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Для решения проблемы повышенных механических потерь стандартного пластинчатого ком-
прессора в этой статье предлагается новая конструкция такого компрессора. Этот компрессор 
может значительно уменьшить механические потери на трение за счет преобразования трения 
скольжения между кромкой пластины и цилиндром в трение качения с помощью подшипника ка-
чения. В данной работе описаны конструкция и принцип работы, теоретически проанализированы 
модели расчета потерь на механическое трение этих двух видов компрессоров. Результаты по-
казывают, что механические потери разрабатываемого пластинчатого компрессора могут быть 
уменьшены почти на 38 % при тех же технологических условиях. В то же время фактические 
результаты испытаний показали, что общее потребление мощности компрессора снизилось на 
160,1 Вт (6,89 %), а КПД увеличился на 11,89 %.
   
Ключевые слова: пластинчатый компрессор, ротор, подшипник качения, трение скольжения, ме-
ханические потери мощности, расчёт мощности трения, эксперимент, верификация результатов.

Перевод публикуется с разрешения авторов и оргкомитета конференции «Компрессоры и их 
системы» (Лондон, 2019).

1. Введение

Имея такие преимущества, как простая кон-
струкция, удобство эксплуатации, автомати-
ческая балансировка ротора, низкий уровень 
шума, низкая вибрация, меньшая пульсация вра-
щающего момента, низкая цена изготовления  
и так далее, пластинчатые компрессоры широко 
используются в сфере кондиционирования, в ва-
куумных насосах, малых системах охлаждения,  
в оборудовании по кондиционированию воздуха 
и автомобильных компрессорах.

Основным недостатком обычного пластин-
чатого компрессора является то, что механиче-
ское трение между кромкой пластины и цилин-
дром очень высокое. В работе [1] обсуждается 
оптимальное противодавление пластины и, со-
ответственно, спроектирована сегментирован-
ная дросселирующая камера противодавления. 

В работе [2] показано то, что потери на трение 
кромки пластины могут составлять около 87,1 % 
от общих механических потерь компрессора.  
В работах [3–5], анализирующих обратное дав-
ление, действующее на хвостовик пластины, по-
казано, что при наличии контакта между кром-
кой пластины и внутренней стенкой цилиндра, 
пониженное контактное усилие может снизить 
потери на трение и тем самым улучшить произ-
водительность компрессора.

В работе [6] установлено три состояния про-
тиводавления, путем сравнения их влияния на 
характер движения и характеристики пласти-
ны, показано, что постоянное противодавление 
способствует улучшению характеристик дви-
жения, а затем улучшению производительности 
компрессора. Вышеуказанные исследования со-
средоточены на том, чтобы снизить энергопотре-
бление, обусловленное трением кромки пласти-



42

Й
. С

. Х
У,

  Х
. Й

. В
ЕЙ

,  
Й

. С
Ю

Й
,  

П
. Г

УА
Н

Ь,
  Ф

. В
У

3,
  Ф

. Й
. Л

О
3,

  Л
. П

. Ж
Э

Н
Ь.

  С
. 4

1–
49

  
Y.

 S
. H

U
,  

H
. J

. W
EI

,  
J.

 X
U

,  
P.

 K
W

A
N

,  
F. 

W
U

,  
F. 

Y.
 L

U
O

,  
L.

 P
. R

EN
.  

P.
  4

1–
49

   
 ны. Следовательно, сила трения между кромкой 

пластины и цилиндром и надежность являются 
самыми проблемными местами, ограничивающи-
ми применение лопастного компрессора в более 
широкой сфере.

В данной работе предлагается новый тип пла-
стинчатого компрессора. Благодаря замене ци-
линдра обычного пластинчатого компрессора на 
цилиндр и подшипник качения, кромка пласти-
ны контактирует с внутренним кольцом подшип-
ника и сохраняется определенный зазор между 
внутренней стенкой и цилиндром. Внутреннее 
кольцо подшипника вращается вместе с пласти-
ной под действием трения, которое уменьшает 
относительную скорость кромки пластины и вну-
тренней стенки цилиндра. Таким образом, фрик-
ционная мощность преодоления сопротивления 
трения кромкой пластины уменьшается, благода-

ря чему частично устраняются дефекты обычно-
го лопастного компрессора, а поэтому расширя-
ется спектр его применения.

2.  Базовая конструкция

На рис. 1 показана базовая конструкция ново-
го высокоэффективного пластинчатого компрес-
сора (ВПК). По сравнению со стандартным пла-
стинчатым компрессором (СПК) добавляются два 
подшипника качения по краям цилиндра. ВПК, 
главным образом, состоит из оболочки, двигате-
ля и механизма сжатия. Механизм сжатия уста-
новлен в дне раковины, и он состоит из веду-
щего подшипника, цилиндра, дополнительного 
подшипника, вала, двух подшипников качения  
и трех лопастей (рис. 2). Впускное и выпускное 
отверстия устанавливаются в цилиндре радиаль- 

Рис. 1. Базовая конструкция ВПК
Fig. 1. Basic structure of HEVC

Рис. 2. Принципиальная схема компрессора 
Fig. 2. Basic structure of compression mechanism
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но. Хладагент низкого давления подается в рабо-
чую камеру компрессора, в которой при сжатии 
его давление повышается. После этого хладагент 
выводится из компрессорного агрегата через за-
зоры в двигателе и выпускной патрубок.

На рис. 2 показана принципиальная схема 
компрессора. В роторе выполнены 3 паза, в каж-
дом из которых размещены пластины.

На рис. 3 показано сопряжение кромки пла-
стины с цилиндром и подшипником качения. Ци-
линдр и подшипник качения соединены соосно. 
Диаметр цилиндра меньше, чем у внутренних 
колец. Таким образом, кромка пластины кон-
тактирует с внутренним кольцом подшипника, 
а затем образует зазор δ

c
 с внутренней стенкой 

цилиндра. Если величина δ
c
 слишком мала, то это 

может привести к соприкосновению пластины  
с цилиндром, при этом другие детали будут под-
вергаться деформации, которая не способствует 
снижению трения. Если величина δ

c
 будет слиш-

ком большой, это приведет к утечкам. Поэтому δ
c
 

имеет оптимальный диапазон.

3.  Принцип работы

На рис. 4 показана схема рабочего процес-
са ВПК. При работе компрессора, сила трения 
кромки пластины о внутренние кольца подшип-
ника качения приводит их во вращение. Кромка 
пластины не контактирует с цилиндром и между 
ними нет трения. В результате потери трения  
и износа кромки пластины могут быть снижены, 
что позволит также повысить надежность ВПК.

4.  Анализ механических потерь

По сравнению с обычным лопастным ком-
прессором, ВПК преобразует часть трения сколь-
жения между кромкой пластины и цилиндром  
в трение качения путем введения подшипни-
ков качения, что значительно уменьшает поте-
ри в силе трения. Но внутренний конец кольца  
и сам подшипник качения вызывают дополни-
тельные потери мощности. Поэтому необходимо 
проанализировать общие механические потери.  
В компрессоре имеется 3 вида смазки: гранич-
ная, смешанная, жидкостное трение. Из-за слож-
ности описания процесса трения часть нагрузки 
рассматривается по схеме с граничным трением, 
а остальная — по схеме с жидкостным трением. 
В связи с этим очень трудно определить коэффи-
циент трения при смешанном фрикционном про-

цесс. Поэтому трение в каждом месте принима-
ется как его идеальное состояние: граничное или 
жидкостное трение. При трении соблюдаются 
следующие условия: место схождения, смазочное 
масло и разница скоростей, динамическое давле-
ние жидкой смазки  может быть использовано 
для расчета условий. Все остальное рассчитано  
в соответствии с граничным трением.

В том числе потери на трение из-за вязкого 
сопротивления масла в сопряжении кинематиче-
ской пары; 9 точек, где происходит трение, нахо-
дятся, как показано в табл. 1, на рис. 5 и 6. Часть 
конструкционных параметров и ее переменная 
или диапазон приведены в табл. 2.

4. 1.  Вал и основной подшипник.
Основной подшипник — это типичный под-

шипник скольжения, используемый для компрес-
сора. Исходя из известной гипотезы жидкостной 
смазки уравнение Рейнольдса для определения 
потерь на потери трения можно представить  
в следующем виде [7]:

       (1)

где η — динамическая вязкость масла, ω
s
 — угло-

вая скорость вала, R
s
 — радиус вала, h

mb
 — высо-

та главного подшипника, δ
sm

 — толщина пленки 
масла между длинной частью вала и ведущим 
подшипником.

4. 2.  Вал и вспомогательный подшипник.
Подобно основному подшипнику, для до-

полнительного подшипника также применяется 
уравнение Петрова:

       (2)

где h
sb
 — высота вспомогательного подшипника, 

δ
ss
 — толщина масляной пленки между короткой 

частью вала и вспомогательным подшипником.
4. 3.  Торец ротора и торец корпуса со сторо-

ны основного подшипника (верхний упорный под-
шипник).

Ввиду того что зазор, разница в скорости 
между сопрягаемыми поверхностями и нагрузка  
небольшие, можно предположить, что могут об-
разоваться более лучшие условия смазывания. 
Поэтому жидкостное трение определяется по 
следующему выражению:

      (3)

где R
r
 — наружный радиус ротора, δ

rm
 —  

толщина масляной пленки верхнего упорного 
подшипника.

4. 4.  Торец ротора и торец корпуса со сторо-
ны вспомогательного подшипника (нижний упор-
ный подшипник).

Благодаря действию двигателя и вала нижняя 
упорная грань образует металлический контакт  
с цилиндром. Образование масляной пленки 
происходит сложнее. Поэтому рассматривается 
граничное трение

Рис. 3. Схема сопряжения кромки пластины 
с цилиндром и подшипником качения

Fig. 3. Assembly of the vane tip 
with cylinder and rolling bearing
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      (4)

где µ
tb
 — коэффициент трения нижнего упор-

ного подшипника, F — сила тяжести двигателя  
и вала.

4. 5.  Пластина и торец корпуса со стороны  
основного подшипника.

Как и в разделе 4. 3, нагрузка между краем 
пластины и краем подшипника незначительна, 
поэтому трение жидкости должно быть принято 
как

      (5)

где b — толщина пластины, L — длина пласти-
ны, ν

v
 — абсолютная скорость пластины, δ

vm
 — 

толщина пленки масла между краями пластины  
и подшипника.

4. 6.  Пластина и поверхность паза ротора.
В процессе движения пластины образуют ли-

нию контакта с канавками пластин за счет силы 
газа, действующей на обе стороны пластины; при 
этом масляную пленку трудно сформировать. Та-

Рис. 4. Схема рабочего процесса ВПК
Fig. 4. Compression process of HEVC

№ Расположение пары трения Модель 

1 Вал и основной подшипник 
жидкостное 

трение 

2 Вал и вспомогательный подшипник  жидкостное 
трение 

3 
Торец ротора и торец корпуса со стороны основного 
подшипника (верхний упорный подшипник)  

жидкостное 
трение 

4 
Торец ротора и торец корпуса со стороны  
вспомогательного подшипника (нижний упорный 
подшипник) 

граничное 
трение 

5 Пластина и торец корпуса со стороны основного 
подшипника 

граничное 
трение 

6 Пластина и поверхность паза ротора  
граничное 

трение 

7 
Периферийный край пластины  
и внутренняя цилиндрическая поверхность  

жидкостное 
трение 

8 
Торцевые поверхности внутреннего кольца 
подшипника и корпуса  

жидкостное 
трение 

9 Подшипник качения  другое 

Таблица 1. Применимые модели трения
Table 1. Friction models assumed
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ким образом, расчет здесь основан на граничном 
трении:

       (6)

где µ
vs
 — коэффициент трения между лопаткой 

и канавками пластины, f
1
 — сила со стороны пе-

редней части канавки пластины на лопатке, f
2
 — 

сила со стороны задней части паза пластины на 
лопатке, ν

vi
 — относительная скорость пластины 

и стенок паза пластины.
4. 7.  Периферийный край пластины и внутрен-

няя цилиндрическая поверхность.
Из-за центробежной силы и давления масла, 

действующих от оси вращения, периферийная 
кромка пластины цепляется и скользит вдоль 
внутренней кольцевой стенки. Таким образом, 

образуется линейный контакт между лопаткой 
и внутренним кольцом (цилиндром). Аналогично 
4. 6 рассматривается граничное трение,

       (7)

где µ
vi
 — коэффициент трения между лопаткой 

и внутренним кольцом, ν
t
 — относительная ско-

рость кромки пластины и внутренней кольцевой 
поверхности, а f

vt
 — газовая сила, действующая 

вдоль пластины.
4. 8.  Торцевые поверхности внутреннего коль-

ца подшипника и корпуса.
В рабочей камере соосно цилиндру устанав-

ливается 2 подшипника качения, а каждое вну-
треннее кольцо имеет 2 пары трения. Расчетные 
модели каждой пары трения одинаковы. И вну-

( ),3 216 vivsvivs ffW νµ+νµ=  

Рис. 5. Схема расположения некоторых пар трения
Fig. 5. Locations of some friction

а) б)

Рис. 6. Пары трения пластина-паз и кромка пластины — цилиндрическая поверхность: 
а) ВПК; б) СПК

Fig. 6. Friction locations of vane and van tip: 
а) HEVC; b) CVC

,37 tvtvi fW νµ=  
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треннее кольцо имеет зазор с цилиндром или 
подшипником, со смазочным маслом и разницей 
в скорости. Предполагается, что более качествен-
ная масляная пленка может быть сформирована 
здесь, таким образом, расчет основан на модели 
жидкостного трения. Формула для одной пары 
трения представлена в виде W ', а общие потери 
на трение составляют W

8
, которые показаны как,

      

(8)
     

 
(9)

где R
o
 — внешний радиус внутреннего кольца, 

R
i
 — внутренний радиус внутреннего кольца,  

ω
ir
 — угловая скорость для внутреннего кольца; 

δ
im
 — толщина масляной пленки между краем 

внутреннего кольца и краем ведущего подшип-
ника.

4. 9.  Подшипник качения.
Из-за сложного движения подшипников каче-

ния расчеты их момента трения в настоящее вре-
мя основаны на эмпирических формулах. Данная 
работа относится к расчетной модели SKF (Шве-
ция) [8]. Потери на трение составляют крутящий 
момент трения качения (M

rf
), крутящий момент 

трения скольжения (M
sf
), момент трения в уплот-

нении (M
sef

) и момент трения (M
drag

), вызванный 
потерей сопротивления, вихрем, всплеском и т. д. 

M = M
rf
 + M

sf
 + M

sef
 + M

drag  
;         (10)

       
(11)

В табл. 2 представлены применяемые в урав-
нении параметры и их величина или диапазон 
значений. В табл. 3 приведены условия эксплуа-
тации и связанные с ними параметры.

Согласно вышеуказанным формулам и пара-
метрам, проведён сравнительный расчёт в ВПК  
и обычном пластинчатом компрессоре; результа-
ты представлены в табл. 4.

Исходя из того, что остальные условия оста-
ются прежними, результаты расчетов показали, 
что механические потери кромки пластины и бо-
ковых сторон пластины больше, чем другие по-
тери в CVC (СПК), что составляет 61 % и 27,5 % 
от общей механической потери соответственно. 
Механические потери кромки пластины ВПК 
уменьшились на 231,72 Вт (85,2 %) по сравнению 
с таковыми у СПК, а общие механические поте-
ри компрессора уменьшились на 170,17 Вт (38 %).

5.  Эксперимент по верификации прототипа

Работоспособность СПК и ВПК была провере-
на экспериментально с одинаковыми конструк-
тивными параметрами и условиями эксплуата-
ции и подтверждают приведенные выше выводы. 
Стандартный СПК и ВПК разработаны в соот-
ветствии с параметрами, приведенными в табл. 2 
соответственно, и отличие их состоит в том, что 
ВПК заменяет цилиндр стандартного пластинча-
того компрессора подшипником качения и ци-
линдра. На рис. 7 показаны две принципиальные 
схемы, представляющие конструкцию цилиндра 
и подшипника качения после разделения двух 
опытных образцов. 

После изготовления опытных образцов были 
проведены их эксплуатационные испытания на 
режиме кондиционирования (см. табл. 3).  

Параметры Диапазон Параметры Диапазон Параметры Диапазон 

η (мм2/с) 8,31 Ro (mm) 70 L (мм) 21 

hsb (мм) 60 Ri (mm) 60 μtb, μvi, μvs 0,1 

hmb (мм) 40 F (Н) 20 δsm, δss (мм) 0,01–0,02 

Rr, Rs (мм) 21,5 b (мм) 5 δvm, δrm, δim (мм) 0,02–0,03 

Условия эксплуатации Параметр 

Хладагент R410A 

Температура конденсации (°C) 54,4 

Температура кипения (°C) 7,2 

Рабочий объём (куб. см) 42,8 

Диаметр цилиндра (мм) 60 

Скорость вращения (об/мин) 1800 

Таблица 2. Применяемые в уравнении (11) параметры 
и их величина или диапазон значений
Table 2. Shows the related structure parameters in the equation 
and its variable or range

Таблица 3. Условия эксплуатации и связанные с ними параметры
Table 3. Working conditions and related parameters

( )
;'

244

im

irio RR
W

δ

ω−πη
=

( )
,4

244

8
im

irio RR
W

δ

ω−πη
=

.
9550

9
Mn

W =  
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Результаты испытаний заключаются в сле-
дующем. Предпосылкой расчета является допу-
щение о том, что пара трения работает в иде-
альном состоянии, но при реальных испытаниях 
внутренняя система компрессора осложнена, 
так как температура, давление и состояние хлад-
агента влияют друг на друга. Таким образом, те-
оретические результаты расчета и фактические 
результаты показывают небольшую разницу. Но 
два компрессора сравниваются по одному и тому 
же параметру, поэтому тенденция изменений 
одинакова. По результатам фронтальных испыта-
ний, при расчетных условиях работы, суммарная 
потребляемая мощность компрессора уменьши-
лась на 160,1 Вт (6,89 %), а общая потребляемая 
мощность складывается из мощности двигателя, 
мощности вала, мощности сжатия и так далее. 
Увеличена холодильная мощность компрессора 
267,1 Вт (4,18 %), то есть холодильный коэффици-
ент увеличился на 11,89 %.

6.  Выводы

В этой статье представлен новый высокоэф-
фективный пластинчатый компрессор и проана-
лизированы его характеристики. Обобщим их. 
Пластинчатый компрессор имеет следующие пре-
имущества: высокий коэффициент подачи, не-

большой размер и небольшой крутящий момент 
пульсации. Из-за высокого трения скольжения 
лопатки о цилиндр доля потерь на механическое 
трение в обычном пластинчатом компрессоре 
высокая, поэтому КПД компрессора низкий, что 
ограничивает область его применения. Пора-
зительной особенностью ВПК является исполь-
зование подшипников качения, которые могут 
переводить трение скольжения между кромкой 
пластины и внутренней стенкой цилиндра в тре-
ние качения. Из-за влияния на КПД зазор δ

c
  

и процесс сборки являются ключевыми направ-
лениями исследований в будущем. По сравне-
нию с обычным пластинчатым компрессором, 
теоретические механические потери ВПК могут 
быть снижены на 170,17 Вт (38 %), а фактические 
результаты испытаний показали, что общая по-
требляемая мощность компрессора снизилась на 
160,1 Вт (6,89 %) (рис. 8), а КПД увеличился на 
11,89 %. Наконец, чтобы обеспечить надежность 
подшипников качения, необходимо спроектиро-
вать смазку для подшипников качения.
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Тип Холодопроизводительность Мощность Холодильный 
коэффициент 

СПК 6386,3 2323,4 2,75 

ВПК 6653,4 2163,3 3,08 

Разница 267,1 –160,1 0,3 

% 4,18 % –6,89 % 11,89 % 

Таблица 5. Измеренные данные СПК и ВПК и их разница
Table 5. The measured data of CVC and HEVC and their difference

Рис. 8. Теоретическая и экспериментальная разница 
в мощности СПК и ВПК

Fig. 8. The theoretical and measured power difference 
of CVC and HEVC
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Aiming at the problem of excessive mechanical loss of the conventional vane compressor, this paper 
proposes a novel vane compressor structure. This compressor can significantly reduce the mechanical 
frictional loss through converting sliding friction between vane tip and cylinder into rolling friction 
by using a rolling bearing. The structure and operation principle are introduced in this paper, and 
mechanical friction loss calculation models of these two kinds of compressor are theoretically analyzed. 
The results show that mechanical loss of the novel vane compressor can be reduced by nearly 38 % 
under the same working conditions. At the same time, the actual tested results indicated that the total 
power consumption of compressor decreased 160,1 W (6,89 %), and the COP increased by 11,89 %.
   
Keywords: Keywords: vane compressor, rotor, rolling bearing, mechanical loss, friction power calculation, 
experiment, results verification.
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