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Актуальность 
рассматриваемых вопросов 

и проблемы путей их решения 

Современное состояние газотранспортных си-
стем (ГТС), находящихся в эксплуатации дочер-
них обществ ПАО «Газпром», характеризуется су-
щественным отклонением фактических режимов 
транспорта от проектных. Связано это во многом  
с политической ситуацией, что повлияло на пере-
распределение потоков газа, смещение акцента 
транспорта газа с запада на восток, увеличение доли 
экспорта сжиженного природного газа. Кроме того, 
большинство крупных месторождений Надым-Пур-
Тазовского региона, введенных в эксплуатацию  
в 70-х–80-х гг. прошлого века, имеют большую сте-
пень выработки или находятся в завершающей ста-
дии добычи. Указанные обстоятельства способству-
ют тому, что существующая многониточная ГТС, 
связывающая месторождения Западной Сибири с 
потребителями в России и за рубежом, является 
недостаточно загруженной по объёмам транспор-
та газа. Большинство компрессорных станций (КС) 
существующих ГТС включают в себя по несколько 
компрессорных цехов (КЦ), в соответствии с коли-
чеством газопроводов («ниток»). Соответственно, 
транспорт газа в объёмах существенно меньше про-
ектных при той же суммарной площади попереч-
ного сечения газопроводов приводит к снижению 
гидравлических потерь давления на участке между 
КС, и, следовательно, требуемое отношение давле-

ний сжатия в газоперекачивающих агрегатах (ГПА) 
КЦ становится ниже проектного. 

Большинство эксплуатируемых центробежных 
компрессоров (ЦК) природного газа имеют двух-
ступенчатую проточную часть (ПЧ) с закрытыми 
рабочими колёсами (ЗРК) с отношением давле-
ний ε

к
 = 1,44…1,5 (в одной ступени ε

ст
=1,22…1,24),  

а фактические режимы транспорта газа требуют от-
ношения давлений в диапазоне 1,3…1,4. При этом, 
несмотря на суммарное снижение производитель-
ности многониточных ГТС, за счёт перераспределе-
ния потоков газа между КЦ в пределах КС, имеет-
ся возможность загрузить оборудование КЦ ближе  
к максимальной производительности. Эксплуатация 
на подобных режимах при одной и той же произ-
водительности КЦ может быть реализована либо 
увеличением количества работающих ГПА, дости-
гая снижением частоты вращения приводной газо-
турбинной установки (ГТУ) и добиваясь при этом 
положения рабочей точки в зоне максимального 
КПД, либо снижением количества рабочих ГПА.  
В последнем случае рабочая точка находится в пра-
вой зоне газодинамической характеристики (ГДХ), 
где КПД снижен, а потребляемая мощность выше 
(рис. 1). Анализ энергоэффективности рассматри-
ваемых схем работы можно выполнить, используя 
критерий эффективности — относительный расход 
топливного газа:
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где Q
тгКС

 — расход топливного газа, млн.ст.м3;  
Q

gКС
 — производительность КС или КЦ, млн.ст.м3 

(при 293 К и 101325 Па).
Результаты анализа показаны на рис. 2, на ос-

новании чего можно сделать вывод, что эксплуата-
ция КЦ с меньшим количеством рабочих ГПА более 
целесообразна. Данный вывод подтверждается так-
же в исследованиях [1–5]. Несмотря на, казалось 
бы, парадоксальный вывод, полученные результаты 
объясняются тем, что потребление топливного газа 
зависит не только от КПД ЦК, но и от КПД ГТУ, 
который, в свою очередь, зависит от загрузки её 
по мощности и оборотам ближе к максимальным 
значениям.

Повышение энергоэффективности транспорта 
газа в сложившихся условиях возможно за счёт 
модернизации существующих ГПА, т.е. замены ПЧ  
в ЦК на более расходные и менее напорные, чтобы 
требуемая рабочая точка располагалась в зоне мак-
симального КПД. 

Замена существующих двухступенчатых ПЧ  
на одноступенчатые выглядит привлекательно, из-
вестны разработки по созданию высокоэффектив-
ных одноступенчатых ЦК [6–8]. Однако практиче-
ски данные решения не реализованы по причине 
того, что требуемое число оборотов одноступенча-
того ЦК превышает номинальное число оборотов 
ГТУ. Данная проблема обозначена в [6], однако 
вопросы модернизации ГТУ с форсированием ча-

стоты вращения силовой турбины (СТ) до сих пор 
не решены. В связи с этим, наиболее реальной за-
дачей является замена существующих ПЧ на такие 
же двухступенчатые. Следует заметить, что данный 
процесс уже реализован на ряде КС на некоторых 
участках ГТС. Ступени находящихся в эксплуата-
ции ЦК и новые ПЧ модернизируемых ГПА име-
ют закрытые рабочие колеса (ЗРК) с загнутыми 
назад лопатками (

л2
 = 22,5…48 ), что позволяет 

достигать высокого уровня политропного КПД 
п
 

= 0,84…0,87, однако имеют ограничение верхнего 
предела окружных скоростей (U

2
 = 250…280 м/с) 

из-за снижения прочности. 
Результаты расчётного анализа, выполненно-

го на основе газодинамических расчётов двухсту-
пенчатых ПЧ для различного отношения давлений, 
углов выхода лопаток (

л2
 = 22,5…48 ), коэффици-

ента расхода (φ
2
) представлены на рис. 3 [9]. Сле-

дует заметить, что ПЧ ЦК должны соответствовать 
требованиям [10, 11], в частности, расчетное чис-
ло оборотов не должно быть ниже 2…3 % от номи-
нальных оборотов ГТУ, а потребляемая мощность 
не ниже 5…10 % от мощности ГТУ. Кроме того, для 
высокорасходных ПЧ относительная ширина ЗРК 
не должна превышать предельные значения [12, 13] 
из-за ухудшения прочностных и газодинамических 
характеристик. 

По результатам расчётного анализа видно, что 
обеспечение соответствия всем требованиям [8, 9] 

Рис. 1. Рабочие точки на ГДХ двухступенчатого ЦК 
при цеховой производительности QgКЦ = 120 млн ст.м3/сут, 
отношении давлений εк = 1,35 для 3-х и 4-х ГПА в работе
Fig. 1. Working points on the gas dynamic characteristics 
of a two-stage centrifugal compressor with a shop floor 
capacity of 120 million m3/day, a pressure ratio of 1,35 

for three and four units in operation

б)
Рис. 2. Относительный расход 

топливного газа КЦ 
для производительности 120 

и 126 млн ст.м3/сут при 3-х или 
4-х работающих ГПА: 

а) ГПА с НЦ-16/76-1,44-5300; 
б) ГПА с НЦ-16/76-1,44-4900

Fig. 2. Relative fuel gas 
consumption of the compressor 

shop for a capacity of 120 
and 126 million m3/day with three 

and four operating units: 
a) compressor-НЦ-16/76-1,44-5300; 
б) compressor НЦ-16/76-1,44-4900

а)
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затруднительно при отношении давлений ПЧ в рас-
чётной точке менее 1,4 по причинам [7]:

— требуемая частота вращения ротора ЦК 
ниже, чем номинальная для СТ ГТУ при условии 

загрузки её до располагаемой мощности 
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, что 
снижает эффективный КПД;

— относительная ширина ЗРК 1-й ступени ста-
новится выше рекомендуемого максимального зна-
чения b

2
/D

2
 > 0,075 при номинальной частоте вра-

щения СТ ГТУ и располагаемой мощности;
— загрузка ЦК по производительности и, соот-

ветственно, по мощности снижается при условии 
обеспечения номинальной частоты вращения СТ 
ГТУ и b

2
/D

2
 ≤ 0,075.

Указанные выше проблемы не позволяют  
в полной мере обеспечить согласование ГДХ ПЧ 
ЦК с характеристиками приводной ГТУ, а следова-
тельно, не позволяют значительно повысить энерго-
эффективность транспорта газа в указанных выше 
условиях.

Объект исследования 

С целью попытки решения сформулированных 
выше проблем согласованности газодинамических 
характеристик ЦК и ГТУ для имеющих место низ-
конапорных режимов транспортировки газа пред-
ложено использование для ПЧ ЦК высоконапорных 
осерадиальных рабочих колес с большими углами 
установки лопаток на выходе 

л2
 = 60…90 . До-

стоинствами высоконапорных ступеней являются: 
возможность достижения больших отношений дав-
лений в одной ступени, что приводит к снижению 
массогабаритных показателей ЦК; незначитель-
ное изменение КПД и отношения давлений в ра-
бочем диапазоне изменения производительности. 
Недостатком являются невысокие значения КПД  
по сравнению с низконапорными ступенями, рез-
кий переход к границе запирания (максимальной 
производительности), вследствие чего диапазон ра-
бочих режимов ограничен. Тем не менее подобные 
решения уже были реализованы в ряде зарубежных 
компаний [14]. 

Для выполнения пробного газодинамического 
проекта ЦК в одноступенчатом исполнении в ка-
честве модельной ступени использована конструк-
ция ступени авиационного компрессора с полуот-
крытым осерадиальным рабочим колесом (ПООРК)  
и регулируемым входным направляющим аппара-
том. Результаты испытаний на воздухе в широком 
диапазоне регулирования изменением частоты вра-
щения и угла закрутки потока на входе приведены 
в работе [15]. 

Основные параметры испытанного компрессора 
приведены в табл. 1.

Методы расчёта и результаты 

Для проектирования ступени натурного ЦК для 
работы в составе ГПА объектов транспорта газа  
с использованием результатов испытаний модель-
ной ступени используется теория подобия, согласно 
которой требуется соблюдение равенства критери-
ев кинематического и динамического подобия [12]. 

Кинематическое подобие (подобие треугольни-
ков скоростей на входе и выходе РК) обеспечива-
ется равенством коэффициентов расхода в сход-
ственных сечениях модельной и натурной ступеней 
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, а также коэффициентов теоре-
тического напора 
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. 
Динамическое подобие обеспечивается равен-

ством критериев Эйлера (Eu) и Рейнольдса (Re).  
В теории турбокомпрессоров принято вместо кри-
терия Eu использовать числа Маха и показатель 

Таблица 1. Основные параметры высоконапорной 
центробежной ступени
Table 1.The main parameters of the high-pressure centrifugal 
stage

Параметр Значение

Диаметр рабочего колеса D
2
, м 0,272

Относительная ширина 
рабочего колеса b

2
/D

2

0,0243

Угол выхода лопаток РК β
л2
, град. 71,3

Число лопаток рабочего колеса, z
2

36

Втулочное отношение, D
вт

/D
2

0,361

Число лопаток ВНА, z
ВНА

22

Исходный угол поворота лопатки ВНА 
(по хорде), θ

В0
, град.

25,2

Относительный входной диаметр РК, D
1
/D

2
0,560

в)
Рис. 3. Зависимости параметров двухступенчатого ЦК 

от расчётного отношения давлений: 
а) относительной ширины РК 1-й ступени 

(nоб = 5300 об/мин; Ne = 14,6 МВт); б) частоты вращения 
ротора (Ne = 14,6 МВт; (b

2
/D

2
)
1ст

 < 0,075); в) потребляемой 
мощности (nоб = 5300 об/мин; (b

2
/D

2
)
1ст

 < 0,075)
Fig. 3. The dependence of the parameters of a two-stage 

compressor on the calculated pressure ratio:
a) the relative width of the first stage wheel (n = 5,300 rpm; 

Ne = 14,6 MW); б) rotor speed (Ne = 14,6 MW; (b
2
/D

2
)
1st < 0,075);

в) power consumption (n = 5300 rpm; (b
2
/D

2
)
1st < 0,075)

а)

б)
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изоэнтропы, поскольку они связаны между собой 
соотношением Eu = (M2 ∙ k)–1.

Для удобства вычислений динамическое подобие 
сводится к выполнению равенства условных чисел 
Маха 
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, определенных по окружной ско-
рости РК, при условии, что показатели изоэнтропы 
воздуха и газа отличаются незначительно k ≈ k.

Еще одним условием пересчета характери-
стик является выполнение равенства политропных 
КПД  
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 и коэффициентов мощности 
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на сходственных режимах.

Другой критерий динамического подобия — ус-
ловное число Рейнольдса 
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  или  
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,            (2)

где ν
н
 — кинематическая вязкость воздуха (газа) 

при начальных условиях, м2/с.
В большинстве практических случаев испыта-

ний модельных ступеней и работы натурных ЦК  
на газе числа Re находятся в области автомодель-
ности (Re

U
>Re

Uпред
 = 5 ∙ 106) [12, 13] и его влияние 

при пересчете характеристик с воздуха на газ  
не учитывают.

В качестве исходных данных задаются номи-
нальная мощность ГТУ (N

ном
=16 МВт) параметры 

газа на входе в ЦК (начальные давление Р
н
 и темпе-

ратура Т
н
), а также состав газа, для которого опре-

деляются показатель изоэнтропы k, газовая посто-
янная R и фактор сжимаемости z

н
.  

Задается масштабный фактор, представляющий 
отношение диаметра РК проектируемого натурного 
ЦК к диаметру РК модельной ступени 
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. 
Из условия кинематического подобия 
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определяется объёмная производительность натур-
ного ЦК [13]

 .               (3)

Частота вращения ротора ЦК, об/мин 

 .                        (4)

Отношение давлений [13]

.        (5)

Внутренняя мощность ЦК, Вт

     .   
 .               (6)

При испытаниях модельной ступени получены 
Re

U
 ≈ 4 ∙ 106, но уже в проектируемом натурном ЦК 

Re
U
>2 ∙ 107, т.е. находятся в зоне автомодельности. 

Кроме того, следует учитывать значительное разли-
чие в геометрических размерах модельной и про-
ектируемой ступени. В этом случае существенное 
влияние на характеристики может оказывать чисто-
та обработки поверхностей (техническая шерохова-
тость Ra). Методика учета этих двух факторов при-
ведена в работе [16] и принята международными 
стандартами [17, 18].

Согласно этой методике считается, что вблизи 
максимума КПД доля потерь, которая не зависит  
от числа Re, составляет 0–50 %. Принимая эту 
долю, равную 40 %, получаем соотношение между 
КПД в условиях эксплуатации '

п
 и полученным  

в условиях испытаний 
п

 ,               (7)

где , ', 
кр
 — коэффициенты трения в условиях 

эксплуатации, испытаний и при критическом числе 
Рейнольдса.

При критических числах Re коэффициент тре-
ния определяется на основе уравнения Кармана 
[19], где в качестве эквивалентного гидравлического 
радиуса принята ширина РК:

  ,                (8)

где Ra, b
2
 — техническая шероховатость поверхно-

сти и ширина рабочего колеса натурной ступени.
Коэффициенты трения в эксплуатационных 

условиях и в условиях испытаний определяются  
по формуле Коулбрука–Уайта [20]:

.           (9)

Значение технической шероховатости в форму-
лах (7–8) приняты для модельной ступени Ra=0,63, 
для натурной ступени Ra = 2,5.

Изменение внутреннего напора и расхода при 
увеличении числа Re

 ,                (10)

 .                       (11)

ГДХ спроектированного натурного одноступен-
чатого ЦК природного газа, полученные расчётом 
по приведенной методике (2–6) с учетом поправ-
ки на увеличение чисел Рейнольдса по формулам 
(7–11), а также с учётом возможности регулирова-
ния режимов работы с помощью закрутки потока 
на входе в ПООРК, создаваемой ВНА, с использо-
ванием методики [21],  представлены на рис. 4. Па-
раметры натурного ЦК приведены в табл. 2. Рас-
чет выполнялся на следующие исходные данные: 
начальные давление Р

н
 = 5,32 МПа и температура  

Т
н 
= 288 К газа; номинальная мощность ГТУ Nном = 

16 МВт.

Обсуждение результатов

Для сравнения рабочих диапазонов спроектиро-
ванного ЦК с учётом регулирования изменением 
частоты вращения ротора и дополнительного регу-
лирования закруткой потока ВНА выполнено сопо-
ставление с ГДХ одного из находящихся в эксплу-
атации на ряде объектов транспорта газа ЦК типа 
398-25-1. Совмещение ГДХ, спроектированного ЦК 
на базе ступени К39 с ГДХ ЦК 398-25-1, показано 
на рис. 5.
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На графиках (рис. 5) зависимостей 
к
 = f(Q)  

и η
п
 = f(Q) видно, что ЦК 398-25-1 в расчётной точке 

(η
п 
= max) имеет 

к
расч = 1,37 и Q

расч
 = 400 м3/мин,  

а спроектированный ЦК К39 соответственно  


к
расч = 1,4 и Q

расч
 = 350 м3/мин. При этом основ-

ной диапазон рабочих режимов по зависимости  


к
 = f(Q) на номинальных n

об
 = 5300 об/мин  

и максимальных n
об
 = 5565 об/мин практически 

совпадает при нахождении лопаток ВНА у ЦК К39 
в исходном положении. В диапазоне положитель-
ных закруток потока (в сторону вращения РК)  
от δ

л
 = 0° до δ

л
 = +25° имеется возможность 

изменения рабочих режимов по производительно-
сти и отношению давлений в широком пределе при 
неизменной частоте вращения. Следует отметить 
смещение границы помпажа (крайние левые точки  
на ГДХ) в область меньших производительностей  
у ЦК К39, чем у 398-25-1, что способствует также 
расширению диапазонов работы.

При смещении рабочих режимов в левую сто-
рону от расчетной точки политропный КПД для ЦК 

Рис. 4. ГДХ спроектированного ЦК с регулируемым
 входным направляющим аппаратом

 (Рн = 5,32 МПа, Тн = 288 К, R = 502,7 Дж/(кг∙К)
Fig. 4. Gas dynamic characteristics of the designed compressor 

with an adjustable inlet guide (Pn = 5,32 MPa, Tn = 288 K, 
R = 502,7 J/(kg∙K)

Рис. 5. Сравнение ГДХ спроектированного одноступенчатого 
ЦК на базе ступени К39 и существующего двухступенчатого 

ЦК 398-25-1
Fig. 5. Comparison of the gas dynamic characteristics of the 

designed single-stage compressor based on the K39 stage and 
the existing two-stage compressor 398-25-1

Таблица 2. Основные параметры спроектированного 
компрессора
Table 2. The main parameters of the designed compressor

Параметр Значение

Диаметр рабочего колеса, D
2
, м 0,970

Ширина рабочего колеса, b
2
, м 23,5

Угол выхода лопаток ПООРК, β
л2
, 

град.
71,3

Число лопаток рабочего колеса, z
2

36

Втулочный диаметр, D
вт
, м 0,350

Входной диаметр ПООРК, D
1
, м 0,544

Число оборотов ротора, n
об
, об/мин 5300

Расчётное отношение давлений, ε
к

1,4

Объёмная производительность по 
условиям всасывания, Q, м3/мин

360

Давление газа начальное, Р
н
, МПа 5,32

Температура газа начальная, Т
н
, ºС 15
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К39 выше, чем у 398-25-1, соответственно, потре-
бляемая мощность ниже. Правее расчётной точки 
ситуация обратная. Недостатком, как было сказано 
выше, является резкое снижение 

к
 = f(Q) у ЦК 

К39 в правой зоне, способствующее некоторому 
снижению рабочего диапазона, что связано с осо-
бенностями высоконапорной ступени с большими 
углами β

л2
. При этом указанный недостаток перехо-

дит в достоинство в случае рассмотрения пусковых 
режимов, которые будут выполняться при меньшей 
производительности и, соответственно, мощности. 

С целью оценки конкурентоспособности пред-
лагаемого типа ПЧ ЦК для линейных газовых КС 
выполнен расчетный анализ рабочих режимов ГПА 

с различными типами ГТУ в классе мощностей  
16 МВт (ПС-90ГП2 и АЛ-31СТ), с различными ти-
пами ЦК. При этом использовались фактические 
среднемесячные графики загрузки за два года 
(вариант 1 — годовой объём транспорта газа 1,2 
млрд м3, среднесуточный 98,8 млн м3/сут и вари-
ант 2 — годовой объём транспорта газа 1,0 млрд м3, 
среднесуточный 86,0 млн м3/сут) на примере одной  
из линейных КС.  

Расчет выполнялся по методике, изложенной  
в [9]. В качестве критерия эффективности рассма-
тривался относительный расход топливного газа, 
определяемый по формуле (1). Результаты расчетов 
приведены на рис. 6.

Из полученных результатов сравнения следует, 
что среди существующих типов ПЧ, различающих-
ся расчётным отношением давлений, разница в по-
треблении топливного газа составляет менее 1 %  
(от 0,5 до 0,8 %), что ставит под сомнение экономи-
ческую целесообразность замены ПЧ эксплуатиру-
емых двухступенчатых ЦК с 

к
расч = 1,44 на двух-

ступенчатые ПЧ с 
к
расч = 1,35. 

Предлагаемый тип ЦК К 39 в одноступенчатом 
исполнении с ПООРК и ВНА для различных графи-
ков загрузки КС и типов ГТУ имеет сопоставимые 
показатели по энергоэффективности с существу-
ющими в настоящее время ЦК, в некоторых слу-
чаях превосходящую эффективность и небольшое 
снижение со сравниваемым 398-25-1 не более чем  
на 0,2 %. Следует акцентировать, что взятая для вы-
полнения проекта модельная ступень авиационно-
го компрессора не является идеальной для работы  
на таких объектах (смещена область рабочих режи-
мов в меньшую сторону). Возможность применения 
в качестве модельных ступеней с закрытыми осе-
радиальными колёсами, с возможностью варьиро-
вания относительной ширины РК, углов установки 
лопаток и других параметров позволит повысить 
политропный КПД и расширить диапазон эффек-
тивной работы одноступенчатых ЦК с консольным 
ротором и ВНА и еще более увеличить энергоэф-
фективность транспорта газа.   

Варианты конструктивного облика предлагае-
мых типов ЦК в виде эскизной проработки пока-
заны на рис. 7, а компоновки ГПА на КС показаны 
на рис. 8.

Очевидно, что реализация предлагаемых техни-
ческих решений невозможна при модернизации 

Рис. 6. Сравнение различных типов ПЧ ЦК 
по величине относительного расхода топливного газа ГПА 

с различными типами приводом ПС-90ГП2 и АЛ-31СТ 
для двух вариантов годовой загрузки КС

Fig. 6. Comparison of different types of flow parts of centrifugal 
compressors in terms of relative fuel gas consumption with 

different types of drive PS-90GP2 and AL-31ST for two variants 
of the annual compressor station load

                                       а)                                                                                     б)
Рис. 7. Варианты конструктивного исполнения одноступенчатого ЦК с ВНА:

 а) со сборным корпусом; б) с цилиндрическим корпусом
Fig. 7. Design options for a single-stage compressor with an inlet guide: a) with a prefabricated body; б) with a cylindrical body
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ГПА (замене ПЧ), а возможна только при рекон-
струкции существующих КС с заменой оборудова-
ния и трубопроводной обвязки или при строитель-
стве новых КС. 

Заключение

Разработана и апробирована методика проекти-
рования натурных газовых ЦК на основе резуль-
татов испытания на воздухе модельной ступени, 
геометрические размеры которой и качество об-
работки поверхностей значительно отличаются от 
натурной ступени с учётом влияния поправок на из-
менение чисел Рейнольдса.

Выполнена серия газодинамических расчетов 
разработанного компрессора с учетом регулирова-

ния изменением закрутки потока на входе в рабочее 
колесо. Показано, что рассчитанные газодинамиче-
ские характеристики проектируемого компрессора 
сопоставимы по рабочему диапазону с существую-
щими в настоящее время ЦК, при этом имеют бо-
лее широкий диапазон в левой части и зауженный 
диапазон в правой части характеристики. 

Выполнено сравнение энергоэффективности 
различных типов эксплуатируемых центробежных 
компрессоров на линейных КС и предлагаемого ЦК 
в одноступенчатом исполнении с ВНА.

Проведенный расчётный анализ показал, что 
предложенный тип ЦК на базе ступени с полуот-
крытым рабочим колесом и ВНА по энергоэффек-
тивности не уступает существующим и имеет пер-
спективы для дальнейшего совершенствования. 

б)
Рис. 8. Компоновка ГПА с одноступенчатым ЦК с осевым входом: а) ГТН-16Р «Уфа»; б) ГПА-16 «Арлан»

Fig. 8. Layout of gas pumping units with a single-stage centrifugal compressor with axial inlet: a) GTN-16R Ufa; б) GPA-16 Arlan 

а)
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Конструкция предлагаемого ЦК имеет преиму-
щество в снижении металлоемкости, габаритов, 
а использование в составе ГПА на КС позволяет 
обеспечить осевой подвод газа к РК, что снижает 
гидравлические потери. При этом реализация пред-
лагаемых решений существенно изменит конструк-
тивный облик существующих КС.
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EVALUATION OF THE PROSPECTS FOR THE USE 
OF SINGLE-STAGE CENTRIFUGAL COMPRESSORS BASED 

ON HIGH-PRESSURE STAGES WITH AN INLET GUIDE DEVICE 
AT LINEAR GAS COMPRESSOR STATIONS

A. D. Vanyashov1,2, V. V. Karabanova1, A. A. Nefedov3

1Omsk State Technical University,
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The issues of evaluating the technical and economic prospects for the use of gas pumping units with 
single-stage centrifugal compressors with an axial suction nozzle, created on the basis of high-pressure 
stages with axial impellers and an adjustable inlet guide device, at linear gas compressor stations are 
considered. A brief description of the methodology for recalculating tests of a small compressor stage 
performed in air for working conditions as part of a gas compressor station is given. A comparative 
assessment of the competitiveness of the proposed compressor type with existing types of compressors 
in two-stage design has been performed. 

Keywords: centrifugal compressor, inlet guide device, axial radial impeller, gas dynamic characteristics, 
gas pumping unit, compressor station, gas transmission system.
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