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В данной научно-исследовательской работе рассмотрено влияние радиального зазора на коэф-
фициент герметичности рабочей камеры при различном диаметре цилиндров. Приведена ос-
новная расчетная схема с принятыми допущениями. В результате проведенного исследования 
даны рекомендации по выбору допустимого радиального зазора при проектировании и расчете 
поршневого компрессора.

Ключевые слова: поршневой компрессор, утечки, радиальный зазор, коэффициент подачи, ци-
линдропоршневые уплотнения.

Введение

Рабочая камера поршневого компрессора име-
ет неплотности — зазоры в закрытых клапанах  
и цилиндропоршневых уплотнениях. Разность дав-
лений в рабочей камере и за указанными элемента-
ми приводит к массообмену, что значительно влия-
ет на эффективность рабочего процесса. При этом 
исследователи стремятся повысить герметичность 
рабочей камеры. Путями повышения герметично-
сти цилиндропоршневого узла может стать подбор 
соответствующих материалов и увеличение количе-
ства уплотняющих элементов. Однако при этом дол-
жен быть соблюдён баланс герметичности и затрат 
на её обеспечение. В клапанах путем повышения 
герметичности может быть подготовка поверхно-
стей прилегания, то есть обеспечение минимальной 
шероховатости. В последнее время идут по пути 
замены запорного металлического на неметалли-
ческий, установкой резиновых вставок на седло и 
т.п. Поэтому актуален вопрос об обеспечении тре-
буемого зазора, который был бы достаточным для 
получения требуемых интегральных характеристик 
компрессора.

В поршневых компрессорах многоступенчатого 
сжатия перетечки рабочей среды осуществляются 
между соседними рабочими ступенями. В цилин-
драх двойного действия существуют перетечки газа 
между отдельными полостями одной ступени, раз-
деленными уплотнением дискового поршня, также 
возможны утечки рабочей среды в атмосферу через 
уплотнения штока. 

При использовании тронкового поршня газ пере-
текает из рабочей камеры в атмосферу. Поршневые 
и штоковые уплотнения должны быть изготовлены 
таким образом, чтобы обеспечить достаточную гер-
метичность рабочей камеры, но при этом сохранить 
малые затраты мощности на преодоление сил тре-
ния возвратно-поступательных элементов, а также 
обеспечить высокую долговечность и надежность 
работы.

Утечки, как и перетечки, значительно влияют  
на эффективность рабочего процесса, однако влия-

ют по-разному. Утечки приводят к снижению коэф-
фициента подачи, то есть к уменьшению произво-
дительности. Также наличие газа, выталкиваемого 
через неплотности, приводит к снижению коэффи-
циента полезного действия. Перетечки из полости 
нагнетания в полость всасывания приводят к повы-
шению температуры сжимаемого газа в последней, 
что в итоге приводит к ухудшению интегральных 
характеристик поршневого компрессора.

Допустимые утечки через цилиндропоршневые 
уплотнения лежат в диапазоне 0,5–3 % от все-
го объема всасываемого газа [1–5]. В уплотнении 
штока, по данным исследования [6–10], потери 
через сальники с чугунными разрезными кольца-
ми при разности давлении 10 МПа не превышают  
0,1 % производительности компрессора и ими мож-
но пренебречь. 

При исследовании массовых утечек через за-
зоры самосмазывающегося цилиндропоршневого 
уплотнения в расчет принимается условная (экви-
валентная) площадь, которая включает в себя пло-
щадь сечения на контактных поверхностях колец  
с цилиндром и канавкой. В работе [6] было предло-
жено разделить массовые утечки через цилиндро-
поршневое уплотнение на три потока: на поверхно-
сти контакта кольца и цилиндра, в замке кольца, по 
поверхности контакта кольца с торцом поршневой 
канавки (рис. 1).

Суммарный газовый расход газа G
i
 через i-е 

уплотнительное кольцо равен:

G
i
 = G

сi
 + G

цi
 + G

ni
,                  (1)

где G
сi
 — массовый расход газа через зазор в стыке 

кольца, кг/с; G
цi
, G

ni
 — массовые расходы газа через 

зазоры между контактирующими поверхностями 
кольца, цилиндра и канавки поршня соответствен-
но, кг/с.

Течение газа через зазор в кольце уплотнитель-
ного кольца можно выразить через формулу:

G
сi
 = f

i


i
v

i
,                        (2)
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где  — коэффициент расхода газа через щель  
в стыке; f — площадь проходного сечения в стыке 
кольца, м2; 

i
 — плотность газа за кольцом, кг/м3; 

v
i
 — скорость истечения газа из щели в стыке, м/с.

Для течения газа между контактирующими по-
верхностями уплотнительного кольца, цилиндра  
и канавки поршня можно записать следующие вы-
ражения, согласно [7]:

 .                (3)

                                                   . (4)

где D
ц
 — диаметр цилиндра, м; 

цi
, 

ni
 — средний за-

зор между контактирующими поверхностями коль-
ца и соответственно цилиндра и канавки поршня, м; 


i
 — динамическая вязкость газа, Па∙с, h, b — высо-

та и радиальная толщина кольца соответственно, м.
При использовании схемы с цилиндром двой-

ного действия необходимо помнить, что количе-
ство перетекающего через уплотнение газа будет  
на 30 % больше по сравнению с цилиндром просто-
го действия. Это, прежде всего, объясняется пере-
кладкой колец, которая вызывает разгерметизацию 
уплотнения.

Одним из конструктивных параметров, который 
влияет на величину утечек, является радиальный за-
зор между поршневым кольцом и стенкой цилин-
дра. Зачастую при больших диаметрах цилиндра 
невозможно достичь минимальной величины ради-
ального зазора. Это объясняется сложностью со-
блюдения жестких требований к непараллельности 
и нецилиндричности рабочей поверхности цилин-
дра при изготовлении. Таким образом, актуальность 
данной работы обусловлена определением допусти-
мых радиальных зазоров, при которых утечки рабо-
чей среды будут допустимые (коэффициент подачи 
будет не ниже 0,7). 

Объект исследования. Исследуемая величина 
радиальных зазоров составляет — 5–55 мкм, ре-
жим течения газа ламинарный, высота щели —  
55 мм (эквивалентно числу уплотнений — 5 шт.), 
давление всасывания — 0,1 МПа, давление нагне-
тания — 5 МПа, диаметр цилиндра — 20–80 мм, 
ход поршня — 100 мм, частота вращения вала —  
1000 об/мин, рабочий газ — воздух.

Методика исследования

Для определения минимального потока воз-
духа через зазор воспользуемся теорией равно-
мерного течения в кольцевой щели [11–15]. Со-
ставим уравнение движения кольцевого слоя, 
сделав допущения: щель — радиальная с парал-
лельными стенками, сухая, течение — стационар-
ное ламинарное адиабатное, поперечная состав-
ляющая скорости в узкой щели w существенно 
меньше продольной составляющей u, стенки не-
подвижны. Схема радиальной щели представлена  
на рис. 2.

Величина массовых утечек воздуха в зазоре рас-
считывается по формуле:

 ,                       (5)

где  — перепад давления в зазоре, Па;
b = D — развертка кольцевого зазора, м;
h =  — радиальный зазор, м;
  — средняя динамическая вязкость воздуха, 

Па∙с;
L — суммарная длина щели.
Учитывая, что коэффициент подачи рассчиты-

вается как произведение пяти величин, то при до-
стижении хотя бы одного из коэффициентов ниже 
0,7 коэффициент подачи будет ниже 0,7. Соответ-
ственно, нет необходимости рассчитывать все со-
ставляющие коэффициента подачи. Имеет смысл 
рассчитать коэффициент герметичности (коэффи-
циент плотности), который оказывает наибольшее 
влияние на изменение коэффициента подачи.

Коэффициент герметичности определяется по 
следующей формуле:

 ,                       (6)

где V
пр
 — объем газа, перетекающего в минуту че-

рез неплотности компрессора, приведенный к усло-
виям всасывания;

n
0
 – число оборотов вала в минуту, об/мин;
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 — объем газа при давлении и температуре 
всасывания за один оборот вала, м3.

Разработана методика расчёта поршневого ком-
прессора на основе известной модели сосредо-
точенными параметрами газа. Созданная модель 
позволяет проводить анализ изменения термодина-
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Рис. 1. Схема движения газа
 в кольцевом уплотнении 

Fig. 1. Gas flow diagram in the ring seal
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Рис. 2. Схема радиальной щели
Fig. 2. Scheme of the radial slot
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мических параметров газа, проводить расчёт интен-
сивности массовых потоков в закрытых клапанах 
(через имеющиеся неплотности) и цилиндропорш-
невых уплотнений, проводить расчёт тепловых по-
токов от газа через стенки к охлаждающей среде. 
Для осуществления расчёта используются началь-
ные и граничные условия. Должны быть известны 
конструкции и материалы деталей, формирующих 
рабочую камеру. Получаемые данные могут быть 
представлены в виде мгновенных параметров рабо-
чего тела и интегральных характеристик.

Расчётная схема, условия однозначности и ос-
новные допущения подробно представлены в [5].  

Основные расчётные уравнения модели [5, 16]:

 ,                       (7)

 ,                (8)

 ,                      (9)

                     ,                   (10)

где U
0
 — начальное значение внутренней энергии 

газа, Дж; dU
j
 — изменение внутренней энергии 

газа, Дж; dQ
j
 — элементарный тепловой поток, K; 

dL
j
 — работа, совершённая над газом или самим га-

зом, Дж; dm
j
 — изменение массы газа в рабочей 

камере, кг; i
j
 — энтальпия газа, Дж/кг; R — газовая 

постоянная, Дж/Ккг; ξ
j
 — коэффициент сжимаемо-

сти реального газа; V
j
 — объём газа, м3; Сv

j
 — объём- 

ная теплоёмкость газа, Дж/м3.
Закон сохранения массы газа в рабочей каме-

ре поршневой ступени описывается уравнением (7)  
и учитывает как элементарные массовые потоки че-
рез открытые клапаны, так и через зазоры в цилин-
дропоршневой группе и в закрытых клапанах [5]: 

 .                    (11)

Элементарные массовые потоки через клапаны 
и зазоры рассчитываются на основании уравнения 
течения газа через щели [8]:

 ,             (12)

где m
0
 — начальная масса газа в рабочей камере, кг; 

m
j
 — масса газа в рабочей камере, кг; 

j
 — коэффи-

циент расхода; ɛ
j
 — коэффициент расширения газа; 

ΔP
j
 — разность давлений газа до и после клапана 

или щели, Па; f
j
 — площадь проходного сечения 

клапана или щели, м2; ρ
j
 — плотность газа перед 

клапаном или щелью, кг/м3.
Процессы теплообмена описываются законом 

Фурье и уравнением Ньютона–Рихмана. 

Результаты

В результате проведенных расчетов получили 
следующие кривые, представленные на рис. 3.

Критерием работоспособности в настоящее вре-
мя для поршневых компрессоров принято значение 
коэффициента герметичности не менее 0,7 [5]. Од-

нако данное значение является весьма условным, 
так как передовые компрессоры могут иметь зна-
чение значительно выше — 0,85 и даже 0,9. Пер-
спективные же конструкции, которые находятся  
на начальном этапе разработки, могут иметь коэф-
фициент подачи ниже 0,5 [6].

Анализ кривых на рис. 3 показывает, что при 
диаметре цилиндра 20 мм предельный радиальный 
зазор составит 20 мкм, при диаметре цилиндра 50 
мм предельный радиальный зазор составит 50 мкм, 
при диаметре цилиндра 80 мм предельный радиаль-
ный зазор не попадает в выбранный диапазон ис-
следования.

Выводы

В результате проведенного исследования, можно 
сделать вывод, что чем меньше диаметр цилиндра, 
тем большую роль будет играть величина радиаль-
ного зазора на массовые утечки рабочей среды. 
Объясняется данный факт тем, что масса газа ра-
стёт в цилиндре быстрее, чем площадь утечек через 
цилиндропоршневое уплотнение. Для рассмотрен-
ных диаметров цилиндра можно дать следующий 
диапазон рекомендуемых значений радиального 
зазора. Для диаметра цилиндра 20 мм рекоменду-
емый радиальный зазор лежит в диапазоне 5–20 
мкм. Для диаметра цилиндра 50 мм рекоменду-
емый радиальный зазор лежит в диапазоне 5– 
50 мкм. Для диаметра цилиндра 80 мм рекомен-
дуемый радиальный зазор лежит в диапазоне 5– 
50 мкм и более. 
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Рис. 3. Зависимость коэффициента герметичности  
от величины радиального зазора  

для различных диаметров цилиндра
Fig. 3. The dependence of the coefficient 

of tightness on the value
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THE ANALYSIS OF PERMISSIBLE RADIAL CLEARANCE 
IN A PISTON-CYLINDER SEAL 

A. G. Nikiforov1, L. A. Muslova2  

1Smolensk State Agricultural Academy, Russia, Smolensk, Bolshaya Sovetskaya St., 10/2, 214000
2St. Petersburg University of the Ministry of Internal Affairs, 

Russia, Saint Petersburg, Letchik Pilyutov St., 1, 198206

In this research work, the influence of the radial clearance on the tightness coefficient of the working 
chamber with different cylinder diameters is considered. The main design scheme with the accepted 
assumptions is given. As a result of the study, recommendations are given for choosing the allowable 
radial clearance in the design and calculation of a reciprocating compressor. 

Keywords: reciprocating compressor, leaks, radial clearance, feed rate, piston-cylinder seals.
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