходимо 
получить экспериментальные зависимости ве-
личины зазора в цилиндропоршневой группе  
от величины мгновенного давления в рабочей ка-
мере. 

Методика расчёта рабочих процессов поршне-
вых насосов не была рассмотрена авторами ранее  
и поэтому описана более подробно. Данная мето-
дика основана на известной системе уравнений  
с принятыми допущениями [1]: 

1. Из-за небольшой протяженности гидроли-
ний пренебрегаем волновыми процессами в тру-
бопроводах.

2. В процессе исследования постоянны и ма- 
лы силы вязкого и сухого трения в гидроэле- 
ментах.  

3. Отсутствует кавитация.
4. Жидкость принимается несжимаемой.
5. Давление всасывания насоса ввиду его ма-

лости не учитывается.
6. Не учитываются перепады давлений в тру-

бопроводах.
Уравнение для определения подачи насоса 

 ,                   (1)

где Н
 — угловая скорость вала насоса, 1/с; q

H
 — 

рабочий объём насоса, м3; Q
ут.Н

 — расход утечек  
в насосе, м3/с, определяемый на основании урав-
нения истечения жидкости через отверстия [1]. 
Будем определять величины утечек и, соответ-
ственно, коэффициент подачи:

 ,                      (2)

где μ — коэффициент расхода, по рекомендаци-
ям [1] принимаем равным — 0,6; ΔP – разница 
давлений, Па; ρ — плотность жидкости, кг/м3;  
f — площадь зазора в цилиндропоршневом уплот-
нении, м2.

Площадь зазора f можно представить как про-
изведение периметра уплотнения на некий ус-
реднённый зазор, называемый условным или эк-
вивалентным [15].

Учитывая данные источников [16], зазор  
в аналогичных по диаметрам рабочей камеры на-
сосах может достигать 50 мкм и более. 

Уравнение движения поршня гидроцилиндра 
(возвратно-поступательное движение объекта):

  ,            (3)

m — масса поступательно движущихся частей 
агрегата (поршня гидроцилиндра, поршня порш-
невой ступени, общего штока), кг; р

Ж,А
 — давле-

ние жидкости в поршневой полости гидроцилин-
дра, Па; р

Ж,В
 — давление жидкости в штоковой 

полости гидроцилиндра, Па; F
ТР
 — сила трения, 

Н; Ẍ — ускорение, м/с2.
Уравнение движения вала приводного элек-

тродвигателя

 ,            (4)

где J
эд
 — момент инерции, приведенный к валу 

электродвигателя, кгм2; 
эд
 — угловая скорость 

вала электродвигателя, 1/с; М
кр
 — критический 

момент электродвигателя, Нм; S
кр
 — величи-

на критического скольжения электродвигателя 
(паспортная величина); S — текущая величина 
скольжения; М

с 
— момент сопротивления на валу 

электродвигателя, Нм. 
Для получения точных результатов с помо-

щью методики расчёта, учитывающих неплот-
ности в цилиндропоршневой группе, необходи-
мо знать функцию изменения условного зазора  
от величины мгновенного давления в рабочей ка-
мере. Получить такие данные необходимо снача-
ла экспериментально, а затем, используя модель 
прочностного расчёта, получать данные для раз-
личных режимных и конструктивных параме-
тров ступени.

Расчёт деформаций выполнен c помощью па-
кета программ ANSYS:

1. Построение модели.
Создание модели в программе ANSYS начи-

нается с построения эскиза. Для этого необхо-
димо выбрать в разделе «Эскиз» пункт «Окруж-
ность», после чего, выбрав точку на плоскости 
в качестве центра окружности, указать требуе-
мый диаметр. Далее необходимо создать вторую 
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Рис. 1. Деформированное состояние цилиндра ступени (D = 0,05 м; S = 0,05 м; Р = 5 МПа)

Рис. 2. Деформированное состояние цилиндра ступени (D = 0,05 м; S = 0,5 м; Р = 5 МПа)

Рис. 3. Деформированное состояние цилиндра ступени (D = 0,05 м; S = 1 м; Р = 5 МПа)



м
а

ш
и

н
о

с
тр

о
ен

и
е 

 и
  м

а
ш

и
н

о
ве

д
ен

и
е

о
м

с
К

и
Й

 н
а

У
Ч

н
Ы

Й
 в

ес
тн

и
К

 №
 1

 (
16

3)
 2

01
9

8

окружность с требуемым диаметром таким же  
образом.

Следующим после построения эскиза идет 
этап создания модели. Для этого необходимо вы-
брать в разделе «Изменить» пункт «Вытянуть». 
Выделив внутреннюю окружность и задав ком-
пьютерной мышью направление, указываем не-
обходимое расстояние вытягивания. После этого 
выделяем внутреннюю окружность, вытягивая ее 
таким же методом на требуемое расстояние, учи-
тывая толщину стенок. 

Далее строим эскиз поршня в крайнем поло-
жении. Эскиз представляет собой окружность, 
построенную на плоскости, лежащей на нижней 
грани цилиндра. 

Вытянув построенный эскиз, получим модель 
головки поршня. 

2. Расчет деформаций.
Для расчета деформация цилиндра необходи-

мо задать действующее на его стенки давление. 
Нажав кнопку «Create solution» выбираем раз-
дел «Structural behavior». В качестве материала 
выбираем «Structural steel». В качестве объекта, 
для которого будут производиться вычисления, 

Рис. 4. Зависимость максимальных 
деформаций цилиндра поршневого 
агрегата от величины отношения 

хода поршня к диаметру: 
1 — давление 5 МПа; 
2 — давление 3 МПа; 
3 — давление 1 МПа

Рис. 5. Зависимость коэффициента 
подачи от условного зазора 

в цилиндропоршневом уплотнении 
комрессорного агрегата 

при D = 0,05 м: 
1 — Рн=5 МПа (τ = 3 с); 
2 — Рн = 3 МПа (τ = 3 с); 
3 — Рн = 5 МПа (τ = 2 с); 
4 — Рн = 3 МПа (τ = 2 с)

Рис. 6. Зависимость коэффициента 
подачи от условного зазора 

в цилиндропоршневом уплотнении 
комрессорного агрегата 

при D = 0,02 м: 
1 — Рн = 5 МПа (τ = 3 с); 
2 — Рн = 3 МПа (τ = 3 с); 
3 — Рн = 5 МПа (τ = 2 с); 
4 — Рн = 3 МПа (τ = 2 с)

Рис. 7. Зависимость коэффициента 
подачи от условного зазора 

в цилиндропоршневом уплотнении 
насосного агрегата 

при D = 0,05 м; S = 0,5 м: 
1 — Рн = 5 МПа (τ = 3 с); 
2 — Рн = 16 МПа (τ = 3 с)

Рис. 8. Зависимость коэффициента 
подачи от условного зазора 

в цилиндропоршневом уплотнении 
насосного агрегата 

при D = 0,02 м; S=0,5 м: 
1 — Рн = 5 МПа (τ = 3 с); 
2 — Рн = 16 МПа (τ = 3 с)
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указываем цилиндр. В разделе «Настройка» вы-
бираем пункт «Давление». Указываем внутрен-
нюю поверхность, к которой будет приложено 
давление:

В разделе «Результаты» в пункте «Current 
result» выбираем «Deformation» и нажимаем 
кнопку «Start solver». После завершения про-
граммой расчетов разрезаем цилиндр плоско-
стью резания для более наглядных результатов.

Результаты и обсуждения. Информация, 
представленная на рис. 1–3, показала, что для 
цилиндров компрессорных ступеней с ходом  
500 мм (ψ=10) и 1000 мм (ψ=20) деформации со-
ответственно в 3 раза и 10 раз больше, чем для 
цилиндра с ходом поршня 50 мм (ψ=1). Это под-
тверждает предположение о том, что для более 
«длинных» цилиндров возникающий вследствие 
деформаций зазор оказывает более сильное вли-
яние на утечки газа в процессе сжатия и нагне-
тания. 

Значения деформаций, показанные на рис. 
1–3, подтверждают предположение о том, что  
с увеличением длины цилиндра жёсткость его 
падает и происходит рост деформаций при одной 
и той же нагрузке (рис. 4). 

На рис. 4 представлены зависимости дефор-
маций цилиндра от соотношения хода поршня  
к диаметру цилиндра. Представленные резуль-
таты показали значительное увеличение дефор-
маций при увеличении относительной длины 
цилиндра. Этот факт показывает актуальность 
получения точных значений зазоров для длинно-
ходовых агрегатов. Для ступеней с относитель-
ной длиной до 1 деформациями цилиндра можно 
пренебречь.

Рассмотрим далее как будет влиять зазор  
в цилиндропоршневом уплотнении длинноходо-
вой ступени компрессора на коэффициент по-
дачи (рис. 5–6). Согласно экспериментальным 
данным зазор в цилиндропоршневом уплотне-
нии может составлять 0,5…10 мкм и более [7]. 
При верификации методики расчёта рабочих 
процессов тихоходных длинноходовых ступе-
ней [17, 18] значения зазоров составляли от 4  
до 80 мкм [5, 6].

Рассмотрим влияние зазора в цилиндропорш-
невом уплотнении длинноходовой ступени порш-
невого насосного агрегата на коэффициент по-
дачи. 

При выполнении расчёта использованы сле-
дующие значения величины условного зазора —  
4…80 мкм [7, 8].

Полученные результаты (рис. 7, 8) показали, 
что для диаметра 0,05 м значение коэффициента 
подачи может изменяться на величину до 10 %  
в принятом интервале величин условного зазо-
ра, что, естественно, приводит к значительным 
погрешностям методики расчёта. Для диаметра 
0,02 м влияние зазора на коэффициент подачи 
больше и при тех же условиях изменение может 
составить до 15 %.

Для компрессорных же агрегатов (рис. 7–8) 
влияние неплотностей более ощутимо. Во пер-
вых для принятого интервала зазоров падение 
коэффициента подачи может составить до 40 %, 
а во-вторых, при уменьшении объёма рабочей 
камеры абсолютное значение коэффициента по-
дачи снижается на 30–35 %.

Заключение. Таким образом, проведённые ис-
следования показали актуальность определения 
величин зазоров в длинноходовых компрессор-
ных и насосных агрегатах в связи с значитель-
ными величинами деформаций по сравнению  
с деформациями в существующих конструкциях. 
Были получены результаты, отражающие влия-
ние величины зазора на значение коэффиицента 
подачи, что показало неприемлемым вариант ис-
пользования зазоров по рекомендациям для су-
ществующих агрегатов. Полученные результаты 
свидетельствуют о значительном влиянии утечек 
на эффективность рабочего процесса. Поэтому 
дальнейшее направление исследований будет 
направлено на получение экспериментальных 
значений действительных значений зазоров в 
цилиндропоршневом уплотнении, а также раз-
работке методики расчёта значений условных 
зазоров как функции давления на основании по-
лученных экспериментальных зависимостей. По-
лученные зависимости могут быть использованы 
в обобщённой методике расчёта рабочих процес-
сов тихоходных длинноходовых компрессорных 
агрегатов, используемой при проектировочных 
расчётах новых тихоходных агрегатов.
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