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АНАЛИЗ МЕХАНИЧЕСКИХ ПОТЕРЬ В РАБОЧЕЙ КАМЕРЕ 
РОТАЦИОННО-ПЛАСТИНЧАТЫХ МАШИН
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Работа посвящена анализу потерь на трение в ротационно-пластинчатых машинах. Установле-
но, что наименьшие потери на трение обеспечивает смазка цилиндра водой, при этом значения  
коэффициента трения, полученные при обработке результатов, свидетельствуют о наличии ги-
дродинамического режима смазки. Получены неожиданно большие значения потерь мощности 
на трение в случае применения масла в качестве смазывающего материала, что обусловлено 
прежде всего высокими гидромеханическими потерями. 
Анализ отношения «мощность трения/индикаторная мощность» в роторно-пластинчатых ком-
прессорных машинах показал, что применение в качестве смазывающего вещества воды позво-
ляет существенно увеличить быстроходность машин без существенного снижения их энергетиче-
ских характеристик. Повышение быстроходности несмазываемых пластинчатых машин требует 
поиска новых технических решений и материалов узлов трения, формирующих рабочую камеру.
   
Ключевые слова: ротационно-пластинчатый компрессор, механическое трение, смазка, несмазы-
ваемая рабочая камера, мощность.

Введение

Ротационно-пластинчатые машины занимают 
важное место в инженерных приложениях, пре-
жде всего в качестве компрессоров, пневмодви-
гателей и ORC-расширителей. Анализ патентной 
активности [1] показал, что интерес к данному 
типу машин высокий и постоянно растущий.  
В области воздушных компрессоров треть про-
даваемых в Европе машин роторного типа — это 
ротационно-пластинчатые машины (по данным 
компании Ing. Enea Mattei). При этом активные 
работы по производству и совершенствованию 
роторно-пластинчатых машин ведутся такими 
компаниями, как Ing. Enea Mattei, Mapner, DVP, 
Becker, Hydrovane, Torad Engineering.

Особенностью пластинчатых машин в срав-
нении с основными конкурентами (спиральные  
и винтовые машины) являются простота кон-
струкции, компактность, малый вес, полное от-
сутствие вибраций и низкий уровень шума, 
высокая надежность, высокая стабильность ха-
рактеристик в течение всего срока эксплуата-
ции, низкая стоимость обслуживания и ремонта, 
полное отсутствие пульсаций.

Вместе с тем имеет место и ряд существенных 
недостатков таких машин, которые сдерживают 
активное внедрение пластинчатых компрессо-
ров. Это прежде всего большие механические 
потери на трение (от 30 до 82 % [2–4] в узлах 
трения, формирующих рабочую камеру, причем 
основной резерв снижения таких потерь нахо-
дится в сопряжении «пластина-цилиндр» (до 87 % 
от всех механических потерь [5–9]). 

Опыт создания и исследования в целом ро-
торных машин со смазываемой рабочей каме-

рой показал, что к числу основных факторов, 
которые следует учитывать при проектировании, 
относятся потери на трение рабочих органов 
между собой и о компримируемую среду [10].  
В связи с чем вопросы снижения трения являют-
ся актуальными на протяжении всех этапов со-
вершенствования роторно-пластинчатых машин, 
что подтверждается публикациями в данной об-
ласти исследований [11–22].

Целью данной работы является эксперимен-
тальное исследование потерь на трение в сопря-
жении «пластина-цилиндр» при смазке рабочей 
камеры ротационно-пластинчатой машины мас-
лом, водой и в отсутствии смазочного материала.

Методика экспериментального исследования

В ходе испытаний определялись зависимости 
мощности механического трения от частоты вра-
щения ротора. Схема измерений рассмотрена на 
рис. 1. 

Мощность механического трения для одной 
пластины определялась косвенным методом по 
уравнениям:

      (1)

ω = 2 ⸱ π ⸱ n,                       (2)

M
тр

 = M
дат

 = F
дат

 ⸱ L
дат 

,               (3)

где M
тр

 — момент трения; M
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чике силы; z — число пластин; ω — угловая ско-
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зания тензодатчика; L
дат

 — расстояние от центра 
ротора до точки измерения силы на датчике.

Коэффициент трения определялся по уравне-
нию:

   (4)

    

 (5)

где F
тр

 — сила трения пластин; R(D) — радиус 
(диаметр) цилиндра; m

пл
 — масса пластины; h — 

высота пластины.
Значение р⸱v-фактора определялось по урав-

нению:

Рис. 1. Схема измерения момента трения:
1 — датчик силы; 2 — балка; 

3 — цилиндр, имеющий возможность поворота вокруг оси вала; 
4 — ротор; 5 — вал; 6 — пластина

Fig. 1. Scheme for measuring the moment of friction: 
1 — force sensor; 2 — beam; 

3 — a cylinder that can be rotated around the axis of the shaft; 
4 — rotor; 5 — shaft; 6 — plate

Рис. 2. Конструкция экспериментального узла стенда: 
1 — ротор; 2 — цилиндр в сборе; 3 — вал; 4 — водяная рубашка в сборе; 

5 — шкив; 6 — неметаллическая пластина; 7 — корпус подшипников в сборе; 
8 — подшипник цилиндра; 9 — подшипник радиальный ротора 

Fig. 2. The design of the experimental assembly of the stand: 
1 — rotor; 2 — cylinder in assembly; 3 — shaft; 4 — water shirt in the assembly; 

5 — a pulley; 6 — non-metallic plate; 7 — bearing housing assembly; 
8 — cylinder bearing; 9 — radial rotor bearing
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(6)

где b — толщина пластины, L — длина пластины.
В ходе испытаний применялись следующие 

средства измерений: тахометр АКИП-9202 — для 
измерения частоты вращения вала; весы анали-
тические ЛВ 210-А — для определения массы 
пластин; датчик силы BCL-3L и преобразователь 
МВ110-224.4ТД — для измерения момента тре-
ния; штангенциркуль (кл. 2) — для измерения 
линейных размеров. Погрешность определения 
мощности трения составила 0,14 %, коэффициен-
та трения — 0,22 %, р⸱v-фактора — 2 %.

В связи с тем что в качестве материала пла-
стин принят графит, перед первым испытанием 
пластины необходимо приработать. Моментом 
окончания приработки является установившийся 
режим трения, который оценивается стабилизи-
ровавшимся значением коэффициента трения. 
Также окончание приработки оценивалось визу-
ально.

Для проведения исследований приработанные 
пластины и цилиндр экспериментальной уста-
новки необходимо протереть бензином (ГОСТ 
443-76), затем этиловым спиртом (ГОСТ 5962-57). 

Результаты измерения момента трения во вре-
мени записывались и отображались в виде трен-
дов в течение всего эксперимента в программе 
«MasterSKADA». 

Для проведения исследований был разработан 
экспериментальный стенд (рис. 2). 

Экспериментальный стенд состоит из вала 3, 
на котором установлен ротор 1 наружным диа-
метром 90 мм. По длине ротора нарезаны 4 паза, 
в которых размещены пластины 6, выполнен-
ные из графита АГ-1500СО5. Размеры пластин:  
длина — 50 мм, высота — 30 мм, толщина — 5 мм.  
Под действием центробежных сил при враще-
нии вала с ротором пластины прижимаются  
к внутренней поверхности коаксиально распо-
ложенного цилиндра 2 диаметром 100 мм. Вы-
полнена закалка (HRC 54) и шлифовка (0,32 мкм) 
трущейся поверхности цилиндра. Цилиндр «вы-
вешен» на подшипнике качения 8, за счет кото-
рого имеет возможность поворота вокруг оси 
ротора под действием сил трения в сопряжении 
«пластина-цилиндр». Момент трения через балку, 
закрепленную на крышке цилиндра, передается 
на тензодатчик. Учитывая большие тепловыделе-
ния, в результате «сухого» трения цилиндр снаб-
жен рубашкой охлаждения 4 с нижним подводом 
проточной воды. Момент к валу 3 подводится 
через ременную передачу 5 от асинхронного 
электродвигателя. Передача крутящего момента 
реализована парой шкивов, за счет которых обе-
спечивается диапазон частот вращения вала до 
12 000 об/мин. Плавность регулирования частоты 
вращения вала обеспечивает частотный регуля-
тор. Нагрузки со стороны вала воспринимаются 
подшипниками качения 9 размещенными в кор-
пусе подшипников 7. Для смазки и охлаждения 
подшипников 9 предусмотрена циркуляционная 
система смазки с верхней подачей масла с воз-
можностью стока в масляный бак.

Результаты испытаний

Результаты испытания в режиме смазки во-
дой, маслом и бессмазочного материала пред-
ставлены на рис. 3–6.

Наибольшие потери мощности на трение  
(рис. 3) в диапазоне частот вращения вала 
2000÷4700 об/мин соответствуют условиям «су-
хого» трения, что ожидаемо, при этом мощность 
трения не превышает 530 Вт в диапазоне иссле-
дований. Неожиданно большие значения мощно-
сти трения были получены при испытаниях со 
смазыванием цилиндра маслом. В таких услови-
ях мощность трения достигала значений, равных 
450 Вт при частоте вращения вала 4700 об/мин, 
что всего на 15 % ниже аналогичных показате-
лей при сухом трении. При этом существенно 
меньшие потери на трение были выявлены при 
смазке цилиндра водой. В этом случае мощность 
трения составила не более 40 Вт при частоте вра-
щения до 4700 об/мин. Высокие значение мощ-
ности трения в сопряжении «пластина-цилиндр» 
при смазке маслом можно объяснить гидроме-
ханическими потерями и сравнительно высокой 
вязкостью масла. 

На рис. 4–6 представлены эксперименталь-
ные зависимости коэффициента трения от ча-
стоты вращения ротора, скорости скольжения  
и значения р⸱v-фактора.

В целом значения коэффициента трения в ди-
апазоне исследований для пластин без смазки со-
ставили 0,14÷0,24, при смазке водой — 0,005÷0,02, 
при смазке маслом — 0,1÷0,55.

Анализ зависимостей, рассмотренных на  
рис. 4–6, показал, что уровень значений коэф-
фициента трения при испытаниях без смазки 
характерен для «сухого» трения и в целом соот-
ветствует аналогичным данным других авторов; 
при смазке водой — характерен для гидродина-
мического режима трения; при смазке маслом —  
до значений, равных 0,15, характерен при гра-
ничном трении, для более высоких значений, 
вероятно, обусловлен перемещением слоя масла 
пластинами (гидромеханические потери).

Таким образом, результаты испытания по-
казали перспективность применения в качестве 
смазывающих и охлаждающих жидкостей ро-
тационно-пластинчатых машин, тех жидкостей, 
которые имеют малую вязкость, например, воду, 
что позволит улучшить энергетические показа-
тели машины. Применение в качестве смазы-
вающей жидкости масла требует исследования 
влияния количества масла на энергетическую 
эффективность ротационно-пластинчатой маши-
ны с учетом влияния сжимаемого газа.

Результаты теоретических исследований

На рис. 7, 8 представлены результаты теоре-
тической оценки соотношения мощности меха-
нического трения пластин о стенку цилиндра  
и индикаторной мощности при адиабатическом 
сжатии воздуха в зависимости от частоты вра-
щения вала ротационно-пластинчатых воздухо-
дувок (рис. 7) и компрессоров (рис. 8) при раз-
личном числе пластин и степени внутреннего 
повышения давления в рабочей камере с учетом 
результатов экспериментального исследования 
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мощности трения, рассмотренных на рис. 3. За 
мощность эталонного компрессора примем мощ-
ность идеального компрессора с адиабатическим 
сжатием [2]:

     (7)

    (8)

       
(9)

e = 0,1⸱R,                      (10)

где z — число пластин; L — длина цилиндра;  
n — частота вращения вала; R — радиус цилин-
дра; e — эксцентриситет; β — угол между пласти-
нами; р

вс
 — давление всасывания; р

н
 — давление 

нагнетания; k — коэффициент адиабаты.
Радиус цилиндра и длина цилиндра приняты 

в соответствии с размерами экспериментально-
го образца цилиндра, при этом R = 0,05 м; L =  

Рис. 3. Зависимость мощности трения одной пластины 
о стенку цилиндра от частоты вращения ротора: 

1 — без смазочного материала; 2 — при смазке водой; 
3 — при смазке маслом

Fig. 3. The dependence of the friction power of one plate 
on the cylinder wall on the rotor speed: 

1 — without lubricant; 2 — when lubricated with water; 
3 — when lubricated with oil

Рис. 4. Зависимость коэффициента трения 
от частоты вращения ротора: 

1 — без смазочного материала; 2 — при смазке водой; 
3 — при смазке маслом

Fig. 4. The dependence of the coefficient of friction 
on the rotor speed: 

1 — without lubricant; 2 — when lubricated with water; 
3 — when lubricated with oil
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= 0,05 м. В качестве рабочего тела рассматрива-
ется воздух, при этом k = 1,4. Давление всасы-
вания равно 0,1 МПа. Принято четыре значения 
степени повышения давления (ε) и соответству-
ющее ему количество пластин [2]: ε = 1,1 (z = 2); 
ε = 1,6 (z = 4); ε = 2,75 (z = 10); ε = 4 (z = 20).

Из рис. 7 следует, что в целом с увеличением 
частоты вращения вала соотношение «мощность 
трения/индикаторная мощность» (N

тр
/N

ад
) уве-

личивается линейно и для различных типов смаз-
ки трущихся сопряжений изменяется с разной 
интенсивностью, при этом:

—   в случае смазки рабочей камеры водой при 
частоте вращения до 2000 об/мин соотношение 
N

тр
/N

ад
 не превышает 30 % (при ε = 1,6 не более 

10 %), при n = 4500 об/мин достигает 80 %;

—   для несмазываемой рабочей камеры при 
частоте вращения до 1000 об/мин соотношение 
N

тр
/N

ад
 не превышает 70 % (при ε = 1,6 не более 

25 %), при n = 4500 об/мин достигает 900 %.
Из рис. 8 следует, что:
—   в случае смазки рабочей камеры водой 

при частоте вращения до 2000 об/мин соотно-
шение N

тр
/N

ад
 не превышает 10÷14 %, а при n =  

= 4500 об/мин достигает 37 %;
— для несмазываемой рабочей камеры при 

частоте вращения до 1000 об/мин соотношение 
N

тр
/N

ад
 не превышает 24÷33 % (33 % при z = 20),  

а при n=4500 об/мин достигает 500 %;
В целом для традиционной конструкции ро-

тационно-пластинчатых машин увеличение бы-
строходности возможно только в случае смаз-

Рис. 5. Зависимость коэффициента трения пластины 
о стенку цилиндра от скорости скольжения пластины: 
1 — без смазочного материала; 2 — при смазке водой; 

3 — при смазке маслом
Fig. 5. The dependence of the coefficient of friction of the plate 

on the cylinder wall on the sliding speed of the plate: 
1 — without lubricant; 2 — when lubricated with water; 

3 — when lubricated with oil

Рис. 6. Зависимость коэффициента трения пластины о стенку ци-
линдра от значения p⸱v-фактора: 

1 — без смазочного материала; 2 — при смазке водой; 
3 — при смазке маслом

Fig. 6. The dependence of the coefficient of friction of the plate on the 
cylinder wall on the value of p⸱v-factor: 

1 — without lubricant; 2 — when lubricated with water; 
3 — when lubricated with oil
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Рис. 7. Зависимость соотношения мощности механического трения 
и индикаторной мощности при адиабатическом сжатии от частоты вращения 

ротора роторно-пластинчатых воздуходувок при ε = 1,1÷1,6: 
1 — смазка цилиндра водой; 2 — смазка цилиндра маслом; 

3 — несмазываемая рабочая камера; 1
2
, 2

2
, 3

2
 — при z = 2; 1

4
, 2

4
, 3

4
 — при z = 4

Fig. 7. The dependence of the ratio of the power of mechanical friction and 
indicator power during adiabatic compression on the rotational speed of the rotor 

of rotary vane blowers at ε = 1,1÷1,6: 
1 — lubrication of the cylinder with water; 2 — cylinder lubrication with oil; 
3 — non-lubricated working chamber; 1

2
, 2

2
, 3

2
 — at z = 2; 1

4
, 2

4
, 3

4
 — at z = 4

Рис. 8. Зависимость соотношения мощности механического трения 
и индикаторной мощности при адиабатическом сжатии 

от частоты вращения ротора роторно-пластинчатых компрессоров при ε = 2,75÷4: 
1 — смазка цилиндра водой; 2 — смазка цилиндра маслом; 

3 — несмазываемая рабочая камера; 1
10
, 2

10
, 3

10
 — при z = 10; 1

20
, 2

20
, 3

20
 — при z = 20

Fig. 8. The dependence of the ratio of the power of mechanical friction 
and indicator power during adiabatic compression on the rotational speed 

of the rotor of rotary vane compressors at ε = 2,75÷4: 
1 — cylinder lubrication with water; 2 — cylinder lubrication with oil; 

3 — non-lubricated working chamber; 1
10
, 2

10
, 3

10
 — at z = 10; 

20
, 2

20
, 3

20
 — at z = 20
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ки маловязкими жидкостями, например, водой.  
Несмазываемые машины, с точки зрения потерь 
энергии на механическое трение, целесообразно 
выполнять тихоходными с малыми степенями по-
вышения давления; увеличение быстроходности 
возможно, за счет применения новых нестан-
дартных конструкций и подбора современных 
антифрикционных материалов.

Заключение

В результате выполненной работы предложе-
на методика экспериментального исследования 
и стенд, имитирующий трение в сопряжении 
«пластина-цилиндр» ротационно-пластинчатой 
машины для исследования триботехнических 
характеристик пары трения. Погрешность мето-
дики определения мощности трения не превы-
шает 0,14 %. Выполнены экспериментальные ис-
следования в диапазоне частот вращения ротора 
950÷4700 об/мин. Результаты испытаний адекват-
ны и в целом соответствуют результатам извест-
ных литературных данных (например, для несма-
зываемой рабочей камеры). Анализ результатов 
испытаний показал, что наименьшие потери мощ-
ности на трение достигаются за счет применения 
маловязких смазывающих материалов, например, 
воды. Применение масла в качестве смазываю-
щего и охлаждающего рабочего тела приводит  
к большим механическим потерям, прежде всего 
за счет гидромеханических потерь, что требует 
проведения дальнейших исследований данных 
процессов с учетом влияния сжимаемого газа  
и соотношения массовых расходов смазки и ра-
бочего тела. Уровень значений коэффициентов 
трения свидетельствует о том, что при смазке 
водой наблюдается гидродинамический режим 
трения.

Теоретический анализ значений соотноше-
ния N

тр
/N

ад
 показал, что применение в качестве 

смазывающего вещества воды позволяет увели-
чить быстроходность ротационно-пластинчатых 
машин при минимальных механических потерях  
в рабочей камере. Создание быстроходных  
несмазываемых пластинчатых машин требу-
ет поиска новых технических решений и мате-
риалов узлов трения, формирующих рабочую  
камеру.
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ANALYSIS OF MECHANICAL LOSSES 
IN THE WORKING CHAMBER OF ROTARY VANE MACHINES

N. A. Raikovsky, V. L. Yusha, K. I. Kuznetsov, 
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The work is devoted to the analysis of reducing friction losses in rotary vane machines. It is established 
that the smallest friction loss is provided by lubricating the cylinder with water, while the values of 
the friction coefficient obtained by processing the results indicate the presence of the hydrodynamic 
lubrication regime. Unexpectedly large values of friction power losses are obtained when oil is used 
as a lubricant, which is primarily due to high hydromechanical losses, which, according to preliminary 
estimates, can reach 70 %.
The analysis of the ratio «friction power/indicator power» in rotary vane compressor machines shows 
that the use of the water as a lubricant can significantly increase the speed of machines without a significant 
decrease in their energy characteristics. Increasing the speed of non-lubricated plate machines requires 
the search for new technical solutions and materials of friction units forming the working chamber.
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power.
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