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Использование профилированных пластин позволяет
сочетать простоту конструкции дисковых клапанов с высо-
кой эффективностью кольцевых клапанов. Клапаны с про-
филированными пластинами прошли испытания в поле-
вых условиях. Срок их службы оказался в 3 раза дольше
по сравнению с обычными дисковыми клапанами, а сни-
жение газодинамических потерь составило до 40%.

Клапаны, как наиболее уязвимые 
детали компрессора

Хотя поршневые машины являются самым старым
типом компрессоров, от них нельзя отказаться в таких
процессах, как сжатие природного газа и подача его
в газопроводы, сжатие чистого водорода и водородсо-
держащего газа на нефтехимических производствах,
сжатие диоксида углерода в производстве минеральных
удобрений. Правильно подобранные клапаны таких ком-
прессоров обеспечивают эффективность и надежность
технологического процесса.

Поршневые компрессоры имеют срок службы, кото-
рый измеряется десятилетиями. На протяжении многих
лет их часто модернизируют, благодаря чему они могут

быть использованы в новых процессах. В то же время
постоянное развитие новых технологий производства
клапанов, уплотнений и систем управления может озна-
чать, что даже технически совершенный компрессор
уже не так хорош, как это было раньше. Многолетняя
эксплуатация компрессора определенной конструкции
не должна быть препятствием для установки на него
современных компонентов.

Клапаны, которые контролируют поток газа, посту-
пающего в цилиндр и выходящего из него, определяют
производительность любого поршневого компрессора.
Плохо подобранные или просто устаревшие клапаны
могут быть причиной потери 10% и более энергии,
потребляемой компрессором, из-за газодинамических
потерь и залипания, вызванного избыточным количест-
вом масла. Кроме того, хотя многие клапаны работают
безотказно в течение года или более между интервалами
обслуживания, срок службы клапана в сложных техноло-
гических условиях может составлять всего несколько дней.

В газовой и нефтехимической промышленности обыч-
но используются либо дисковые, либо кольцевые клапа-
ны компрессоров (рис. 1). Дисковые клапаны, как прави-

Преимущества компрессорных клапанов 
с профилированными пластинами

А. Хоринек (HOERBIGER), Д.А. Пестов, Д.С. Москаленко (ООО «Хёрбигер») 

Описана новая конструкция клапана, которая сочетает высокую эффективность с непревзойденной долговечностью. Клапаны
поршневых компрессоров являются относительно небольшими деталями, которые оказывают огромное влияние на надежность
технологического процесса и расходование электроэнергии. 
Ключевые слова: компрессорные клапаны, технология производства профилированных пластин, поршневые компрессоры.

Compressor Valves Benefit from Profiled Plate Technology
A. Horinek (HOERBIGER Ventilwerke GmbH & Co. KG), D. Pestov, D. Moskalenko (HOERBIGER LTD.)
This article reports about a new valve design combines efficiency with unmatched durability. Reciprocating compressor valves are relati-
vely small components that have a huge influence on process reliability and energy use. A new valve design combines efficiency with
unmatched durability.
Keywords: compressor valves, profiled plate technology, reciprocating compressors.

Рис. 1. Дисковый (а) и кольцевой (б) клапаны 

а б
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ло, устанавливаются в высокоскоростных компрессорах,
которые сжимают природный газ. Различные конструк-
ции грибковых («poppet») клапанов все еще остаются
распространенными, но являются менее эффективными.

Разумный компромисс 
при проектировании клапанов

К сожалению, сочетать в одной конструкции клапана
энергоэффективность и надежность, как правило, не уда-
ется. Для повышения эффективности проектировщик
клапана должен увеличить проходное сечение и подъем
клапана таким образом, чтобы газ, протекающий через
клапан на высокой скорости, встречал минимум пре-
пятствий. Но высокий подъем пластины (более ~3 мм)
уменьшает надежность клапана, поскольку увеличивается
максимальная скорость подвижных элементов клапана,
что способствует развитию повреждений.

Большое проходное сечение подразумевает большее
число газовых каналов в седле клапана. Это, в свою оче-
редь, требует уменьшения ширины запорных элементов.
Узкие кольца или пластины более склонны к поломке.

Еще одним способом повышения эффективности
является профилирование кромки седла клапана и запор-
ных элементов таким образом, чтобы поток газа в кла-
пане был менее завихренным. Несмотря на узкие запор-
ные элементы и профилированные кромки, надежность
таких конструкций оставляла желать лучшего. Успешное
решение проблемы заключается в использовании новых
композитных материалов.

Новые материалы решили 
старые проблемы запорных элементов

Запорные элементы в современных компрессорных
клапанах почти всегда изготавливают из специальных
полимеров. Стальные пластины могут использоваться
при небольших нагрузках, но их применение существен-
но ограничено из-за высокой плотности стали и ее склон-
ности к усталости и разрушению от ударов.

Вместе с тем стальные пластины клапанов имеют два
важных качества. Во-первых, они легко могут быть обра-
ботаны в ремонтный размер при проведении техничес-
кого обслуживания клапана. Правильный контроль раз-
меров особенно важен для узких запорных элементов
и в дисковых клапанах, где используются соединитель-
ные перемычки. Во-вторых, стальные кольца и пластины
сохраняют свои уплотняющие свойства при изменении
температуры, так как они расширяются в такой же мере,
как стальные седла клапанов.

Проводя исследования с армированием полимера
PEEK, который использовали в качестве материала
запорных элементов в недавнем прошлом, компания
HOERBIGER произвела целый ряд новых материалов под

торговой маркой PowerPEEK™. Эти новые полимеры
обладают качествами, которые делают их идеальными
для применения в клапанах поршневых компрессоров. 

PowerPEEK™ является безусадочным полимером, что
позволяет изготавливать компоненты с жесткими допус-
ками по запатентованной форме и применять методы
литья, которые ориентируют армирующие волокна для
получения максимальной прочности детали. PowerPEEK™
легок, его коэффициент линейного расширения такой же,
как у стали. Он выдерживает высокие температуры, воз-
действие масла, окислителей и других агрессивных
веществ. А самое главное, PowerPEEK™ сочетает опти-
мальную жесткость, необходимую для хорошей герме-
тизации, с ударной прочностью, что позволяет ему функ-
ционировать в течение сотен миллионов циклов без
образования трещин или разломов. При проведении
испытаний на прочность PowerPEEK™ выдерживает в 5
раз больше циклов, чем PEEK.

Специально подобранная пружина 
демпфирует движение пластины

Сочетание прочного полимера и высокоточных тех-
нологий производства является основой успешного соз-
дания профилированной пластины клапана (рис. 2).
Благодаря PowerPEEK™ последние модели клапанов,
созданные HOERBIGER, показывают высокую эффек-
тивность без потерь производительности компрессора
из-за износа или изменения температуры.

Кроме того, профилированные пластины клапана
сопрягаются с седлом клапана, которое имеет контур-
ные грани без острых краев. Благодаря этому уменьша-
ется вероятность появления трещин в пластине клапана,
а допустимые скорости движения такой пластины могут
быть в 2 раза больше по сравнению с не профилиро-
ванными конструкциями.

Рис. 2. Профилированная пластина клапана, изготовленная
из PowerPEEK™
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Тем не менее, удар пластины об ограничитель во вре-
мя открытия клапана является потенциальным источни-
ком разрушения. Без демпфирующих пружин пластины
клапанов, даже изготовленные из PowerPEEK™, рано или
поздно выйдут из строя. Очень часто от ударных нагру-
зок ломаются и сами пружины. Обычно пластину кла-
пана демпфирует либо набор пружин, либо одна плос-
кая пружинная пластина. Обе конструкции ломаются
из-за усталостных напряжений, чрезмерной нагрузки
или от других воздействий. Современные материалы 
и технологии автоматизированного проектирования
могут в значительной степени устранить усталостную
нагрузку, но силовые воздействия могут оказаться менее
предсказуемыми, так как они зависят от реальных усло-
вий работы клапана.

В клапане HOERBIGER типа CP используется опти-
мизированная конструкция пружинной пластины, кото-
рая не может быть перенапряженной, даже когда она
полностью вытянута. Для уменьшения ударных нагрузок
неметаллическая «демпферная пластина» со стороны
ограничителя предотвращает контакт «металл по метал-
лу» между пружинной пластиной и ограничителем.

В клапане HOERBIGER типа XP используются специ-
ально разработанные спиральные пружины, которые
могут выдерживать высокие скорости сжатия. Для пред-
отвращения прямого контакта с ограничителем пружины
размещены в защитных полимерных колпачках.

Идеально подходят 
для высокоскоростных компрессоров 

и систем плавного регулирования
производительности

Новые клапаны с профилированными пластинами
идеально подходят для сложных условий эксплуатации
современных компрессоров.

Многие новые машины имеют два клапана на цилиндр,
тогда как их предшественники имели бы четыре или даже
шесть. В то же время частота вращения вала компрес-
сора увеличивается. Там, где старые компрессоры рабо-
тали бы при 400 или 800 об/мин, частота вращения вала
современных высокоскоростных машин может достигать
1500 об/мин.

Эти тенденции позволяют создавать компрессоры,
которые стоят дешевле, чем их предшественники. 
Но меньшее количество крупных клапанов, работающих
в более скоростных машинах, может плохо отразиться
на надежности компрессора.

Клапаны с профилированными пластинами позво-
ляют операторам воспользоваться преимуществами
современных высокоскоростных компрессоров при одно-
временном повышении надежности и экономии энергии.
Это особенно актуально, так как ранее избыток масла 

в цилиндрах таких компрессоров способствовал сокра-
щению срока службы клапанов.

При добыче природного газа поршневые компрессо-
ры работают в особо сложных условиях. Компрессорные
установки должны быть компактными для удобства
транспортировки, а возможность их обслуживания быва-
ет ограничена. Иногда в газе присутствует много загряз-
нений. Избыток масла в цилиндрах, характерный для
компрессоров такого типа, отрицательно влияет на рабо-
ту машины, поскольку вызывает залипание клапанов.
Вместе со снижением эффективности залипание уве-
личивает ускорение пластины, что повышает ударную
нагрузку на пластину.

В профилированных деталях клапана контактный уча-
сток между пластиной и седлом представляет собой
линию, а не пятно, поэтому залипание становится мень-
шей проблемой. Есть еще одна особенность: профили-
рованные пластины клапана никогда не садятся на сед-
ло клапана идеально, т.е. требуется разность давлений
(0,1…0,3 МПа) для достижения уплотнения. Это помо-
гает отделить пластину от седла клапана во время его
открытия, значительно уменьшая эффект залипания
и задержку открытия клапана. 

Современные системы плавного регулирования про-
изводительности компрессора гораздо более эффектив-
ны, чем рециркуляционные клапаны. Лучшие системы
позволяют отжимать всасывающие клапаны в течение
части рабочего цикла компрессора. Клапаны с профили-
рованными пластинами идеально подходит для исполь-
зования в системах с бесступенчатым регулированием
производительности, таких как HOERBIGER eHydroCOM.

Проверены 
в полевых условиях

Более 115 примеров реального использования на заво-
дах (более 2 100 индивидуально спроектированных кла-
панов) доказывают надежность и эффективность кла-
панов с профилированными пластинами в различных
отраслях промышленности. 

Успешное применение клапанов типа СР и XP пока-
зывают два примера.

HOERBIGER СР клапан предназначен для установок
сжатия природного газа. На электростанции Tepláreñ
в Поважской Быстрице в Словакии благодаря примене-
нию CP клапанов увеличилась производительность ком-
прессора GE Gemini, который подает топливный газ в газо-
вую турбину GE мощностью 60 МВт. Работая при частоте
вращения 990 об/мин. и потребляя 600 кВт электро-
энергии при полной нагрузке, компрессор всасывает
природный газ под давлением около 2 МПа и поддер-
живает стабильное давление 4,56 МПа на входе газовой
турбины.
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Требования по нагрузке были не постоянными, поэто-
му метод регулирования производительности с исполь-
зованием клапана рециркуляции был энергозатратным.
Кроме клапанов, компания HOERBIGER поставила элек-
трическую систему управления плавного регулирования
производительности eHydroCOM, которая позволяет
экономить до 55% электроэнергии (рис. 3). С момента
установки в 2013 г. клапаны CP работают без замены,
внося свой вклад в повышение эффективности работы
компрессора.

Клапан HOERBIGER XP предназначен для изготав-
ливаемых по стандарту API компрессоров, сжимающих
на технические газы, природный газ, синтез-газ, диок-
сид углерода, а также водородсодержащий газ. Клапан
подходит для компрессоров как со смазкой цилиндров,
так и без смазки, с частотой вращения вала до 1 500
об/мин, и выпускается в типоразмерах 86…261 мм.

Клапаны XP компания HOERBIGER поставляет для ком-
прессора, предназначенного для подачи азота на завод
по производству аммиака ведущей чешской нефтяной 
и нефтехимической компании Unipetrol. Азот произво-
дится на отдельной установке Air Products. Из блока раз-
деления воздуха он выходит при давлении 6 МПа, затем
сжимается до 32,4 МПа поршневым компрессором Peter
Brotherhood (Dresser-Rand) с приводом от электродви-
гателя мощностью 2,3 МВт. Затраты на электроэнергию
составляют 70% всех переменных затрат установки про-
изводства азота. Это еще один проект, в котором для
экономии электроэнергии была установлена система
бесступенчатого регулирования производительности

eHydroCOM (рис. 4) вместо рециркуляционного клапана.
Как и на заводе Tepláreñ, eHydroCOM используется вместе
с клапанами с профилированными пластинами. И в этом
случае клапаны XP работают без проблем с 2014 г., а эко-
номия электроэнергии составляет около 3 000 МВтч в год.

Рис. 4. Монтаж системы eHydroCOM на компрессоре 
на заводе в г. Литвинове (Чехия)

Рис. 3. CP клапан и система eHydroCOM, 
успешно работающие на электростанции Tepláreñ

23 июня состоялось открытие нового завода
HOERBIGER в Вене. Около 500 человек, ранее
работающих в трех разных офисах города,
теперь работают бок о бок в одном комплексе
зданий. Тесное сотрудничество с располагаю-
щимся по соседству Венским техническим уни-
верситетом обещает дать новый импульс для
исследований и развития продукции компании,
так как благодаря работе специалистов этого
учебного заведения были созданы и испытаны
многие инновационные решения HOERBIGER.
Оптимизация производственных операций на
новом заводе обеспечивает еще большую гиб-
кость для удовлетворения многогранных запро-
сов клиентов компании HOERBIGER. 

Открытие нового завода компании HOERBIGER в Вене
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При проектировании и теоретическом исследовании
поршневых компрессоров широкое распространение
получили математические модели, в которых применяет-
ся система термодинамических уравнений в дифферен-
циальной форме с привлечением эмпирических соотно-
шений для определения отдельных составляющих рабочих
процессов, например, для определения мгновенного
коэффициента теплоотдачи в рабочей камере компрес-
сорной ступени [1, 2]. Известно, что каждое эмпирическое
соотношение справедливо для ограниченного диапазона
определяющих конструктивных и режимных параметров.
Проблема математического моделирования вновь раз-
рабатываемых конструкций поршневых компрессоров
состоит в неопределенности в отношении корректности
применения известных эмпирических соотношений, полу-
ченных для других объектов. 

В известных методиках расчета рабочих процессов
поршневых компрессоров для определения мгновенно-
го коэффициента теплоотдачи применяются эмпириче-
ские соотношения, полученные для быстроходных режи-
мов [1–5]. Вместе с тем для тихоходных режимов работы
поршневого компрессора (характерных, например, для
режимов регулирования или для тихоходных компрес-
соров с пониженным уровнем шума и вибрации [1, 6, 7])
существенное снижение скоростей газа в проточной
части ступени может вызвать необходимость уточнения
зависимостей, описывающих процессы теплообмена 
в рабочей камере. В работах [8–11] сделана попытка
оценить возможности применения различных извест-
ных методик определения мгновенного коэффициента

теплоотдачи в рабочей камере для расчета тихоходных
ступеней поршневых компрессоров, которая выявила
существенную неопределенность по выбору методики
для определения температурного режима ступени.

В качестве одной из методик рассматривалась мето-
дика И.К. Прилуцкого [12, 13], в которой формула для рас-
чета коэффициента теплоотдачи учитывает скоростной
режим работы ступени посредством применения так назы-
ваемой условной скорости газа в рабочей камере.

В данной статье на примере низкооборотного пор-
шневого компрессора (время рабочего цикла 1,5 с 
и определяющий параметр ψ = S/d > 1) показана воз-
можность применения формулы для расчета коэффици-
ента теплоотдачи, аналогичной формуле И.К. Прилуцко-
го, откорректированной применительно к тихоходным
поршневым ступеням по результатам их эксперимен-
тального исследования.

Экспериментальные исследования рабочего процес-
са тихоходной ступени поршневого компрессора выпол-
нены на стенде и по методике, описанным в работе [14].
При этом обеспечивались следующие условия одно-
значности. Геометрические условия: диаметр цилиндра
– 0,15 м; ход поршня – 0,2 м; граничные условия: тем-
пература охлаждающей среды – 298 К, охлаждающая
среда – вода; физические условия: сжимаемый газ – воз-
дух; начальные условия: начальная температура газа –
298 К, давление всасывания – 0,1 МПа, давление нагне-
тания – 0,2…0,5 МПа; время рабочего цикла – 1,5 с. 

Погрешность измерения мгновенной температуры 
при использовании бусинкового термистора составляет 

Математическое моделирование процессов
теплообмена в рабочей камере тихоходной

ступени поршневого компрессора1

С.С. Бусаров, Р.Ю. Гошля, А.Ю. Громов, А.В. Недовенчаный, И.С. Бусаров, Д.С. Титов 

(Омский государственный технический университет) 

Получены экспериментальные зависимости мгновенных параметров состояния газа (давление, температура) в рабочей камере
тихоходной ступени поршневого компрессора при водяном охлаждении и без охлаждения. Разработана уточненная математичес-
кая модель рабочих процессов поршневого компрессора, в которой учтено влияния режима работы тихоходной ступени на про-
цесс теплообмена в ее рабочей камере и на температурный режим ступени в целом. 
Ключевые слова: тихоходный поршневой компрессор; рабочие процессы; теплообмен; температура нагнетания, индикаторная
диаграмма, температурная диаграмма, математическое моделирование.

Mathematical Modeling of Processes of Heat Exchange in the Working Chamber of Low-speed Reciprocating Compressors STAGE 
S.S. Busarov, R.Yu. Goshlya, A.Yu. Gromov, А.V. Nedovenchany, I.S. Busarov, D.S. Titov (Omsk State Technical University) 
The experimental dependence of the instantaneous state of the gas parameters (temperature and pressure) in the working chamber 
a low-speed-stage piston compressor with water cooling and without cooling. A mathematical model of the refined workflow piston com-
pressor, which takes into account the impact of low-speed mode of operation steps on the heat exchange process in its working cham-
ber and the temperature conditions in the whole stage.
Keywords: low-speed reciprocating compressor; workflows; heat exchange; discharge temperature, the indicator chart, temperature
chart, mathematical modeling.

1Прикладные научные исследования и экспериментальные разработки проводятся при финансовой поддержке государства в лице Минобрнауки
России. Уникальный идентификатор прикладных научных исследований RFMEFI57715X0203.
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не более 2% и определяется следующим образом [15–17]:

где δм – погрешность мультиметра, определяемая
погрешностью прибора, 0,34%; δt – погрешность термо-
метра, определяемая погрешностью прибора, 0,1%; 
δV – погрешность вольтметра, определяемая погреш-
ностью прибора, 0,3%; δF – погрешность расчета по полу-
ченной интерполированной формуле, 1,5%.

Погрешность настройки времени цикла определяется
точностью электронного осциллографа и составляет 0,05%.

Определим погрешность датчика давления по следу-
ющей формуле [7, 18, 19]:

где δд – относительная погрешность датчика давления;
δмн – относительная погрешность образцового мано-
метра; δо – относительная погрешность осциллографа.

Относительная погрешность датчика давления по
паспорту δд = 1,4%. Относительная погрешность образ-
цового манометра δмн = 1%. Относительная погрешность
осциллографа определяется паспортом: δо = 0,05%.
В данном случае приборная погрешность является общей
погрешностью, поскольку методика измерения напряже-
ния при выполнении эксперимента и при проведении
тарировки совершенно одинаковы. Также не учитывалось
влияние случайных факторов. Их можно будет исклю-
чить, если некоторые значения, полученные при экспе-
риментальном измерении, будут выпадать из общей
системы. Тогда общая погрешность датчика давления
также не превышает 2%.

Для теоретических расчетов рабочего процесса тихо-
ходной ступени поршневого компрессора за основу при-
нята математическая модель рабочего процесса ступени
поршневого компрессора с сосредоточенными парамет-
рами [10, 11], в которой определение нестационарных
граничных условий на внутренних поверхностях стенок
рабочей камеры ступени производится путем расчета
рабочего цикла ступени поршневого компрессора. При
этом математическая модель базируется на общепри-
нятой системе упрощающих допущений и основных рас-
четах уравнений, включающих уравнение закона сохра-
нения энергии для тела переменной массы, уравнение
массового баланса, уравнение состояния, следствие
закона Джоуля для внутренней энергии газа, уравнения
расхода газа через клапан и конвективного теплообме-
на между газом и стенками рабочей камеры. Математи-
ческие модели компрессорной ступени такого типа клас-
сифицируются как модели второго уровня и широко
применяются в практике исследования и проектирования

компрессоров объемного принципа действия [10, 11].
Граничные условия на внешней поверхности стенок рабо-
чей камеры носят слабопеременный характер, обуслов-
ленный малой амплитудой изменения температуры стенок
за время рабочего цикла [20, 21] и практически посто-
янными параметрами охлаждающей среды. Комплекс-
ным параметром, характеризующим условия внешнего
теплоотвода, является приведенный коэффициент теп-
лоотдачи αпр, а также температура охлаждающей среды.

В связи со значительно продолжительным време-
нем рабочего цикла исследуемого объекта становится
актуальным учет утечек через неплотности рабочей
камеры. Для расчета расхода газа через уплотнения вос-
пользуемся теоретическими и экспериментальными
работами профессора С.Е. Захаренко [12, 22]. Согласно
его теории, расход определяется из уравнения течения
газа в канале [12, 21]:

где Ln – длина щели по фронту, рассчитываемая по фор-
муле [22]: L = 2π(Dц/2); Dц – диаметр цилиндра; δ – экви-
валентный зазор; p – давление газа; ρ∗

1 – условная плот-
ность газа, вычисленная при давлении газа на выходе
из щели и температуре на входе; ξ – коэффициент со-
противления на входе и выходе из канала; λ – коэффи-
циент трения; b – ширина уплотняющей кромки.

Условная плотность газа определяется по формуле [22]

ρ∗
1 = p1/RT2, (4)

где R – газовая постоянная; Т – температура газа; 
λ – коэффициент трения:

для ламинарного потока 

λ = 96/Re; (5)

для турбулентного режима

λ = 0,9/Re0,368. (6)

Эквивалентный зазор определяется шероховатостью
внутренней поверхности цилиндра и уплотняющей ман-
жеты. Для полированных поверхностей эквивалентный
зазор принимают равным 0,25…1 мкм [23].  

Коэффициент сопротивления ξ определяется по из-
вестной формуле для внезапного сужения [23]
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где F1 – площадь поршня; F2 – площадь кольцевого
зазора.

Число Рейнольдса определяется соотношением [12, 21]

Re = 2m/(Lμ), (8)

где μ – коэффициент динамической вязкости.
Как было отмечено, особенно актуально в рассмат-

риваемом случае определить корректную формулу для
определения нестационарного циклического теплового
потока между поверхностями рабочей камеры ступени 
и рабочим газом.

За основу была принята известная формула И.К. При-
луцкого [13]: 

α = λ(ρ/μ)xW хD экв
1–х (9)

где λ, μ, Dэкв и W – текущие значения соответственно
коэффициента теплопроводности, динамической вяз-
кости, эквивалентного диаметра цилиндра и условной
скорости газа в рабочей камере; х – эмпирический коэф-
фициент (для поршневых компрессоров чаще всего этот
коэффициент принимают равным 0,6).

Привлекательность данной формулы состоит в том,
что предположительно эмпирический коэффициент х
можно подобрать для конкретных режимных и конструк-
тивных параметров ступени таким образом, чтобы фор-
мула обеспечивала корректные результаты расчета про-
цессов теплоотдачи для рассматриваемых объектов.

Экспериментальными исследованиями установлено,
что для рассматриваемой ступени при коэффициенте 
x = 0,4 расхождение между значениями мгновенной тем-
пературы газа, полученными экспериментально и тео-

Рис. 1. Развернутая индикаторная диаграмма при времени
цикла 1,5 с (pн = 0,2 МПа):
1 – экспериментальная кривая; 2 – теоретическая кривая

Рис. 2. Изменение мгновенной температуры газа в рабочей
камере при времени цикла 1,5 с без водяного охлаждения
(pн = 0,2 МПа):
1 – экспериментальная кривая; 2 – теоретическая кривая;
3 – формула Прилуцкого; 4 – формула Прилуцкого–Фотина

Рис. 3. Развернутая индикаторная диаграмма при времени
цикла 1,5 с (pн = 0,5 МПа):
1 – экспериментальная кривая; 2 – теоретическая кривая

Рис. 4. Изменение мгновенной температуры газа в рабочей
камере при времени цикла 1,5 с при водяном охлаждении
цилиндра (pн = 0,5 МПа):
1 -– экспериментальная кривая; 2 – теоретическая кривая; 
3 – формула Прилуцкого; 4 – формула Прилуцкого–Фотина
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ретически, не превышает 10% при различных режимах
работы.

Таким образом, уравнение (9) приобретает вид 

α = λ(ρ/μ)0,4W 0,4Dэкв
0,6

и может быть использовано в математической модели
рабочего процесса тихоходной поршневой ступени при
выполнении ее расчетно-параметрического анализа.

На рис. 1–4 представлены экспериментальные и тео-
ретические диаграммы изменения давления и темпе-
ратуры газа в цилиндре для режима с интенсивным
охлаждением и без охлаждения ступени для давления
нагнетания 0,2 и 0,5 МПа и времени рабочего цикла 
1,5 с. Теоретические диаграммы получены как при
использовании формулы (9), так и при использовании
формулы И.К. Прилуцкого и формулы Прилуцкого–Фоти-
на [8, 13]. 

Как видно, использование ранее известных зависи-
мостей приводит к существенному (до 40…50 К) зани-
жению максимальной температуры газа в рабочей каме-
ре по сравнению с экспериментальными данными.

На рис. 5 представлены расчетные и эксперимен-
тальные зависимости средней температуры нагнета-
емого воздуха от степени повышения давления для
режима без интенсивного охлаждения и с интенсивным
охлаждением ступени.

Из представленных результатов видно, что снижение
температуры нагнетания при режиме интенсивного
охлаждения по сравнению с неохлаждаемой ступенью
в рассматриваемом диапазоне давлений нагнетания
составляет 20…60 К. По сравнению с быстроходной 
ступенью это снижение составляет более 100 К, что 
и определяет принципиальное отличие и преимущество
тихоходной ступени в части температурного режима.
Уточненная математическая модель позволяет коррект-
но моделировать рабочие процессы в тихоходной ступе-
ни поршневого компрессора, заметно обеспечивая 
лучшее соответствие результатам эксперимента по срав-
нению с известными зависимостями для определения
коэффициента теплоотдачи, применяемыми в методиках
расчета рабочих процессов быстроходных компрессо-
ров. При этом погрешность расчетов по сравнению 
с экспериментальными данными по давлению состав-
ляет не более 2%, по температуре – не более 10%.
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Метод универсального моделирования – это комплекс
компьютерных программ для оптимального газодинами-
ческого проектирования проточной части центробеж-
ных компрессоров [1, 2]. На основании рекомендаций 

по выбору размеров и формы проточной части создает-
ся исходный проект, газодинамические характеристики
которого рассчитываются с помощью следующих мате-
матических моделей (ММ): 

Альтернативный способ расчета
характеристики коэффициента теоретического
напора центробежного компрессорного колеса

Ю.Б. Галеркин, А.А. Дроздов, А.Ф. Рекстин, К.В. Солдатова

(Лаборатория «Газовая динамика турбомашин» ОНТИ СПбПУ Петра Великого)

В классических методах проектирования коэффициент теоретического напора на расчетном режиме определяется по одной из
эмпирических формул. Задача моделирования характеристики в целом не ставится. Анализ напорных характеристик компрес-
сорных ступеней показал, что зависимость коэффициента теоретического напора от коэффициента расхода на выходе из
рабочего колеса – линейна, и не зависит от критерия сжимаемости. При расчете невязкого потока характеристика также линей-
на и достаточно близка к реальной. На этом основании в известном Методе универсального моделирования линейная функция
коэффициента напора от коэффициента расхода устанавливается значениями коэффициента напора при расчетном и нуле-
вом расходах. Соответствующие уравнения содержат эмпирические коэффициенты, правильный выбор которых требует опы-
та и обращения к аналогам. Ю.Галеркин и К. Солдатова предложили ранее идею моделирования напорной характеристики зада-
нием угла наклона характеристики по отношению к оси ординат и коэффициента теоретического напора при нулевом расходе.
Предложенные уравнения расчета характеристик при невязком течении однозначны и содержат всего четыре геометрических
параметра. В результате исследования характеристик тринадцати модельных ступеней разного типа и способов проектирования
авторы предлагают универсальные уравнения расчета напорных характеристик центробежных ступеней с погрешностью в пре-
делах ±1,5% в расчетной точке. Альтернативная модель напора включена в новые версии компьютерных программ Метода уни-
версального моделирования.
Ключевые слова: центробежное рабочее колесо, коэффициент теоретического напора, коэффициент расхода, выходной угол
лопаток, толщина лопаток, густота решетки, относительная высота лопатки.

Alternative Method of Centrifugal Compressor Loading Factor Modeling 
Y.B. Galerkin, A.A. Drozdov, A.F. Rekstin, K.V. Soldatova (R&D Laboratory «Gas dynamics of turbomachines» ONTI SPbSTU)
Loading factor at design point is calculated by one or other empirical formula in classical design methods. Performance modeling as 
a whole is out of consideration. Test data on compressor stages demonstrate that loading factor function versus flow coefficient at an
impeller exit is of linear character independent of compressibility. Known Method of universal modeling exploits this fact.  Two points esta-
blish the function – loading factor at design point and at zero flow rate. The proper formulae include empirical coefficients. Good result
of modeling is possible if choice of the coefficient is based on experience and close analogs. Earlier Y. Galerkin and K. Soldatova have
proposed to define a loading factor performance by the angle of its inclination to the ordinate axis and by the loading factor at zero flow
rate. Simple and definite equations with four geometry parameters were proposed for loading factor performances calculated for non-vis-
cid flow. The authors of this publication have studied test performances of thirteen stages of different type and methods of modeling. The
equations are proposed with universal empirical coefficients. The calculation error lies in the range ±1,5% of  a loading factor at a design
point. The alternative model of a loading factor performance modeling is included in new versions of the Universal modeling method.   
Keywords: centrifugal impeller, loading factor, flow coefficient, blade exit angle, blade thickness, cascade solidity, blade relative width.

Условные обозначения
b – ширина канала в направлении оси
ротора;
cu – тангенциальная составляющая
абсолютной скорости;
D – диаметр;
hт – теоретический напор;
Kид – эмпирический коэффициент
диаграммы скоростей;
Kμ – поправочный коэффициент;
l – длина лопатки;
l/t – густота лопаточной решетки;
m⎯ – массовый расход;
Mu – условное число Маха;
Ni – внутренняя мощность;
r – радиус;
u – окружная скорость;
Xψt 0 – эмпирический коэффициент;
w – относительная скорость потока;
y – эмпирический коэффициент;
z – число лопаток; эмпирический
коэффициент;

β – угол между относительной
скоростью и обратным окружным
направлением;
βл – угол между касательной к средней
линии лопатки рабочего колеса и
обратным окружным направлением;
βпр – коэффициент протечек;
βт – угол наклона напорной
характеристики;
βтр – коэффициент дискового трения;
Γ – циркуляция скорости;
η – политропный коэффициент
полезного действия;
λ – скоростной коэффициент;
π – степень сжатия;
Φ – коэффициент расхода;
ϕ – условный коэффициент расхода;
ψi – коэффициент внутреннего напора;
ψт – коэффициент теоретического
напора.
ω – частота вращения ротора;

Подстрочные индексы
0, 1, 2, 3, 4, 5, 6, 0′ – индексы
контрольных сечений,
бу – безударный;
вх – вход;
взк – параметр вязкого потока;
л – лопатка;
пс – значение и направление скорости
после перестройки потока;
рас – относящийся к расчетному
режиму (по расходу);
РК – рабочее колесо;
цд –центр давления.

Сокращения
ГПА – газоперекачивающий агрегат;
ЛД – лопаточный диффузор;
РК – рабочее колесо
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l ММ для расчета механической работы двигателя,
сообщаемой сжимаемому газу (модель напорной
характеристики, которая является предметом данной
работы);

l ММ для расчета той части механической работы дви-
гателя, которая теряется из-за сопротивления движе-
нию газа в компрессоре (модель коэффициента
полезного действия); 

Затем производится варьирование соотношения раз-
меров проточной части с расчетом характеристик каж-
дого из вариантов. Пользователь выбирает наиболее
эффективный вариант с учетом требований к проекти-
руемому компрессору, например:
l с наибольшим КПД в расчетной точке;
l с набольшим средним КПД в заданном диапазоне

расходов;
l с набольшей удаленностью помпажного режима 

от расчетной точки и т.п. 

На рис. 1 приведен пример газодинамических харак-
теристик типичного компрессора ГПА, где представлены
в графическом виде зависимости отношения давлений,
КПД и потребляемой мощности от массового расхода.
Для расчета характеристик компрессора достаточно
иметь возможность рассчитать безразмерные характери-
стики ступеней в виде зависимостей КПД и коэффициен-
та внутреннего напора от коэффициента расхода: η, ψi =
= f (Φ). Переход от безразмерных к размерным характе-
ристикам описан в монографии [3] и повторен в книге [2]. 

Современные модели потерь напора описаны в моно-
графии [4] и публикациях [5–7]. При моделировании
напорной характеристики по-прежнему актуальна пред-
ложенная основоположником отечественного центробеж-
ного компрессоростроения В.Ф. Рисом [8] схематизация
процесса передачи мощности. Эта схема устанавливает
соотношение между долями работы, передаваемыми

основному потоку газа лопатками РК колеса, потоку газа,
циркулирующему в РК из-за протечки в лабиринтном
уплотнении, и наружными поверхностями дисков за счет
касательных напряжений (рис. 2.)

Основная часть механической работы двигателя
передается газу лопатками рабочего колеса в соответ-
ствии с основным уравнением турбомашин hт = cu2u2

(при отсутствии закрутки потока на входе). Эта часть
работы в безразмерном виде представлена коэффици-
ентом теоретического напора ψт = cu2/u2. За счет трения
газа о наружные поверхности дисков подводится еще
часть работы, представляемая коэффициентом βтр. Часть
газа, перетекающая на всасывание через уплотнение
покрывающего диска, повторно получает механическую
энергию в РК. Эта добавка представлена коэффициен-
том βпр. Коэффициент внутреннего напора представляет
все составляющие механической работы, передаваемые
газу. Соотношение между коэффициентами внутренне-
го и теоретического напора предстает в виде

ψi = ψт(1 + βтд + βпр). (1)

В монографии [2] приведены расчеты, которые пока-
зывают, что для РК с большим коэффициентом расхо-
да Φрас = 0,15 сумма коэффициентов βтд и βпр менее 1%.
У малорасходного РК с Φрас = 0,015 их сумма не пре-
вышает 5–6%. Существующие методы расчета позво-
ляют рассчитать коэффициенты βтд и βпр с достаточной
точностью. В работах [9] показано, что применение 
CFD-методов тоже эффективно для расчета этих коэф-

Рис. 1. Пример газодинамических характеристик
компрессора ГПА (расчет Методом универсального
моделирования)

Рис. 2. Поток протечек в лабиринтном уплотнении 
и касательные напряжения на наружной поверхности
основного диска 
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фициентов. В связи с этим при моделировании напор-
ной характеристики важно рассчитать основную ее часть
– характеристику теоретического напора. 

На линейный характер размерной напорной харак-
теристики центробежного компрессора обращено вни-
мание еще в классической работе [8]. Рис. 3, заимство-
ванный из диссертации [10], демонстрирует пример
линейной зависимости коэффициента теоретического
напора от коэффициента расхода на выходе из РК. 

Примечательно, что при испытании ступени при раз-
ных условных скоростных коэффициентах λu (т.е. при раз-
ных оборотах ротора) зависимость ψт = f(ϕ′2) не меняется. 

Линейный характер этой зависимости для идеально-
го РК с бесконечным числом бесконечно тонких лопаток
вытекает из основного уравнения турбомашин. При отсут-
ствии закрутки потока на входе в РК коэффициент тео-
ретического напора идеального РК 

ψт∞ = 1 – ϕ′2ctgβл2. (2)

При бесконечном числе лопаток поток полностью
направляется ими, так как направление потока на выхо-
де из РК в относительном движении – это угол лопаток
ctgβл2.

При конечном числе лопаток зависимость коэффици-
ента напора от коэффициента расхода формально та же:

ψт = 1 – ϕ′2ctgβ2. (3)

Однако угол потока β2, который всегда меньше угла
лопаток (так называемое отставание потока), сильно
меняется при изменении коэффициента расхода. Тем не
менее, факт линейного характера зависимости ψт = f(ϕ′2)
подтверждается всеми известными авторам экспери-
ментами, CFD-расчетами вязкого потока и расчетами
невязкого потока. Если условно продолжить напорную

характеристику за пределы устойчивой зоны до нулево-
го расхода, то ее сопоставление с характеристиками иде-
альных РК иллюстрирует рис. 4. 

В Методе универсального моделирования напорная
характеристика моделируется как линейная зависимость
ψт = f(ϕ′2). Предложены формулы для расчета двух зна-
чений коэффициента: на расчетном режиме и при нуле-
вом расходе.

Расчетным режимом принято считать расход, при
котором лопатки РК первой ступени компрессора обте-
каются безударно. Измеренные и рассчитанные диа-
граммы скоростей на лопатках РК показывают, что наи-
более благоприятное, безударное обтекание лопаток
имеет место тогда, когда направление критической
струйки тока совпадает с входным углом лопаток [3]. На
рис. 5 и 6 показаны входной и выходной треугольники
скоростей, иллюстрирующий поведение критической
струйки тока на входе и осредненное по шагу направле-
ние потока на выходе из РК.

На входе направление критической струйки тока (угол
β1пс), определяется величиной коэффициента расхода ϕ′1
и окружной составляющей скорости в относительном дви-
жении. Под действием разности давлений на поверхнос-
ти лопаток (нагрузка) критическая струйка приобретает
закрутку Δ

→
cu1, поэтому окружная составляющая скорос-

ти в относительном движении равна векторной сумме
u
→

1 + Δ
→

cu1 (здесь Δ
→

cu1 < 0). Критическая струйка тока как
бы подсасывается к задней поверхности лопатки, где
пониженное давление.

На выходе в соответствии с постулатом Жуковско-
го–Чаплыгина критическая струйка тока покидает лопа-

Рис. 3. Пример характеристики коэффициента
теоретического напора центробежного 
компрессорного колеса: 
1 – бесконечное число лопаток; 2 – невязкий
квазитрехмерный расчет; 3 – эксперимент

Рис. 4. Напорные характеристики идеальных РК
с бесконечным числом лопаток и линейная напорная
характеристика РК с βл2 < 90°
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точную решетку в направлении выходного угла лопаток.
С такой же скоростью w ′2∞ поток покидал бы РК при бес-
конечном числе лопаток. Из-за конечного числа лопаток
осредненный по шагу поток покидает рабочее колесо
под углом β′2 = βл2 – Δβ. По традиции, связанной с выво-
дом известной формулы А. Стодолы, наличие отстава-
ния связано с возникающей из-за нагрузки лопаток
закруткой Δcu2. В формуле А. Стодолы возникновение
закрутки связано с относительным вихрем в межлопа-
точном канале. В монографии [3] объяснение возник-
новения закрутки Δcu2 аналогично объяснению, изло-
женному применительно к Δcu1. Для расчета предложена
схема, которая в уточненном авторами виде иллюстри-
руется рис. 7.

Воздействие лопатки на поток заменено воздейст-
вием вихря с циркуляцией скорости на лопатке Γл = 
= 2πcu2/z. Вихрь расположен в том месте лопатки, 
где находится центр тяжести диаграммы скоростей – 
на радиусе rд. Вихрь индуктирует вблизи входной кромки
скорость Δw1 = Γл/2πl1. Считается, что эта скорость
направлена под углом 90° к направлению лопатки на
входе. Соответственно, в безразмерном виде она равна

Если принять l1 ≈ (rц д – r1)/sinβл1, то с учетом Δcu1 = 
= Δw1sinβл1 в безразмерном виде закрутка струйки тока 

Здесь коэффициент центра давления 

Угол невозмущенного потока при безударном входе 

при скорости критической струйки тока

По аналогии, закрутка на выходе рассчитывается 
по формуле, в которой эмпирический коэффициент Kμ

учитывает влияние вязкости: 

Для разных типов колес коэффициент Kμ в большинст-
ве случаев имеет разные значения в пределах 1,3…2,2.

Исходя из формул (5) –(6), коэффициент теоретиче-
ского напора на расчетном режиме 

Рис. 5. Треугольник скоростей на входе в РК

Рис. 6. Треугольник скоростей на выходе из РК и схема 
к расчету отставания потока на выходе из РК от угла лопаток

Рис. 7. Схема воздействия нагрузки лопаток на величину 
и направление критической струйки тока
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Эмпирический коэффициент Kцд рас характеризует рас-
пределение нагрузки на лопатке. Это распределение
зависит от формы средней линии. По опыту расчета 
и проектирования его типичное значение равно 0,45 для
традиционных РК с радиально расположенными лопат-
ками со средней линией в форме дуги окружности. Для
РК, проектируемых с контролируемым распределением
нагрузки, и для осерадиальных РК характерно значение
Kцд рас = 0,40. 

Для второго параметра напорной характеристики –
коэффициента напора ψт0 < 1 (при нулевом расходе) –
предложена формула ψт0 = 1 – Xψt00,5Δcu2 рас. Эмпиричес-
кий коэффициент Xψt 0 также имеет широкий диапазон
значений: от 1 до 2 в большинстве случаев.

Изложенные принципы моделирования напорной ха-
рактеристики при реализации требуют ряда итераций.
Успешное проектирование более 40 промышленных
центробежных компрессоров [4] обеспечено тщательным
выбором конкретных значений эмпирических коэффици-
ентов, для чего необходимы большой опыт и интуиция.
Предлагаемый новый способ моделирования напорной
характеристики устраняет необходимость экспертного
выбора эмпирических коэффициентов Kμ и Xψt 0. В основе
нового способа – результаты, полученные авторами
работы [11]. Зависимость ψт = f(ϕ′2) определяется углом
наклона βт напорной характеристики и коэффициентом
напора при нулевом расходе ψт0, которые показаны 
на рис. 3. 

Расчетный анализ напорной характеристики для
невязкого квазитрехмерного течения сделан для несколь-
ких десятков рабочих колес с разными геометрическими

параметрами: выходными углами лопаток, толщиной 
и числом лопаток, соотношением высот лопаток на вхо-
де и выходе, формой средней линии. В работе [11]
предложено рассчитывать напорную характеристику
при известных βл2, βт 0 по соотношению 

ψт = ψт 0 – ϕ′2ctgβт. (11)

Смысл этого выражения демонстрирует выходной
треугольник скоростей на рис. 8.

Авторы работы [11] провели расчетное исследование
напорных характеристик при движении невязкого потока.
Предложенное обобщение основано на расчетных экс-
периментах с РК, газодинамические и геометрические
параметры которых лежали в следующих диапазонах: 

Φрас = 0,027...0,075;

ψт рас = 0,47...0,68;

D
⎯

1 = 0,514...0,60;

b
⎯

1 = 0,054...0,099; 

b
⎯

2 = 0,034...0,07; 

D
⎯

вт = 0,289...0,416; 

βл1 = 20...28°;

βл2 = 30...79°;

zРК = 11...17.

Все рассчитанные РК имели радиально располо-
женные лопатки цилиндрической формы. Расчеты пара-
метров напорной характеристики ψт0, βт аппроксими-
рованы эмпирическими формулами, представленными
в работе [11]. 

Имея в виду, что реальные характеристики и рассчи-
танные характеристики при невязком течении достаточно
близки, авторы настоящей работы исходили из достиг-
нутых в работе [11] результатов. За основу модели напо-
ра характеристик реальных РК взяты модифицированные
формулы из этой работы. 

Для моделирования коэффициента напора при нуле-
вом расходе

Рис. 8. Выходной треугольник скоростей при линейной
зависимости коэффициента теоретического напора 
от коэффициента расхода [11]
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Эта формула предназначена для лопаток со средней
линией, рассчитанной с контролируемым распределе-
нием нагрузки в соответствии с работой [2]. Для тради-
ционных РК с лопатками в виде дуги окружности фор-
мула (12) применима при y5 = 0.

Для моделирования угла наклона напорной характе-
ристики

Эта формула предназначена для лопаток со средней
линией, рассчитанной с контролируемым распределе-
нием нагрузки в соответствии с работой [2]. Для тради-
ционных РК с лопатками в виде дуги окружности фор-
мула (13) применима при z5 = 0. 

В формулы (12) и (13) введены эмпирические коэф-
фициенты yвзк, zвзк для учета влияния вязкости в реаль-
ных РК.

Входящая в уравнения густота лопаточной решетки
l/t рассчитывается по формуле из книги [12]:

Для разработки модели напорной характеристики
использованы данные экспериментов с модельными
ступенями и данные заводских испытаний нескольких
компрессоров, спроектированных Методом универсаль-
ного моделирования. Способ математической обработ-
ки этих данных описан в монографии [4]. 

В процессе разработки нового способа моделирова-
ния напорной характеристики измеренные зависимости
ψт = f(ϕ′2) ряда модельных ступеней и ступеней комп-

1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12

№ Параметр (ступень) b2/b1 z D1/D2 l/t βл1,° βл2,° δ
–

л Mu Kμ Xψт 0

1 0,0373–0,482–0,373 (дуговая) 0,754 15 0,514 3,423 25 30,3 0,0133 0,6 2,0 2,1

2 0,0455–0,539–0,350 (дуговая) 0,589 13 0,565 2,40 25 34 0,02 0,6 1,05 2,3

3 0,0480–0,49–0,290 (профилированная) 0,573 11 0,534 2,461 23 30 0,014 0,7 1,65 1,3

4 0,0604–0,527–0,290 (профилированная) 0,618 13 0,592 1,916 22 47 0,0115 0,6 1,45 0,9

5 0,0653–0,409–0,290 (профилированная) 0,657 11 0,570 1,967 28 32 0,014 0,6 1,7 1,9

6 0,0692–0,476–0,290 (профилированная) 0,707 11 0,570 2,062 25 32 0,0138 0,6 1,2 1,7

7 0,0685–0,68–0,345 (профилированная) 0,539 17 0,577 1,864 27 79 0,0128 0,86 1,34 0,4

8 16–76–1,6 (дуговая) 0,693 11 0,5765 1,987 26 32 0,0121 0,6 0,95 2,17

9 108–5–1 (дуговая) 0,587 13 0,5651 2,399 21 38 0,02 0,6 1,5 1,02

10 ГПА-76-1,7 (профилированная) 0,614 13 0,583 2,227 24,85 35,81 0,0143 0,6 2,62 1,7

11 61–1,64 (профилированная) 0,549 19 0,548 2,518 25,5 67 0,0138 0,6 1,625 0,95

12 650–1,37–76 (профилированная) 0,711 11 0,570 1,967 28 32 0,0138 0,6 1,6 1,4

13 16–76–1,7 ЛД (профилированная) 0,360 25 0,5 2,996 30 104 0,0089 0,6 1,34 0,4

Параметры ступеней, использованных при моделировании напорной характеристики

ktp6_2016_ktp2_2012.qxd  10.10.2016  13:34  Page 16



№ 6, 2016 17

рессоров ГПА сопоставлены с расчетами по соотноше-
ниям (13), (14). 

Нужная для моделирования информация представ-
лена в таблице. Цифровой ряд в обозначениях модель-
ных ступеней (столбец 2 в таблице), например 0,0604 –
0,527 – 0,290, означает, что оптимальный коэффициент
расхода ступени равен 0,0604, коэффициент теорети-
ческого напора на этом режиме 0,527, втулочное отно-
шение 0,29.

Последние три ступени (№11–13) – из линейных 
и дожимных компрессоров ГПА [4].

В столбцах 3–9 представлены геометрические пара-
метры ступеней, в столбце 10 – условное число Маха,
при котором получена характеристика ступени, в столб-
цах 11, 12 – эмпирические коэффициенты напорной
характеристики по методу моделирования в шестой 
и более ранних версиях математической модели. 

Пример информации из базы данных программы
«IDENT» показан на рис. 9. В базе данных представлены
размеры, нужные для расчета КПД и коэффициента напо-
ра. Измеренные значения этих параметров – черные
цифры и линии. КПД, рассчитанный по шестой версии
модели с универсальным набором коэффициентов –
красные цифры и линии. Значения PSit0 (Xψт 0) и Kmu
(Kμ) подобраны индивидуально для каждой ступени 
для наилучшего соответствия измеренной характерис-
тике ψi = f (Φ). Эти значения представлены в столбцах 11,
12 таблицы. 

По информации из базы данных характеристики КПД
и напора ступеней из таблицы рассчитаны по матема-
тической модели новой рабочей версии. Характеристи-
ки идентичны характеристикам в базе данных (пример
на рис. 9), но программа по заданным значениям Xψт 0

и Kμ дополнительно рассчитывает соответствующие
значения βт и ψт0.

Аргументами для расчета ψт0, βт для невязкого потока
являются геометрические параметры βл2, b2/b1, l/t, δ

⎯

л [11].
Анализ характеристик РК, представленных в таблице,

показал, что параметры βл2, b2/b1, l/t сильно влияют 
на соотношение между характеристиками невязкого 
и вязкого потока. Влияние других параметров авторам
выявить не удалость. Т.е. эмпирические коэффициенты
yвзк, zвзк – не постоянные числа, а функции: yвзк, zвзк = 
= f(βл2, b2/b1, l/t). Аппроксимация этих зависимостей 
сделана по данным из таблицы в виде

и по аналогичной зависимости для zвзк. Однако пред-
ставляется нелогичным выполнять аппроксимацию 
экспериментальных данных двойными зависимостями
от одних и тех же параметров. В связи с этим до полу-
чения практического опыта использования новой моде-
ли напора в расчетной и проектной работе предлага-
ются следующие формулы.

Для РК с лопатками, спрофилированными с контро-
лируемым распределением скоростей:

Для РК с лопатками со средней линией в виде дуги
окружности: 

Точность аппроксимации иллюстрируют рис. 10, 11.
На рис. 10, 11 значения βт, ψт0 представлены в зави-

симости от выходного угла лопаток как наиболее значи-
мого из параметров в формулах (15)–(18). Точность
моделирования удовлетворительная, за исключением
первой ступени шестиступенчатого компрессора ГПА-76-

Рис. 9. Пример информации из базы данных программы
«IDENT» (ступень №3, см. таблицу)
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1,7 (см. таблицу, строка 10). У него значение Kμ = 2,62.
Это необычно большое значение. Авторы не нашли
объяснения этому факту. 

Разработанная модель напора используется в новых
версиях компьютерных программ Метода универсально-
го моделирования. Однозначность решения, отсутствие
необходимости поиска аналогов являются достоинствами

нового способа расчета. Погрешность моделирования
при этом страдает в допустимых пределах. На рис. 12
сопоставлены рассчитанные характеристики ступени №7
из таблицы. Несмотря на зрительно заметное различие
характеристик, погрешность расчета ψт рас составляет
всего –1,2%. Это укладывается в погрешность измере-
ния при поведении заводских испытаний компрессоров. 

Новый способ расчета напорной характеристики при-
менен в восьмой версии Метода универсального моде-
лирования. Комплекс программ разработан в порядке
реализации комплексного проекта по созданию высоко-
технологичного производства «Создание современного
высокотехнологического производства по проектиро-
ванию, изготовлению и испытаниям установок, компри-
мирующих газообразные продукты для эффективного
использования в транспортных системах и технологиях»
(протокол от 21 октября 2015 г.). Правила предоставле-
ния субсидий на государственную поддержку кооперации
российских высших учебных заведений, государственных
научных учреждений и организаций, реализующих ком-
плексные проекты по созданию высокотехнологичного
производства, утверждены постановлением Правитель-
ства Российской Федерации от 9 апреля 2010 г. №218.
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Рис. 10. Сопоставление измеренных и рассчитанных значений
параметров напорной характеристики. Профилированные
лопатки

Рис. 11. Сопоставление измеренных и рассчитанных значений
параметров напорной характеристики. «Дуговые» лопатки 

Рис. 12. Сопоставление характеристик модельной 
ступени №7 (βл2 = 79°):  
а – индивидуальная подгонка напорной характеристики; 
б – расчет по формулам (15)–(16); 
1, 2 – КПД соответственно рассчитанный 
и экспериментальный; 
3, 4 – коэффициент напора давлений соответственно
экспериментальный и рассчитанный
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Общие соображения и рекомендации

Назначение входного устройства любого типа и конст-
рукции – подвод газа от всасывающего трубопровода 
к первому рабочему колесу компрессора. При этом тре-
буется обеспечить по возможности небольшие потери
напора в устройстве и малую неравномерность поля ско-
ростей на выходе из него.

Рассматриваемые в настоящей статье сварные вход-
ные устройства, в отличие от литых, представляют собой

конструкции из деталей простых форм (цилиндрические
и конические обечайки, пластины различной конфигу-
рации), а также сравнительно небольших торовых эле-
ментов в выходной части устройства. Данная особен-
ность устройств рассматриваемого типа позволяет четко
разделить их проточную часть на четыре последова-
тельных участка (рис. 1). В направлении течения газа эти
участки следующие:

Профилирование сварных 
входных устройств центробежных

компрессоров с радиальным подводом газа 
Л. К. Чернявский (АО «НПФ «Невинтермаш»)

Рассмотрены входные устройства сварной конструкции с радиальным подводом газа через трубу. Проточная часть таких
устройств состоит из четырех последовательных участков. Даны рекомендации по профилированию каждого участка.
Ключевые слова: центробежный компрессор, входное устройство, сварная конструкция, радиальный подвод, проточная часть,
профилирование, рекомендации.

Shaping of Centrifugal Compressors Input Devices Having Weld Construction and Radial Intake
L.K. Chernyavsky (JSC «NPF «Nevintermash»)
Input devices Having a weld construction and a radial intake of gas through a circl pipe are considered. A flow part of such devices con-
sist of four successive sections. Recommendations about shaping for each section are given.
Keywords: centrifugal compressor, Input device, weld construction, radial intake, flow part, shaping, recommendations.

Рис. 1. Проточная часть сварного входного устройства с радиальным подводом газа (в кружках – номера участков проточной части)
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1. радиальный прямоосный переходник с круглого
начального сечения н–н диаметром Dн на прямоуголь-
ное сечение п–п, вытянутое поперек компрессора 
до размера ап, большего Dн;

2. участок дальнейшего расширения проходного сече-
ния в радиальной плоскости (до размера аф, большего ап);

3. спиральная камера, преобразующая поступатель-
ный поток, выходящий из предыдущего участка, в нап-
равленный к оси компрессора поток в цилиндрическом
сечении ц–ц диаметром Dц и шириной bц;

4. осесимметричный радиально-осевой конфузор, 
по которому газ поступает от цилиндрического сечения
ц–ц к входному кольцевому сечению 0–0 первого коле-
са компрессора.

2-й и 3-й участки в направлении потока газа сужаются
в меридиональной плоскости, причем с одинаковым углом
γ, что упрощает технологию изготовления устройства.

Самый ответственный участок из перечисленных – 
4-й, поскольку здесь скорости газа выше, чем в первых
трех участках, и к тому же в меридиональной плоскости
поток поворачивает на большой угол (90°).

Ввиду вспомогательной роли входного устройства 
в компрессоре его профилируют всегда после расчета
основной проточной части компрессора, которая вклю-
чает колеса, диффузоры и обратно-направляющие аппа-
раты всех ступеней сжатия газа. Так как выходное сече-
ние устройства совпадает с входным сечением первого
колеса, диаметры D0, Dвт этого сечения и скорость с0

в нем, полученные при расчете колеса, являются исход-
ными данными для профилирования устройства (под ско-
ростями в данной статье подразумеваются средние ско-
рости в сечениях, т.е. с = V/f, где V – объемный расход,
f – площадь сечения). К исходным данным относятся так-
же окружная скорость первого колеса компрессора u2

и наибольший диаметр основной проточной части Dmax.
Прежде чем профилировать устройство, надо опре-

делиться с объемным расходом газа V через него. Этот
вопрос решается просто: благодаря малости чисел
Маха в устройстве V вполне можно считать одинаковым
во всех его сечениях и равным объемному расходу 
в сечении 0–0:

V ≈ V0 = c0π(D0
2
– D

2

вт)/4.

Из всех подлежащих определению размеров устрой-
ства легко и практически однозначно находится диаметр
начального сечения:

где, очевидно, fн = V/сн. (2)

Фигурирующая здесь скорость сн в начальном сече-
нии устройства назначается из нормального диапазона
скорости газа в трубах 15…40 м/с. При этом меньшую сн

следует принимать при малой u2, а бо�льшую – при боль-
шой. Конкретная рекомендация такова:

сн ≈ 0,1u2.

Само собой разумеется, что полученный по соотно-
шению (1) диаметр Dн надо округлить до ближайшего
стандартного внутреннего диаметра труб и затем откор-
ректировать значения fн и сн по соотношениям (1) и (2).

Принятая площадь fн обычно оказывается намного
больше площади f0 на выходе из устройства – входе 
в колесо. В связи с этим возникает вопрос о соотноше-
нии площадей граничных сечений участков fп, fф и fц

с площадью fн. Решая данный вопрос, с одной стороны,
было бы целесообразно для уменьшения потерь трения
иметь fц > fф > fп > fн, т. е. целесообразно, чтобы первые
три участка были диффузорными. Однако, с другой сто-
роны, поскольку каждый из участков устройства пред-
ставляет собой местное сопротивление с характерными
для него локальными диффузорными зонами, рацио-
нальным представляется противоположное соотноше-
ние площадей, а именно fц < fф < fп < fн. Отсюда следует,
что не будет большой ошибки, если придерживаться
приближенного равенства площадей граничных сечений
участков площади начального сечения устройства:

fц ≈ fф ≈ fп ≈ fн.

Назначив fц, fф и fп, можно приступать к профилиро-
ванию участков устройства. При этом начинать следует
с последнего (4-го) участка. На это имеются две причи-
ны: во-первых, он – самый ответственный; во-вторых,
главные исходные данные для профилирования устрой-
ства (D0, Dвт, с0) относятся именно к нему.

Профилирование 4-го участка 
(осесимметричный радиально-осевой конфузор)

Ключевым вопросом этого профилирования являет-
ся задание радиуса периферийного (выпуклого) мери-
дионального обвода Rs.

Оптимальный Rs, обеспечивающий минимум потерь
напора в 4-м участке устройства, согласно рис. 2, по-
строенному на базе сведений из работы [1], равен ∼4b0.
К сожалению, если Rs принять таким, то при значитель-
ной b0 диаметр Dц может превысить Dmax, что, конечно
же, неприемлемо. Поэтому Rs следует задавать меньше
4b0, но не менее b0, так как при дальнейшем уменьшении
Rs потери в 4-м участке быстро возрастают (см. рис. 2).
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После назначения Rs однозначно определяются раз-
меры Dц и bц по очевидным формулам:

Dц = D0 + 2Rs;

bц = fц/(πDц).

Последний недостающий размер 4-го участка –
радиус втулочного (вогнутого) обвода Rh – целесооб-
разно принять наибольшим из вписывающихся в уже�
определившиеся габариты участка. Легко убедиться,
что, если bц > b0 (это наиболее распространенное на
практике соотношение bц и b0), то

Rh = Rs + b0.

Если bц < b0, то

Rh = Rs + bц.

Профилирование 3-го участка 
(спиральная камера)

Оно начинается с задания размера аф сечения ф–ф
(см. разрез А–А на рис. 1). При этом руководствовать-
ся нужно следующим: чем больше аф, тем меньше неже-
лательная окружная неравномерность поля скоростей
на выходе из устройства – входе в колесо. Но назначать
аф следует не больше наибольшего диаметра основной
проточной части Dmax, а еще лучше – несколько меньше
Dmax. В противном случае наибольшая ширина камеры 
в радиальной плоскости Г превысит Dmax, что приведет
к увеличению поперечного габаритного размера комп-
рессора.

После назначения аф вычисляется угол γ (см. главный
вид на рис. 1), обеспечивающий принятую площадь fф

при уже� известных аф, bц и Dц. Вычисление производится
по формуле

полученной из выражения для площади fф, которое было
найдено прибавлением к произведению афbц четырех

интегралов (рис. 3).

Затем рассчитывают теоретический радиальный обвод
участка, точнее, одной его половины, поскольку другая
половина является зеркальным отражением первой.
Расчет базируется на изложенной в книге [2] методи-
ке тангенциальных сечений, касающихся окружности
диаметром Dц. Если считать скорость с не изменяю-
щейся по углу θ, то нетрудно показать, что имеет место
следующее соотношение между углом θ и соответст-
вующим ему размером τ тангенциального сечения:

где

(размерность угла θ – градусы).
Практически расчет точек половины теоретического

радиального обвода удобно вести следующим образом:
задаться рядом значений τ в диапазоне от нуля до 0,5aф

и для каждого τ вычислить θ по формуле (3) с учетом
выражения (4).

Рассчитанная изложенным способом половина ради-
ального обвода камеры (см. рис. 1, сплошная линия на
разрезе А–А) представляет лекальный контур, радиус
кривизны которого уменьшается в направлении потока.

Рис. 2. Расчетно-теоретическая зависимость коэффициента
потерь ζ осесимметричного радиально-осевого конфузора
от Rs/b0 при различных bц/b0:
1 – bц/b0 = 2,0; 2 – bц/b0 = 1,0; 3 – bц/b0 = 0,67

Рис. 3. Граничное сечение между участками 2 и 3 устройства
(сечение ф–ф на разрезе А–А, см. рис. 1)
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Этот сложный контур можно заменить приближенным,
более простым, без заметного ущерба для эффектив-
ности камеры и, тем более, для эффективности устрой-
ства в целом. Хорошая аппроксимация обеспечивается
двумя плавно сопряженными дугами (см. пунктир), пер-
вая из которых (по ходу газа) – большого радиуса R, 
а вторая – малого радиуса r. Здесь необходимо отме-
тить, что некоторые исследователи входных устройств
рассматриваемого типа, основываясь на результатах экс-
периментов, полагают (см., например [3]) вполне допус-
тимым выполнять радиальный обвод камеры в виде про-
стой полуокружности с центром на оси компрессора.

Профилирование 2-го участка 
(прямоосный переходник

с прямоугольного сечения п–п на фигурное ф–ф)

В условиях уже� назначенных площади fп и размера аф

профилирование данного участка сводится к определе-
нию его длины Lп-ф и сторон прямоугольного сечения
п–п – ап и bп.

Из разреза А–А на рис. 1 легко получить:

Из главного вида на рис. 1 можно видеть, что

и, значит,

aп = fп/bп.

Профилирование 1-го участка 
(переходник с круглого сечения н–н

на прямоугольное п–п)

Так как начальное и конечное сечения этого участка
уже� известны, остается определить длину Lн–п и угол
сужения δ этого участка в меридиональной плоскости.

Для того чтобы избежать излома стенок в меридио-
нальной плоскости на границе 1-го участка со 2-м, угол
δ целесообразно принять равным углу γ. В таком случае
из главного вида рис. 1 сумма длин 1-го и 2-го участков

и, следовательно,

Дополнительные соображения

С целью упрощения технологии изготовления устройст-
ва одну из его торцовых стенок имеет смысл выполнять
не конической, а плоской, перпендикулярной оси ком-

прессора (рис. 4). Вариант плоской задней стенки (см.
рис. 4, а) несколько уменьшает потери в радиально-осе-
вом конфузоре благодаря тому, что угол поворота пото-
ка в конфузоре становится меньше 90° на величину γ/2.
Недостаток этого варианта – увеличение осевого габа-
ритного размера устройства и, значит, длины компрес-
сора. Вариант плоской передней стенки (см. рис. 4, б),
наоборот, уменьшает осевой габаритный размер, но
зато увеличивает потери в конфузоре из-за того, что
угол поворота потока в нем становится больше 90° на
величину γ/2. Следует иметь в виду, что в случае боль-
шого γ и малого Rs вариант плоской передней стенки
может оказаться неприемлемым по причине нехватки
свободного места для периферии задней конической
стенки перед статорной частью первой ступени комп-
рессора.

Как полагают все исследователи входных устройств
турбомашин, в 1-м, 2-м и 3-м участках по плоскости сим-
метрии устройства всегда следует предусматривать тонкое
разделительное ребро, заходящее в начальную часть
радиально-осевого конфузора (см. рис. 1). Такое ребро,
повышая прочность и жесткость конструкции устройства,
незначительно увеличивает потери трения, но способст-
вует идентичности потока по обе стороны от ребра и тем
самым равномерности поля скоростей в сечении 0–0.
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Рис. 4. Варианты входного устройства с плоской 
одной из торцовых стенок: 
а – плоская задняя стенка; б – плоская передняя стенка
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Определение содержания влаги в сжатом воздухе 
и оценка количества конденсата, образующегося при
охлаждении сжатого воздуха до определенной темпера-
туры точки росы (инея), позволяют выбрать тип и коли-
чество устройств очистки и осушки, обеспечивающих
необходимый класс загрязненности сжатого воздуха для
различных элементов пневматической системы и техно-
логических процессов. Перед расчетом уточняются дав-
ление, температура и расход сжатого воздуха в сети, 
а также параметры окружающей среды в летний и зим-
ний периоды года, влияющие на максимальное количе-
ство выделяемого конденсата.

Влажный воздух – это механическая смесь сухого воз-
духа и водяного пара. Сухой воздух содержит не взаимо-
действующие между собой газы, основными из которых
являются азот (78% содержания по объему), кислород
(21%) и другие газы (аргон, углекислый газ, неон и др.),
содержащиеся в небольшом количестве (1%). Объемная
доля водяного пара в воздухе может изменяться в ши-
роких пределах: от 4% по объему в тропиках до 2,5% 
в средних широтах и до 0,01% в холодных зонах в зимнее
время. Отличие влажного воздуха от обычных газовых
смесей состоит в том, что водяной пар при снижении тем-
пературы может переходить в другую фазу (жидкую или
твердую) и, как следствие этого, выпадать из смеси.
Водяной пар во влажном воздухе может быть в пере-
гретом состоянии (ненасыщенный влажный воздух),
насыщенном состоянии (насыщенный влажный воздух),
в сконденсированном взвешенном состоянии (пересы-
щенный влажный воздух); пример пересыщенного влаж-
ного воздуха в природе – капельный или ледяной туман.
Следует отметить принципиально разные значения тер-
мина «влажный» применительно к пару и воздуху. Пар
называется влажным, если он содержит мелкодисперс-
ную жидкость во взвешенном состоянии. 

Влажный воздух, как уже было сказано, содержит
перегретый, сухой насыщенный и влажный пар. Если
водяной пар в сжатом воздухе при снижении темпера-
туры остается перегретым, то ненасыщенный влажный
воздух не оказывает заметного влияния на уровень экс-
плуатации пневматической системы. Для практики осуш-
ки сжатого воздуха наибольший интерес представляет
насыщенный влажный воздух, в котором состояние насы-
щенного пара крайне не устойчивое: так, незначитель-
ный отвод теплоты от него при постоянном давлении
сопровождается конденсацией, и выделенная при этом
капельная влага становится основным загрязнителем
сжатого воздуха.

До сих пор характеристики влажного воздуха, широ-
ко используемые при осушке сжатого воздуха, в конди-
ционировании, холодильной и других областях техники
неоднозначны и зачастую малопонятны. Например, коли-
чество водяных паров в граммах, содержащихся в 1 м3

воздуха, называется абсолютной влажностью. Эта вели-
чина не позволяет судить о том, насколько водяной пар
при данных условиях близок к состоянию насыщения или
к максимальному количеству водяных паров в воздухе.
Поэтому абсолютную влажность насыщенного влажного
воздуха еще называют влагоемкостью. В монографиях 
и учебной литературе вместо абсолютной влажности
можно встретить такие обозначения, как плотность водя-
ного пара и парциальная плотность. По мнению авторов,
необходим единый подход к трактовке понятий и сокра-
щение числа характеристик влажного воздуха. Появ-
ление стандарта РМГ 75–2014 (ранее РМГ 75–2004), 
в котором рекомендована новая редакция терминов 
и определений влажности веществ, возможно, приведет
к единообразному определению параметров влажности,
например воздуха, в различной технической и учебной
литературе, методических рекомендациях и документации.

Расчет количества сконденсированной влаги
при охлаждении сжатого воздуха

Ю.В. Кузнецов («Юрал Консалтинг», Канада), А.Г. Никифоров (ФГБОУ ВО Смоленская ГСХА)

Рассмотрены современные определения влажности воздуха. Приведены примеры расчета сконденсированных водяных паров из
сжатого воздуха при его охлаждении по двум методикам: по изменению массового отношения влаги и по массовой концентра-
ции влаги. Рекомендовано использовать методику расчета сконденсированных водяных паров по изменению массового отно-
шения влаги.
Ключевые слова: парциальное давление водяного пара; массовое отношение влаги; массовая концентрация влаги;
относительная влажность; точка росы; насыщенный влажный воздух.

The Calculation of the Amount of Condensed Moisture on Cooling the Compressed Air
Y.V. Kuznetsov (Ural Consulting Inc., Canada), A.G. Nikiforov (Smolensk state agricultural Academy)
Considers the current definitions of humidity. Examples of the calculations of the condensed water vapor from the compressed air when
it cools by two methods: by changing the weight ratio of moisture and moisture mass concentration. It is recommended to use the met-
hod of calculation the condensed water vapor to change the weight ratio of moisture.
Keywords: the partial pressure of water vapor; the mass ratio of moisture; the mass concentration of moisture; relative humidity; 
Dew point; a saturated moist air. 
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Согласно РМГ 75–2014 основные параметры влаж-
ного воздуха, необходимые для дальнейшего изложения
материала статьи, следующие:
l парциальное давление водяного пара (не рекоменду-

ется использовать понятие упругость водяного пара)
– это давление, которое имел бы водяной пар, находя-
щийся во влажном воздухе, если бы он один занимал
объем, равный объему этого влажного воздуха, при той
же температуре (рп, Па); 

l массовое отношение влаги (не рекомендуется – влаго-
содержание): отношение массы влаги, содержащейся
в воздухе, к массе сухой части этого влажного возду-
ха (d, г/кг сухого воздуха). В российских методичес-
ких пособиях [2, 3], в США в качестве базовой харак-
теристики выбрано массовое отношение влаги d;

l массовая концентрация влаги (не рекомендуется –
абсолютная влажность, парциальная плотность): отно-
шение массы влаги, содержащейся в воздухе, к объему
этого влажного воздуха, (А, г/м3). Абсолютную влаж-
ность часто выражают (физика, термодинамика) через
парциальное давление пара рп влажном воздухе в мм.
рт. ст. Численно две величины – рп в мм. рт. ст. и А, г/м3

– почти равны, а при температуре 15,9°С практически
равны друг другу [4];

l насыщенный пар над водой (льдом) – водяной пар,
находящийся в термодинамическом равновесии с плос-
кой поверхностью чистой воды (льда). Давление насы-
щенного пара над водой обозначается рsw, над льдом
рsi (Приложение 1.1, 1.2 [5]);

l температура точки росы (инея): температура, при
которой водяной пар, содержащийся в воздухе, охлаж-
даемый при постоянном давлении, становится насы-
щенным над водой (льдом) tр, °С. Физический смысл
температуры точки росы (инея) состоит в том, что она
характеризует температуру, при которой из воздуха
начинает конденсироваться влага. Температура точки
росы (инея) однозначно определяется величинами рsw

или рsi и вычисляется с помощью таблиц;
l относительная влажность воздуха (не рекомендуется

– степень насыщения): отношение парциального дав-
ления пара рп к давлению насыщенного пара рsw или
рsi при данных температуре и давлении воздуха: ϕ =
100рп/рsw, % или ϕ = 100рп/рsi, %. 

РМГ 75–2014 уточняет значения давления насыщен-
ного пара и температуры точки росы «над плоской
поверхностью воды или льда». Дело в том, что в области
отрицательных температур от температуры тройной точ-
ки воды (0°С) вплоть до –50°С возможно существование
воды в жидкой фазе в переохлажденном (метастабиль-
ном) состоянии. Так, в атмосфере (незамкнутый объем)
наличие переохлажденных капель воды при температу-
рах до –10°С – обычное явление. В условиях отрица-

тельных температур давление насыщенного пара по отно-
шению к ледяным кристаллам меньше, чем по отношению
к переохлажденным каплям. Например, при температу-
ре –10°С давление насыщенного пара над плоской
поверхностью воды рsw = 289,79 Па, а надо льдом рsi = 
= 259,89 Па. Если при той же температуре фактическое
давление водяного пара составит 270 Па, то для пере-
охлажденной воды такой воздух будет ненасыщенным, 
и вода будет испаряться, но для льда он будет перена-
сыщенным, и лед будет нарастать. В замкнутом объеме,
например в газопроводах, появление сконденсирован-
ной переохлажденной воды невозможно (при легком
сотрясении она за несколько секунд превращается 
в кусок льда). Но на холодных внутренних поверхностях
трубопроводов при отрицательных температурах атмо-
сферного воздуха образуются кристаллики льда (инея)
и на них перенасыщенный пар превращается в лед. 
В связи с этим для любых замкнутых объемов, находя-
щихся на открытых площадках, в тепловых расчетах сле-
дует применять значение рsi. Ошибка в определении
точки росы по рsw и по рsi может быть существенной.
Пусть, например, давление насыщенного пара равно
51,11 Па. Из таблицы Приложения 1.1 [5] находим, что
значению 51,11 Па в столбце рsw соответствует темпе-
ратура –30°С, а в столбце рsi – температура –27°С. Таким
образом, температура точки инея равна –27°С, и имен-
но при этой температуре начинает нарастать лед на внут-
ренней поверхности труб.

Определение температуры точки росы (инея) сов-
падает с требованием Правил ПБ 03-581–03, п. 3.25:

«В устройстве наружных нагнетательных воздухогазопро-
водов следует исключить возможность их внутреннего
обмерзания» [6]. Сейчас трудно разобраться, при каких
условиях (над водой или льдом) даны параметры влаж-
ности при отрицательных температурах в российских нор-
мативных документах выпуска до 2005 г., а также в зару-
бежных стандартах, например, DIN1343 (Германский
промышленный стандарт), DIN ISO 7183-(1990.06).

Расчетные зависимости основных параметров влаж-
ного воздуха в технике кондиционирования [2], осушки
сжатого воздуха [3, 9, 10], сушки материалов основаны
на законах идеального газа. Рассмотрим подробнее,
насколько атмосферный влажный воздух, поступающий
в компрессор общего назначения при давлении, близком
к 100 кПа, в интервале температур –50…+50°С, и выхо-
дящий из компрессора сжатый влажный воздух с дав-
лением до 1,5 МПа и температурой до 160°С соответ-
ствует идеальному газу.  

Границы применения модели идеального газа зави-
сят от решаемой задачи. Любой реальный газ тем бли-
же к идеальному газу, чем ниже его давление и выше
температура. 
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Фактором отклонения термодинамических свойств
реальных газов от свойств идеального газа служит
коэффициент сжимаемости z = pVμ/RT (здесь p, Т, Vμ,
R – соответственно давление, температура, молярный 
объем и газовая постоянная). Для идеального газа
z = 1. Для сухого воздуха в интервале температур
–50…+50°С и давлении 0,1 МПа z = 0,99…0,999; в интер-
вале температур 0…177°С и давлении 5,0 МПа (выше
1,5 МПа) z = 0,9971…1,0016 [7], поэтому сухой воздух 
в широком диапазоне давлений и температур можно
считать идеальным газом.

Ненасыщенные (перегретые) пары, как показывает
опыт, также подчиняются законам идеального газа, и тем
точнее, чем дальше они от состояния насыщения [8].
Следовательно, ненасыщенный атмосферный и сжатый
влажный воздух в указанных выше интервалах темпера-
тур и давлений можно отнести к идеальному газу. 

Насыщенный пар – это пар, находящийся в равно-
весном состоянии с жидкостью (льдом) на границе раз-
дела фаз, не содержащий частиц жидкой фазы (ледяно-
го тумана). Состояние насыщенного пара определяется
одним параметром: давлением или температурой насы-
щения. В учебниках по физике доказывается, например
в книге [8], что насыщенный пар не подчиняется зако-
нам идеального газа, и поэтому модель идеального газа 
к насыщенному влажному воздуху не подходит. Но в диа-
пазоне давлений 95…115 кПа и температур –50…+50°С
коэффициент сжимаемости насыщенного пара z = 1,00000
…0,996, что позволяет отнести его при таких параметрах 
к идеальному газу и, например, в технике кондициониро-
вания использовать формулы для идеального газа с доста-
точной для технических расчетов точностью [2].

Влажный насыщенный воздух, поступающий в ком-
прессор, можно также считать идеальным газом. Одна-
ко сжатый влажный насыщенный воздух таковым назвать
нельзя, так как при давлениях 0,3…1,5 МПа коэффи-
циент сжимаемости насыщенного пара z = 0,973…0,91, 
а в часто используемом интервале рабочих давлений

0,3…0,8 МПа z = 0,973…0,934. Тем не менее, в расчетах
по определению содержания влаги в пневматических
системах[3, 9, 10] широко используют законы идеаль-
ного газа, но о точности таких технических расчетов 
в них не упоминается.

Количество водяного пара во влажном воздухе меня-
ется от нуля (сухой воздух) до максимального значения
(насыщенный влажный воздух), которое зависит от тем-
пературы и давления. Зная максимальное количество
водяного пара до и после процесса охлаждения влаж-
ного воздуха, можно рассчитать количество сконденси-
рованной влаги как их разность. Массовая концентра-
ция влаги А и массовое отношение влаги d обычно
вычисляются на основании экспериментальных данных
по относительной влажности ϕ и парциального давления
насыщенного пара рп. Массовая концентрация влаги рав-
на парциальной плотности пара в смеси при своем пар-
циальном давлении рп и температуре смеси Т:

А = рп/RпТ, кг/м3, (1) 

где Rп = 461,52 Дж/(кгК) – газовая постоянная водяного
пара; рп – парциальное давление пара, Па. 

Массовое отношение влаги

d = 0,662рп/(р – рп), кг/кг, (2)

где р – давление влажного воздуха, кПа. 
Если в формулах (1) и (2) вместо рп подставить дав-

ление насыщенного пара рsw или рsi, то соответственно
получим максимальное значение массовой концентра-
ции влаги и массового отношения влаги при данной тем-
пературе.

В табл. 1 приведены показатели влажности воздуха 
в зависимости от температуры: массовой концентрации
влаги А′ по российскому источнику (Приложение 2, [5])
и А′′ по зарубежному стандарту DIN ISO 7183 – (1990/06),
а также массового отношения влаги d [2]. Данные 

t0, °C –40 –30 –20 –10 0 10 15,9 20 30 40 50

А′, г/м3, [5] 0,177 0,455 1,076 2,361 4,852 9,403 13,54 17,30 30,36 51,10 82,81

А′′, г/м3, [11] 0,119 0,338 0,883 2,139 4,851 9,405 13,56 17,31 30,40 51,21 83,08

d, г/кг, [2] 0,079 0,234 0,636 1,605 3,787 7,556 11,29 14,74 27,29 49,06 86,65

d ′ = 1,205d, г/м3
0,095 0,282 0,767 1,934 4,563 9,225 13,60 17,76 32,89 59,11 104,4

ρв, кг/м3, по формуле (3). 1,51 1,45 1,39 1,33 1,28 1,23 1,196 1,173 1,113 1,042 0,956

d ′′ = ρвd, г/м3
0,119 0,339 0,884 2,134 4,85 9,41 13,51 17,29 30,37 51,12 82,83

Таблица 1 
Сравнительные данные влажности воздуха с давлением 101 кПа и с относительной влажностью 100% при

различных температурах t0, °C

ktp6_2016_ktp2_2012.qxd  10.10.2016  13:34  Page 25



26 № 6, 2016

по массовой концентрации влаги А′ и А′′ существенно
расходятся в диапазоне отрицательных температур, 
но начиная с температуры 10°С, практически совпадают.
Можно только предположить, что опытное определение
массовой концентрации влаги проводилось по разным
методикам, имеющим соответствующие погрешности. 

В настоящее время разрабатывается новый стандарт
ГОСТ Р «ГСИ. Таблицы психометрические. Построение,
содержание, расчетные соотношения», в котором значе-
ния параметров в таблицах согласуются с последними
редакциями «Технического регламента Всемирной метео-
рологической организации», №49 и, может быть, значения
А′ и А′′ будут соответствовать друг другу при всех темпе-
ратурах. Для сравнения величин А и d в г/м3 значение d
рекомендуется [3] умножить на плотность воздуха при
нормальных условиях ρ0 = 1,205 кг/м3. Но в таком
сравнении расхождение данных наблюдается на всем
температурном интервале, при этом весьма заметное.
Если взять в качестве переводного коэффициента отно-
шение А [формула (1)] к d [формула (2)], то получиv
плотность сухого воздуха при его парциальном давле-
нии p – pп и температуре Т (здесь следует иметь в виду,
что отношение молекулярных масс воды μп = 18,016
и воздуха μв = 28,96 равно 0,622 и одновременно μп/μв = 
= 8314Rв/8314Rп = Rв/Rп:

При таком переводном коэффициенте значения A1

и d″ хорошо согласуются на всем температурном диа-
пазоне [в расчетах принято р = 101 кПа, Rв = 287 Дж/(кг⋅К)].

Определение содержания влаги и количества выде-
ленного при охлаждении сжатого воздуха конденсата
проводится в российских методических рекомендациях
[2, 3] по массовому отношению влаги по формуле (2) 
и по массовой концентрации влаги [9, 10].

Массовая концентрация влаги в сжатом воздуха Ас.в,
приведенная к условиям входа воздуха в компрессор A1,
рассчитывается по формуле закона Бойля–Мариотта 
при изотермическом расширении воздуха от давления р
до давления на входе р0:

р/Ас.в = р0/А1 → А1 = Ас.вр0/р, г/м3. (4) 

В изотермическом процессе массовая концентрация
влаги в сжатом воздухе Ас.в определяется как плотность
насыщенного пара при температуре сжатого воздуха tс.в.
Графиком изотермического расширения насыщенного
пара как идеального газа в рV-координатах является
гипербола. Изотермический процесс реального влажно-

го пара – это ломаная кривая, переходящая из области
влажного пара через точку фазового перехода в область
перегретого пара. Расширение насыщенного пара сопро-
вождается переходом на другую изотерму (см. рV-диа-
грамму водяного пара [4]). Таким образом, ничего обще-
го между такими изотермическими процессами нет.
Применение формулы (4) на практике также имеет недо-
статки, так как в процессе снижения температуры изме-
няется не только масса влаги, но и масса влажного воз-
духа вследствие конденсации. В связи с этим для
описания состава влажного воздуха рекомендуется все
удельные параметры его относить к 1 кг сухого воздуха
и использовать в российских методических разработках
формулу (2).

Сравнительные расчеты сконденсированной влаги из
сжатого воздуха при его охлаждении проведены при сле-
дующих начальных условиях: давление cжатого насы-
щенного влажного воздуха после компрессора 800 кПа
(не изменяется в процессе охлаждения); температуры
tс.в после концевого и рефрижераторного охладителей
равны соответственно 30,40°С и 3°С. Параметры насы-
щенного влажного воздуха на входе в компрессор: дав-
ление р0 = 100 кПа, температура t0 = –20; –10°С и 0°С
(табл. 2), температура t0 = 10; 20 и 30°С (табл. 3).

Количество сконденсированной влаги Δd ′′ и ΔА (г/м3)
при отрицательных температурах входящего в компрес-
сор воздуха (t0 < 0°С) отличаются (см. табл. 2), особенно
при t0 = 20°С: по абсолютной массе Δd ′′ = 0,065 г/м3 против
ΔА = 0,139 г/м3 и по относительному выделению влаги

Δd
⎯

= (d0 – d)/d0 = (0,636 – 0,589)/0,636 = 0,074 (7,4%);

ΔA
⎯

= (A0 – A1)/A0 = (0,883 – 0,744)/0,883 = 0,157 (15,7%).

Расхождение расчетных Δd ′′ и ΔA
⎯

, вероятно, связано
с тем, что при отрицательных температурах начинают
заметно проявляться свойства насыщенного водяного
пара как реального газа, при этом, чем ниже температу-
ра, тем больше. В интервале положительных температур
(t0 ≥ 0°С) заметного расхождения расчетных Δd ′′ и ΔA

⎯

нет. Так, при t0 = 20°С и tс.в = 40°С относительное
выделение влаги Δd

⎯

= (8,95/14,74)100 = 60,7%, ΔA
⎯

= 
= (10,91/17,31)100 = 63% и по абсолютной массе d ′′ =
= 10,15 г/м3, ΔА = 10,91 г/м3.

Значительное количество сконденсированной влаги
из сжатого воздуха в абсолютном и относительном выра-
жении объясняется тем, что на входе в компрессор влаж-
ный воздух при положительных температурах прини-
мался при 100%-ной относительной влажности (ϕ = 1,0).
В реальных условиях средней полосы России в летний
период года относительная влажность воздуха ниже
(ϕ = 0,6…0,8) , а значит, меньше влаги поступает в ком-
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прессор и далее в сеть. Например, если ϕ = 0,6, t0 = 20°С,
tс.в = 40°С, то d0 = 0,6⋅14,74 = 8,844 г/кг, А0 = 0,6⋅17,31 = 
= 10,386 г/м3. Абсолютная масса выделенной влаги Δd = 
= (8,844 – 5,79) = 3,054 г/кг (3,608 г/м3 и Δd

⎯

= (3,054/8,844) =
= 34,5%; ΔА = (10,386 – 6,4) = 3,986 г/м3; ΔA

⎯

= (3,986/10,386) = 
= 38,4%. Значения 5,79 г/кг и 6,4 г/м3 приняты из табл. 3
при tс.в = 40°С. Как видно из табл. 2 и 3, использование

концевых охладителей при отрицательных температурах
всасываемого воздуха в компрессор не дает эффекта.
Эти охладители достаточно хорошо конденсируют влагу
из сжатого воздуха пр t0 ≥ 20°С и tс.в < 40°С . Согласно про-
веденным расчетам, если ϕ = 1, то конденсируется Δd

⎯

= 
= 60,7% влаги и если ϕ = 0,6, то только 34,5%. Во многих
случаях концевой охладитель приближает к компрес-

t0, °C –20 –10 0

d0, г/кг, [2] 0,636 1,605 3,787

А0, г/м3, [11] 0,883 2,139 4,851

tc.в, °C 3 30 40 3 30 40 3 30 40

psw, кПа [5] 0,758 4,246 7,384 0,758 4,246 7,384 0,758 4,246 7,384

d, г/кг, по формуле [2] 0,589 3,32 5,79 0,589 3,32 5,79 0,589 3,32 5,79

Δd = (d0 – d), г/кг 0,047 – – 1,016 – – 3,198 0,467 –

Δd ′ = 1,205d, г/м3
0,057 – – 1,224 – – 3,853 0,563 –

ρв, кг/м3
1,39 1,33 1,28

Δd ′′ = ρвΔd , г/м3
0,065 – – 1,351 – – 4,093 0,597 –

Aс.в, г/м3 [11] 5,952 30,4 51,21 5,952 30,4 51,21 5,952 30,4 51,21

A1, г/м3 по формуле [4] 0,744 3,8 6,4 0,744 3,8 6,4 0,744 3,8 6,4

ΔA = (A0 – A1), г/м3
0,139 – – 1,395 – – 4,107 1,051 –

Таблица 2 
Расчет сконденсированной влаги из сжатого воздуха после его охлаждения 

при температурах насыщенного влажного воздуха на входе в компрессор t0 ≤ 0

t0, °C 10 20 30

d0, г/кг, [2] 7,6556 14,74 27,29

А0, г/м3, [11] 9,405 17,31 30,40

tc.в, °C 3 30 40 3 30 40 3 30 40

psw, кПа [5] 0,758 4,247 7,385 0,758 4,247 7,385 0,758 4,247 7,385

d, г/кг, по формуле [2] 0,589 3,32 5,79 0,589 3,32 5,79 0,589 3,32 5,79

Δd = (d0 – d), г/кг 6,967 4,336 1,866 14,15 11,42 8,95 26,7 23,97 21,5

Δd ′ = 1,205d, г/м3
8,395 5,104 2,248 17,05 13,76 10,78 32,17 28,88 25,48

ρв, кг/м3
1,23 1,173 1,113

Δd ′′ = ρвΔd , г/м3
8,569 5,333 2,295 16,59 13,40 10,15 29,71 26,67 23,92

Aс.в, г/м3 [11] 5,952 30,4 51,21 5,952 30,4 51,21 5,952 30,4 51,21

A1, г/м3 по формуле [4] 0,744 3,8 6,4 0,744 3,8 6,4 0,744 3,8 6,4

ΔA = (A0 – A1), г/м3
8,66 5,605 3,05 16,566 13,51 10,91 29,66 26,6 24,0

Таблица 3 
Расчет сконденсированной влаги из сжатого воздуха после его охлаждения

при температурах насыщенного влажного воздуха на входе в компрессор t0 > 0
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сорной станции место выделения влаги в магистральном
трубопроводе, и это необходимо учитывать при разме-
щении устройств для удаления влаги. Сжатый воздух
после компрессора проходит через охладители, фильт-
ры с разной степенью очистки и его давление падает.
В результате, как показывают расчеты и практика обра-
ботки сжатого воздуха, эффективность концевого и реф-
рижераторного охладителей по конденсации влаги из воз-
духа снижается еще больше.

На основании сказанного можно сделать следующие
выводы:
l в примерах расчета сконденсированной влаги из охлаж-

даемого сжатого влажного воздуха по массовому от-
ношению влаги Δd ′′ (г/м3) и по массовой концентрации
влаги ΔА (г/м3) показана хорошая сходимость результа-
тов только в интервале положительных температур
поступающего в компрессор воздуха. С учетом послед-
них российских разработок в области терминологии 
и определений характеристик влажности воздуха и об-
ширного табличного материала по параметрам влаж-
ности воздуха [2] предпочтительнее использовать
методику расчета по массовому отношению влаги d.

l для определения точности расчетов сжатого влажно-
го насыщенного воздуха по законам идеального газа
необходимы опытные данные и составление на их ос-

нове таблиц термодинамических свойств такого возду-
ха для значимых в технике осушки давлений 0,6 и 0,8
МПа в интервале положительных температур до 180°С.  

l необходимо переработать устаревший отраслевой
руководящий материал выпуска 1980 г. [3] с внесени-
ем в него современных определений и таблиц по пара-
метрам влажности воздуха.
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Проблеме колебаний и динамической устойчивости
движения роторов турбомашин посвящено достаточно
много работ. По большей части в них исследовались
вопросы роторной динамики на подшипниках скольже-
ния [1–6 и др.]. В этих работах подробно рассмотрены
теоретические основы динамической устойчивости
системы ротор–опоры, исследовано влияние парамет-
ров системы, внешних и внутренних факторов, кон-
структивного исполнения отдельных узлов и элементов
турбомашин на устойчивость.

Суть практически всех исследований состоит в том,
что под воздействием неконсервативных сил различно-
го происхождения наблюдаются самовозбуждающиеся
колебания роторов (силы называются неконсерватив-
ными, если их работа зависит от траектории движения
тела и на замкнутой траектории не равна нулю). К некон-
сервативным силам относятся, например, силы трения
или силы вязкого сопротивления, работа которых, как
правило, зависит от вектора скорости. Работа таких сил
приводит обычно к выделению теплоты (диссипации
энергии), а возникают они в подшипниках, уплотнениях,
в других элементах и узлах турбомашин. 

Указанные самовозбуждающиеся колебания проис-
ходят либо с частотой, равной половине частоты враще-
ния, либо с частотой одной из низших собственных форм
поперечных колебаний системы ротор–опоры. Все коле-
бания, протекающие с частотами, меньшими частоты вра-
щения ротора турбомашины (далее – оборотная частота),
носят общее название низкочастотной вибрации (НЧВ). 

Данная статья посвящена преимущественно обсуж-
дению причин, объясняющих повышенную склонность
центробежных турбокомпрессоров с магнитным подве-
сом роторов к возбуждению НЧВ и к потере устойчивос-

ти. Несмотря на безусловную специфику указанных
машин, механизмы возбуждения НЧВ и срыва в автоко-
лебания в основном те же, что и в других турбомашинах.
Поэтому при поиске конкретных причин возникновения
НЧВ и выполнении работ по вибрационной наладке ком-
прессоров на магнитном подвесе необходимо использо-
вать тот большой опыт, который накоплен при решении
задач повышения вибрационной надежности и устойчи-
вости других турбомашин.

Представленные далее дополнительные пояснения
некоторых механизмов возникновения НЧВ в турбома-
шинах, рекомендации по нормализации вибрационного
состояния и по предупреждению потери устойчивости
турбомашин опираются на многолетний опыт исследо-
ваний и устранения НЧВ, полученный при вибрационной
наладке различных типов турбомашин в энергетике, неф-
тяной, газовой и других отраслях промышленности. 

Вибрация турбомашин вообще очень многообразное
и многофакторное явление. Успешность вибрационной
наладки столь сложных машин определяется понимани-
ем механизмов возникновения того или иного вида виб-
рации и целенаправленным воздействием на факторы,
определяющие повышенную вибрацию конкретного агре-
гата или данного класса агрегатов. Эти факторы удается
установить на основе анализа конструкции машины,
качественной и количественной оценки всех действу-
ющих сил, численного моделирования динамических
свойств системы ротор–опоры. Важные результаты, 
в том числе характер и местоположение источников воз-
мущений, удается получить и на основе обработки спект-
ральных и амплитудно-фазо-частотных характеристик
(АФЧХ) вибрации агрегатов при их режимных испыта-
ниях. Глубокий и всесторонний анализ результатов ука-
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А.В. Кистойчев, Н.В. Машечкин, Е.В. Урьев (Уральский федеральный университет им. Б.Н. Ельцина)

Статья посвящена обсуждению физических механизмов возбуждения низкочастотной вибрации и срыва турбомашин в автоко-
лебания. Рассмотрены причины повышенной склонности к потере устойчивости систем ротор–опоры при использовании маг-
нитного подвеса, способы предупреждения потери устойчивости и методы устранения причин автоколебаний. Рекомендации 
по нормализации вибрационного состояния турбомашин опираются на многолетний опыт исследований и устранения НЧВ, полу-
ченный при вибрационной наладке турбомашин различных типов в энергетике, нефтяной, газовой и других отраслях промыш-
ленности. 
Ключевые слова: турбомашины, компрессоры, магнитные подшипники, низкочастотная вибрация, устойчивость, диагностика
технического состояния.

Vibrational Reliability of Turbocharges on Magnet Bearings
A.V. Kistoychev, N.V. Mashechkin, E.V. Ur’ev 
(Ural Federal University named after the first President of Russia B.N. Yeltsin)
Physical mechanisms of low frequency vibration (LFV) excitation and self-induced vibrations of turbines are discussed in this article. 
Origins of high tendency to stability loss, stability loss prevention as well as low frequency vibration elimination of «rotor – bearings»
systems with magnet bearings are shown. Some recommendations on turbine vibration behavior stabilization are based on long-term
experience of low frequency vibration elimination which obtained under vibration maintenance of a number of different turbo-machines
types for power-plant engineering, oil, gas and other industries.
Keywords: turbo-machines, compressors, rotors on magnet bearings, vibration, low frequency vibration, stability, technical diagnostic.

Теория и методы испытаний

ktp6_2016_ktp2_2012.qxd  10.10.2016  13:34  Page 29



30 № 6, 2016

занных исследований позволяет бороться с причинами,
вызывающими НЧВ, а не со следствием, которым явля-
ется сама вибрация. 

Автоколебания принципиально отличаются от других
колебательных процессов в диссипативных системах
тем, что для их поддержания не требуется внешнего
динамического возбуждения, а постоянными источни-
ками неконсервативных сил являются либо энергия
потоков рабочего тела, либо энергия вращения ротора.
И до тех пор, пока поступающая от постоянного источ-
ника энергия за полный оборот ротора не компенсирует
потери энергии в самой диссипативной динамической
системе, автоколебания, т.е. стационарные незатухаю-
щие колебания, не возникают. 

Другими словами, интенсивность НЧВ существенно
зависит (по приоритетности): 
l от интенсивности возникающих неконсервативных сил,

частота которых определяется собственными упруго-
массовыми свойствами колебательной системы; 

l от демпфирующих свойств системы, которые огра-
ничивают возникающие низкочастотные колебания,
не позволяя запуститься процессу автоколебаний; 

l от соотношения критических и рабочих частот враще-
ния, т.е. от частотной отстройки агрегата. 

Очевидно, что наиболее эффективной мерой в борь-
бе с НЧВ в уже созданном агрегате является внедрение
отдельных конструктивных мероприятий, позволяющих
исключить или свести к минимуму неконсервативных
силы. Увеличение же демпфирования в системе или
частотная отстройка агрегата, не только менее эффек-
тивны, но и реализация их часто требует существенных
изменений конструкции; поэтому они целесообразны 
в основном на этапе проектирования агрегата.

Моменту потери устойчивости соответствует момент
перехода колебательной системы в режим автоколе-
баний. Механизм возникновения автоколебаний мо-
жет иметь «мягкий» (не требующий начального толчка) 
и «жесткий» (требующий начального толчка) характер
возбуждения. К автоколебаниям с преимущественно
мягким механизмом возникновения относятся такие
явления, как помпаж или флаттер, определяемые газо-
динамикой проточной части. Большинство же случаев
возникновения механических автоколебаний в системе
ротор–опоры имеют жесткий механизм возбуждения,
требующий силового импульса, вызывающего некоторое
начальное линейное или угловое смещение ротора в про-
точной части, в подшипниках или в уплотнениях. Таким

«запускающим» импульсом может послужить срыв или
пульсация давления в смазочном слое, срывные явления
в проточной части, внешние кинематические возмуще-
ния, передаваемые, например, через фундамент маши-
ны или от приводных муфт [7–9].

Однако неверно полагать, что любое проявление НЧВ
уже есть потеря устойчивости системы. Многочисленные
исследования [10–12 и др.] подтверждают, что задолго
до того, как турбомашина срывается в автоколебания,
возникают пульсирующие (в виде вспышек) затухающие
низкочастотные колебания машины. Это явление иногда
называют «НЧВ в малом» или «следами НЧВ». И хотя
появление следов НЧВ в спектре колебаний ротора или
подшипников еще не означает потерю устойчивос-
ти системы, оно, безусловно, служит предвестником
приближения к порогу потери устойчивости, поскольку
неконсервативные силы в значительной степени зависят
от конструкции и состояния подшипников, элементов
проточной части, в том числе уплотнений. Это широко
используется для диагностики технического состояния
турбомашин и прогнозирования их эксплуатационной
надежности [10, 11]. 

Достижение порога потери устойчивости сопровож-
дается, как правило, лавинообразным ростом НЧВ и раз-
витием незатухающих колебаний большой интенсивности. 

Момент потери устойчивости принято характеризо-
вать обычно одним или несколькими наиболее харак-
терными параметрами, значения которых в момент поте-
ри устойчивости носят название «пороговых». Например,
порог потери устойчивости для паровой турбины харак-
теризуют обычно пороговой мощностью или пороговым
относительным расходом пара. Насос или компрессор
наилучшим образом характеризуются пороговыми значе-
ниями степени повышения давления и (или) давлением
на выходе. Для случаев, когда потеря устойчивости
машин зависит преимущественно от частоты вращения,
обычно определяют пороговые значения частоты вра-
щения. Особенностью автоколебаний, возникающих
после преодоления порогового значения определяюще-
го параметра, является то, что для выхода из режима
автоколебаний необходимо изменить значение этого
параметра до значения существенно меньшего его поро-
гового значения (явление гистерезиса) [11]. 

Наиболее распространенными и наиболее глубоко
изученными являются низкочастотные колебания рото-
ров на подшипниках скольжения (масляная НЧВ), кото-
рые возникают под воздействием циркуляционных сил 
в смазочном слое гидродинамических подшипников.
Механизм возникновения этих сил и влияние, которое
оказывает на их развитие геометрия подшипников 
и свойства смазывающей жидкости, подробно описаны
в книге [1]. Для гидравлических машин аналогичные воз-
мущения могут возникать и в щелевых уплотнениях. 

Возникновение масляной НЧВ практически равнове-
роятно и для жестких, и для гибких роторов, так как опре-
деляются особенностями течения в подшипниках сколь-
жения несжимаемой жидкости. Колебания ротора чаще
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являются субгармоническими, т.е. происходят с часто-
той, практически равной половине частоты вращения, 
и, строго говоря, при этих условиях не являются авто-
колебаниями. Однако для гибких роторов, особенно
установленных на подшипниках с цилиндрической рас-
точкой, колебания могут первоначально возникать как
субгармонические, а поддерживаться далее с частотой,
соответствующей низшей критической частоте ротора,
т.е. могут характеризоваться как классические автоко-
лебания.

Но механизм масляной вибрации характерен только
для подшипников или уплотнений с несжимаемой жид-
костью. Переносить его на процессы в газовых подшип-
никах, как и в газовых или паровых уплотнениях, принци-
пиально неверно. А уж тем более не следует проводить
аналогию между гидродинамическими и активными маг-
нитными подшипниками (АМП), в которых причины для
возникновения неконсервативных сил практически отсут-
ствуют. 

Для гибких роторов и для зарезонансных систем
ротор–опоры потеря устойчивости под воздействием
любого рода неконсервативных сил наблюдается чаще
всего при условии, что частота вращения в два и более
раза превосходит низшую собственную частоту ротора
или системы (это отмечалось в работах [2, 5–8]), т. е.
когда ωп ≥ 2ωс. После достижения или превышения
частотой вращения ωп указанного значения при нали-
чии неконсервативных сил в проточной части турбома-
шины, особенно в случае, если до этого уже наблюда-
лись следы НЧВ в спектре колебаний, вибрация вскоре
лавинообразно возрастает и с дальнейшим ростом
частоты вращения колебания протекают практически 
с постоянной частотой ωс, соответствующей собствен-
ной частоте ротора или системы. Момент возникновения
автоколебаний определяется как упругими и демпфи-
рующими характеристиками системы, так и величинами
циркуляционных сил. 

Газодинамические причины НЧВ связаны с возник-
новением тех же неконсервативных сил в проточной
части турбомашины. Источники колебаний, а их часто
бывает одновременно несколько (в осевых турбомаши-
нах это венцовые, надбандажные силы, циркуляционные
силы в уплотнениях и др.) далеко не всегда очевидны,
как и тот вклад, который вносит каждый из них в воз-
буждение низкочастотных колебаний. Не останавливаясь
на причинах возникновения всех неконсервативных сил
в проточной части турбомашин [1, 11, 12], отметим лишь,
что из всех сил такого рода, возникающих в центробеж-
ных компрессорах, практически существенными являют-
ся только циркуляционные силы в уплотнениях. Однако
в центробежных компрессорах на сравнительно жестких
и обладающих значительным демпфированием гидро-

динамических подшипниках, газодинамические силы,
возникающие только в уплотнениях, редко оказываются
достаточными для перехода системы в режим автоко-
лебаний, если, конечно, одновременно не генерируют-
ся циркуляционные силы в масляном слое подшипников,
а вот в компрессорах с АМП часто оказываются доста-
точными. 

Компрессоры с магнитным подвесом [13] действи-
тельно значительно более склонны к срыву в НЧВ, что
неоднократно подтверждалось и практикой, и расчетным
моделированием [12, 14]. Это объясняется тем, что
жесткость магнитных подшипников, как и демпфирова-
ние в них, часто на порядок и более уступают жесткости
и демпфированию подшипников скольжения. Малые
жесткости опор приводят к значительному понижению
низших критических частот и тем самым при значитель-
но меньших частотах вращения достигается условие дву-
кратного превышения рабочей частоты вращения по
отношению к критической. А выполнение этого условия
и сопутствует, как указано выше, потере устойчивости. 

Влияние жесткости подшипников на устойчивость
хорошо иллюстрируют результаты наладки компрессо-
ров НЦ-16 ДКС/100 производства НПО «Искра» на КС

«Сахалин» [12]. Первоначально агрегаты были спроекти-
рованы под использование АМП производства ВНИИЭМ,
которые в дальнейшем (после получения неудовлетво-
рительных результатов вибрационного состояния агре-
гата) было предложено заменить подшипниками про-
изводства фирмы S2M. Первая критическая частота
на подшипниках ВНИИЭМ, жесткость которых ниже жест-
кости подшипников S2M, составляла 20 Гц (1 200 мин–1),
а на подшипниках S2M – 32 Гц (1 920 мин–1). Абсолютно
естественно, что срыв в НЧВ на подшипниках ВНИИЭМ
происходил уже на частотах вращения ниже 4 000 мин–1,
а после замены подшипников подшипниками S2M срыв
наступал на частотах вращения выше 4 500 мин–1. Есте-
ственно, что и достигнутые степени повышения давле-
ния, и конечные давления были также разными. И здесь
еще раз следует отметить, что и появление следов НЧВ
и момент потери устойчивости зависят не только
от свойств подшипников и соотношения критической 
и рабочей частот, но и от величины возникающих цир-
куляционных сил в уплотнениях, которые возрастают 
с ростом частоты вращения и степени повышения дав-
ления или давления на выходе. Действительно, увеличе-
ние жесткости с переходом на подшипники другого про-
изводителя привел к росту собственной частоты системы
на 50%, но это обеспечило повышение порога устойчи-
вости по частоте вращения только на 25%. 

Также была сделана неудачная попытка снизить
склонность агрегата к НЧВ при помощи так называемых
лунковых уплотнений. Уплотнения подобной конструк-
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ции, широко используемые в гидравлических машинах,
малоэффективны при работе в газовой среде, посколь-
ку не могут существенно уменьшить закрутку потока 
в уплотнениях. 

Таким образом, ни замена подшипников, ни внедре-
ние лунковых уплотнений думмиса, ни многочисленные
попытки фирмы S2M изменить алгоритмы управления
АМП не позволили достигнуть номинальных параметров
работы компрессора из-за срыва его в НЧВ. Все это
указывало на то, что в процессе наладки агрегатов 
не удалось определить и устранить истинные причины
возникновения НЧВ. 

Первая ошибка заключалась в том, что любое повы-
шение необоротных составляющих в спектре вибрации,
а то и просто повышение общего уровня вибрации рото-
ра, отождествлялось только с признаками приближения
к границе помпажа, без какого-либо сопоставления воз-
никающей вибрации с признаками вибрации, характер-
ными для помпажа. 

Вторая ошибка заключалась в том, что помпаж нельзя
связывать с типом используемых подшипников. Помпаж
– аэродинамическое явление, и использование магнит-
ного подвеса ни к какому смещению границы помпажа
привести не может. Что же касается утверждения, что
использование АМП приводит к смещению границы
устойчивой работы компрессора вправо, то и это резуль-
тат того, что граница устойчивой работы определялась
только по некоторому уровню вибрационного фона. Есте-
ственно, что использование АМП с малым демпфирова-
нием может сопровождаться повышенной вибрацией
машины на тех же режимах работы и при тех же возму-
щающих силах.

Конечно, устойчивая работа компрессора опреде-
ляется не только развитием предпомпажных явлений.
Но даже если бы эта версия была верной, возникает
вопрос, почему ни одно из перечисленных мероприятий
не было тогда направлено на повышение противопом-
пажных качеств компрессора?

В работах [15, 16] проводится сравнение результатов
испытаний компрессоров на воздухе по открытой схеме
в заводских условиях и на природном газе по замкнутой
схеме в эксплуатации. Производители компрессоров
часто в качестве аргумента работоспособности агрегата
используют данные по успешному проведению прие-
мо-сдаточных испытаний (ПСИ). Однако ПСИ на возду-
хе по открытому циклу способны подтвердить только
технико-экономические характеристики компрессора,
но не позволяют утверждать, что компрессор способен
устойчиво работать во всем диапазоне эксплуатационных
режимов. Причина заключается в том, что при открытой
схеме испытаний неконсервативные силы в уплотнении,
зависящие от давления рабочего тела существенно мень-

ше сил, возникающих при испытаниях в эксплуатации.
Выполненные нами расчеты уплотнения думмиса того
же компрессора НЦ-16 ДКС/100 показали, что при экс-
плуатации эти силы в ~60 раз больше сил, возникающих
при испытаниях по открытой схеме на воздухе (в еди-
ницах жесткости сил – 630 000 Н/м против 9 900 Н/м).
Это и есть основная причина смещения вправо границы
устойчивой работы, когда устойчивость определена толь-
ко по уровню вибрации

Таким образом, при малой жесткости магнитных под-
шипников и соответственно низких критических частотах,
циркуляционные силы, возникающие в уплотнениях ком-
прессоров, даже несмотря на их сравнительно не очень
большую величину, оказываются определяющими в воз-
никновении самовозбуждающихся колебаний компрес-
соров на магнитном подвесе. Наибольшие силы при этом
возникают в уплотнениях с максимальным перепадом
давления рабочего тела. Чаще всего речь идет об уплот-
нениях думмиса. Но в многоступенчатых компрессорах,
особенно с гибкими роторами, существенный вклад
может вноситься и межступенчатыми уплотнениями. 

Наилучшим решением в целях повышения устойчи-
вости агрегатов является уменьшение закрутки потока 
в уплотнениях. В работе [12] представлены результаты
влияния на повышение устойчивости компрессора ста-
билизирующего (раскручивающего) устройства, уста-
новленного в уплотнении думмиса. Эффективность рас-
кручивающего устройства видна и по следам НЧВ. Если
при работе без раскручивающего устройства на посто-
янной частоте вращения (5 000 мин–1) всплески (следы)
НЧВ по валу с ростом степени повышения давления воз-
растали от 2 до 12 мкм и более, то после установки ста-
билизирующего устройства в уплотнении думмиса вспле-
ски НЧВ прекратились и уровень следов НЧВ во всем
диапазоне давлений не превышал 2 мкм.
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Применение систем магнитного подвеса в центро-
бежных компрессорах требует наличия квалифицирован-
ного обслуживающего персонала, способного не только
проводить техническое обслуживание системы магнит-
ного подвеса, заключающееся во внешнем ее осмотре
и необходимых проверках, но и выполнять настройку
шкафа управления для обеспечения работоспособности
компрессора. 

Для выполнения данной задачи ООО Фирма «Кали-
нинградгазприборавтоматика» (ООО Фирма «КГПА»),
являясь разработчиком шкафа управления электромаг-
нитными подшипниками, в июле 2014 г. заключила дого-
вор с АО «НИИтурбокомпрессор им. В.Б. Шнеппа» (вхо-
дит в состав Группы ГМС) на разработку и изготовление
стенда-имитатора центробежного компрессора с элек-
тромагнитным подвесом ротора.

Уникальность стенда-имитатора заключается в том,
что конструкция с ротором на электромагнитных под-
шипниках является имитатором нагнетателя НЦ16-76/1,44
по критическим частотам ротора. Стенд-имитатор пред-
назначен для обучения специалистов ПАО «Газпром» экс-
плуатации и обслуживанию системы электромагнитного
подвеса ротора центробежного компрессора на базе
системы автоматического управления электромагнит-
ными подшипниками (САУ ЭМП) «Неман-100», постав-
ляемой ООО Фирма «КГПА» на объекты ПАО «Газпром».
Стенд предназначен для следующих целей:
l изучения принципов работы, состава и технических

решений САУ ЭМП «Неман-100»;
l отработки навыков эксплуатации, обслуживания и на-

стройки САУ ЭМП «Неман-100»;
l отработки навыков метрологического контроля систе-

мы измерения положения ротора;

l изучения принципов поиска неисправности в системе
электромагнитного подвеса;

l изучения параметров системы на различных режимах
работы.

Стенд-имитатор разработан согласно следующим
основным техническим требованиям ООО Фирма «КГПА»
и включает:
n имитатор центробежного компрессора (имитатор ЦК)

с «гибким» ротором, критические частоты которого
близки к характеристикам нагнетателя НЦ16-76/1,44;

n электромагнитный подвес, включающий радиальные
и осевой электромагнитные подшипники, датчики
радиального положения ротора с возможностью их
установки как с одной, так и с другой стороны от
радиальных электромагнитов, датчик осевого поло-
жения, а также датчик частоты вращения ротора и
страховочные подшипники;

n пластинчатую муфту;
n асинхронный электродвигатель с регулируемой

частотой вращения до 6 000 об/мин (мощность до 10
кВт, напряжение 380 В);

n опорную раму, объединяющую составные части в
единую электромеханическую установку;

n преобразователь частоты с диапазоном регулирова-
ния 0,5…100 Гц.

Габаритные размеры стенда (Д×Ш×В) – не более
2100×600×600 мм; масса в сборе – не более 500 кг.

При создании стенда-имитатора были решены сле-
дующие задачи:
l проведены расчеты динамики роторной системы и элек-

тромагнитных подшипников;
l проработана компоновка электромагнитных подшип-

ников в имитаторе центробежного компрессора;

Стенд-имитатор центробежного компрессора 
с электромагнитным подвесом ротора

Э.В. Сусликов, И.Д. Мазитов, А.М. Ахметзянов 

(ЗАО «НИИтурбокомпрессор им. В.Б. Шнеппа», Группа «ГМС»),

С.В. Сальников, А.В. Москалёв (ООО Фирма «Калининградгазприборавтоматика»)

Приведено описание стенда-имитатора центробежного компрессора НЦ16-76/1,44 с электромагнитным подвесом ротора, соз-
данного для обучения специалистов ПАО «Газпром», а также приведены характеристики электромагнитов, изготовленных для
стенда-имитатора. 
Ключевые слова: центробежный компрессор, система магнитного подвеса, система автоматического управления электромаг-
нитным подвесом, электромагнитные подшипники, шкаф управления, собственные частоты, критические частоты, вибропереме-
щение ротора.

Simulator Stand for Centrifugal Compressor with Electromagnetic Suspension of the Rotor
E.V. Suslikov, I.D. Mazitov, A.M. Akhmetzyanov (JSC Niiturbokompressor n.a.V.B. Shnepp, HMS Group), 
S.V. Salnikov, A.V. Moskalyov (JSC Kaliningradgazpriboravtomatika)
Description of the simulator stand for centrifugal NTs16-76/1,44 compressor with electromagnetic suspension of the rotor, created for trai-
ning of specialists of PJSC Gazprom is provided, and also characteristics of the electromagnets made for the simulator stand are provided.
Keywords: centrifugal compressor, system of magnetic suspension, automatic control system of electromagnetic suspension, electro-
magnetic bearings, control cabinet, natural frequencies, critical frequencies, vibration displacement of a rotor.
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l разработана конструкция магнитных подшипников;
l разработана конструкция стенда-имитатора.

Общая компоновка стенда-имитатора представлена
на рис. 1. Конструкция стенда-имитатора представляет
сборку на опорной раме имитатора ЦК и электродвига-
теля (АДЧР100L2У3) мощностью 5,5 кВт, валы которых
соединены пластинчатой муфтой (МПП-2-6-75-Т Дина-
тэк). Для предотвращения контакта с вращающимися эле-
ментами стенда-имитатора подвижные элементы (конец
вала электродвигателя, вал муфты, конец вала имитато-
ра) закрыты защитным кожухом, состоящим из двух поло-
вин (верхней и нижней), на которых установлен концевой
выключатель, сигнал которого задействован в системе
защиты от включений электродвигателя. На боковой сто-
роне стенда-имитатора установлены распределитель-
ные клеммные коробки для соединения электромагнитов
со шкафом управления САУ ЭМП «Неман-100» и шкаф
драйверов для соединения датчиков положения ротора
с системой измерения. Шкаф управления электродви-
гателем (ШУД) выполнен в виде отдельного корпуса
настенного исполнения и устанавливается на некотором
расстоянии от стенда-имитатора, определяемом длиной
входящего в комплект поставки кабеля (не более 10 м). 

Подключение системы электроснабжения 220/380В
50 Гц осуществляется через контактор ШУД. В ШУД пред-
усмотрены органы местного включения и отключения 
контактора. Включение и отключение электродвигателя 
на вращение осуществляется органами управления пре-
образователя частоты ATV61 фирмы Schneider Electric.
При этом обеспечивается защита от несанкционирован-
ных включений электродвигателя, которая заключается
в следующем:
n включение электродвигателя на вращение разрешено

только при наличии сигнала (типа «сухой контакт»)
«КВ замкнут» (КВ – концевой выключатель на защит-
ном кожухе) и отсутствии сигнала «Авария МП»;

n при невыполнении одного из указанных условий элек-
тродвигатель не включается на вращение или авто-
матически отключается, если был включен.

Конструктивная компоновка имитатора ЦК, реали-
зующая требования по изгибным характеристикам, при-
ведена на рис. 2.

В разработанной компоновке имитатора ЦК приме-
нены две идентичные сборки электромагнитных опор,
каждая из которых содержит радиальный электромаг-
нит, осевой односторонний электромагнит, датчик ради-
ального положения ротора, страховочный подшипник.
На приводной стороне ротора установлен радиальный
страховочный подшипник, а на неприводной стороне –
радиально-осевой. На неприводной стороне имитатора
также установлен датчик осевого положения ротора 
и датчик частоты вращения ротора.

Необходимые изгибные характеристики ротора ими-
татора обеспечиваются за счет соответствующего выбо-
ра диаметра и длины среднего участка ротора имита-
тора ЦК и выбора масс установленных дисков (роторов
осевых электромагнитов и корректирующих дисков).

Рис. 1. Общая компоновка стенда-имитатора:
1 – имитатор ЦК; 2 – опорная рама; 3 – электродвигатель; 
4 – защитный кожух; 5 – муфта; 6, 8 – клеммная коробка; 
7 – шкаф драйверов датчиков положения ротора

Рис. 2. Компоновка имитатора ЦК с «гибким ротором»:
1, 18 – корректирующие диски; 2, 17 – датчики радиального положения ротора; 3, 15 – радиальные электромагниты; 
4, 16 – роторы радиальных электромагнитов; 5, 14 – радиальный и радиально-осевой страховочные подшипники; 
6, 9, 13 – корпуса имитатора; 7, 12 – осевые электромагниты; 8, 11 – роторы осевых электромагнитов; 
10 – ротор имитатора; 19 – датчик осевого положения ротора; 20 – датчик частоты вращения ротора
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Расчеты динамических характеристик роторной сис-
темы стенда-имитатора осуществлялись по алгоритмам
и программам, разработанным в АО «НИИтурбокомпрес-
сор им. В.Б. Шнеппа».

Эскиз расчетной модели роторной системы приведен
на рис. 3.

Собственные формы ротора имитатора с недемп-
фированными опорами и жесткостью в опорах 1 Н/мкм
приведены на рис. 4, где треугольниками показано рас-
положение центров радиальных опор, а стрелками –
расположение датчиков магнитного подвеса.

Собственные частоты ротора имитатора ЦК и нагне-
тателя НЦ16-76/1,44 приведены в таблице.

Сравнение собственных частот изгибных форм коле-
баний имитатора ЦК и нагнетателя НЦ16-76/1,44 пока-
зывает их отличие по первой изгибной форме на 5,8%,
а по второй – на 3%.

В рамках данного проекта для стенда-имитатора
были разработаны и изготовлены радиальные и осевые
электромагнитные подшипники.

Основные характеристики электромагнитов
Электромагнит Радиальный Осевой
Число полюсов статора 8 2
Наружный диаметр, мм 295 250
Внутренний диаметр статора, мм 140 150
Осевая длина корпуса статора, мм 90 50

Число катушек 8 1
Число катушек зоны 2 1
Соединение катушек зоны После-

дователь-
ное –

Число витков в катушке 60 145
Индуктивность зоны 
при центральном положении ротора, Гн 0,025 0,094
Сопротивление катушек зоны, Ом 0,185 0,4
Односторонний воздушный зазор, мм 0,5 0,8
Наружный диаметр ротора, мм 139 250
Активная длина пакета стали 
ротора и статора, мм 50 –
Максимальный ток электромагнитов, А 15 15
Максимальная тяговая сила зоны, Н 2 300 10 000

Для управления стендом-имитатором (рис. 5) постав-
лена серийная САУ ЭМП «Неман-100» в конфигурации,
использовавшейся на КС «Помарская» (ООО «Газпром
трансгаз Нижний Новгород»).

Состав системы САУ ЭМП «Неман-100»:
l шкаф управления электромагнитными подшипника-

ми (ШУ ЭМП);
l шкаф приборный измерения положения ротора;
l шкаф драйверов первичных датчиков положения

ротора.
Шкаф управления предназначен для отработки алго-

ритмов регулирования положения ротора (удержание
ротора в равновесном состоянии относительно гео-
метрического центра по страховочным подшипникам).
В шкафу выполнено секционирование силовой и конт-
роллерной части управления ЭМП.

Шкаф драйверов предназначен для питания и обра-
ботки сигналов с вихретотоковых датчиков.

Рис. 3. Расчетная схема ротора имитатора

Рис. 4. Собственные формы ротора имитатора ЦК

Изделие

Собственные частоты ротора 
с жесткостью в опорах 1 Н/мкм, с–1(Гц)

Параллельная
форма

Коническая
форма

1-я изгибная
форма

2-я изгибная
форма

Нагнетатель НЦ16 (с учетом гироскопических моментов) 41,8 (6,65) 66,8 (10,63) 378,9 (60,3) 982,8 (156,4)

Имитатор ЦК (с учетом гироскопических моментов) 141,4 (22,5) 153 (24,3) 358 (57) 1013 (161,2)

Рис. 5. Стенд-имитатор с САУ ЭМП «Неман-100»
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В приборном шкафу установлены нормализаторы
сигналов датчиков положения ротора и напряжения
0..10 В для передачи в шкаф управления ЭМП.

САУ ЭМП «Неман-100» позволяет контролировать сле-
дующие параметры:
n амплитуду виброперемещения и величину смещения

(сдвига) по двум осям в каждом из радиальных под-
шипников и осевом подшипнике, мкм;

n величину тока в каждой обмотке электромагнитных
подшипников, А;

n напряжение питания электромагнитов, В;
n температуру силовых сборок в шкафу управления, °С.

ШУ ЭМП имеет встроенную графическую панель опе-
ратора (рис. 6), с помощью которой можно изучать:
l спектрограммы и осциллограммы сигналов вибрации

ротора;
l амплитудно-частотные характеристики контура регу-

лирования;
l орбиты движения ротора;
l расчет центральной точки положения ротора;
l методику настройки параметров регуляторов и циф-

ровых фильтров;
l методику калибровки измерительных каналов;
l алгоритмы аварийных защит.

Включение электромагнитного подвеса происходит
нажатием кнопки на лицевой панели шкафа управления.
После «вывешивания» ротора по команде с верхнего
уровня частотный преобразователь в ШУД начинает
разгонять электродвигатель с ротором имитатора ЦК
до номинальной частоты вращения. В частотном пре-
образователе можно задать алгоритм роста частоты вра-
щения вала привода, полностью имитирующий разгонную
характеристику штатного ГПА с ЦК на электромагнитных
подшипниках. При разгоне ротор проходит критические
частоты вращения, на которых наблюдается рост виб-
рации. Амплитудно-частотные характеристики (АЧХ)
замкнутого контура регулирования положения ротора
стенда-имитатора, снятые в диапазоне частот 0…200 Гц

близки к АЧХ системы регулирования ЭМП нагнетателя
НЦ-16. Например, подъем амплитуды виброперемеще-
ния на передней опоре нагнетателя наблюдается на
частоте 75 Гц при минимальной жесткости системы ЭМП,
равной 1,5 Н/мкм (рис. 7). Отстройка жесткости ЭМП
стенда-имитатора также вызывает подъем уровня виб-
рации на частоте 75 Гц, что соответствует характери-
стике «гибкого» ротора при прохождении собственной
частоты 1-й изгибной формы колебаний (рис. 8).

В августе 2015 г. в обучающем центре ООО «Газпром
трансгаз Нижний Новгород» была проведена проверка
работоспособности стенда-имитатора с электромагнит-
ным подвесом ротора. Частота вращения ротора регу-
лировалась в пределах 0…5 500 об/мин. Амплитуда виб-
роперемещений ротора не превышала 60 мкм.

Для работы со стендом-имитатором также была раз-
работана программа по обучению инженерно-техниче-
ского персонала ПАО «Газпром» принципам работы,
настройке и техническому обслуживанию системы элек-
тромагнитного подвеса САУ ЭМП «Неман-100».

Рис. 6. Панель оператора ШУ ЭМП

Рис. 7. Амплитудно-частотная характеристика замкнутого
контура регулирования САУ ЭМП ротора нагнетателя

Рис. 8. Амплитудно-частотная характеристика замкнутого
контура регулирования САУ ЭМП ротора стенда-имитатора
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В настоящее время Единая система газоснабжения
РФ является в ПАО «Газпром» центральной и наиболее
значимой структурой, поскольку обладает значительной
протяженностью (более 170 тыс. км) со средней длиной
на один газопровод 3 430 км и высокой энергоемкостью
– 222 компрессорных станций (КС) при потенциале энер-
госбережения до 70% [1–3]. Каждая современная КС
(рис. 1) – это сложное инженерное сооружение с груп-
пами газоперекачивающих агрегатов (ГПА) на десятки
МВт мощности, обеспечивающее основные технологи-
ческие процессы транспорта природного газа по магист-
ральным газопроводам (МГ) [4, 5].

Общая структура типового параметрического ряда
ГПА (параметрическая матрица) привязана к технологии
компримирования газа на линейных КС, дожимных КС,
КС подземных хранилищ газа и нагнетательных КС. Диа-
пазон повышения давления газа (от 0,3 до 38 МПа) раз-

бивается на ряд выходных давлений по ступеням сжатия
в соответствии с принятым рядом степени сжатия [6, 7].

Исторически формирование столь мощного компрес-
сорного парка происходило в течение более 60 лет [1-3].
Поэтому имеется очень большое разнообразие типораз-
меров приводов (57 видов), технологических модифи-
каций (102 типа), комбинаций привод-компрессор (153
вида), компоновочных решений (в общем или индивиду-
альных зданиях, в блочно-контейнерном исполнении).
Сложившийся сегодня уровень эффективности работы
газотранспортной системы в части затрат топливно-энер-
гетических ресурсов определяется целым рядом факто-
ров исторического, климатического и технологического
(режимного) характера. Причем фактор удаленности сырь-
евой базы от потребителей газа с каждым годом усили-
вается, как и требования к надежности [8, 9].

Стартер-генераторные комплексы
газотурбинных газоперекачивающих агрегатов

О.В. Крюков (АО «Гипрогазцентр») 

Представлен современный параметрический ряд газотурбинных двигателей, используемых в качестве газоперекачивающих
агрегатов компрессорных станций магистрального транспорта газа. Рассмотрены особенности запуска газотурбинных газопе-
рекачивающих турбокомпрессоров мегаваттного класса и требования, предъявляемые к основным технологическим агрегатам
Единой системы газоснабжения. Предложена классификационная схема и анализ перспектив использования стартеров каждого
типа. Показаны эффективные решения современных стартер-генераторных комплексов на основе машин переменного тока, обес-
печивающим наилучшие характеристики по надежности, энергоэффективности и экологичности в условиях компрессорных станций.  
Ключевые слова: газотурбинный двигатель; газоперекачивающий агрегат; компрессорная станция; электростартер; стартер-
генераторный комплекс.

The Starter-Generator Complexes of Gas-turbine Gas Compressor Units
O.V. Kryukov (JSC «Giprogazcenter»)
A modern parametrical number of the gas-turbine engines used as gas-distributing units of compressor stations of the main transport of
gas is presented. Features of start of gas-turbine gas-distributing units of a megawatt class and requirements imposed to the main tech-
nological units of Uniform system of gas supply are considered. The classification scheme and the analysis of prospects of use of starters
of each type is offered. Effective decisions modern a starter - generating complexes on the basis of cars of alternating current, providing
the best characteristics on reliability, energy efficiency and to environmental friendliness in the conditions of compressor stations are shown.  
Keywords: gas-turbine engine; gas-distributing unit; compressor station; electric starter; a starter and generator complex.

Рис. 1. Общий вид компрессорной станции с цехом
приводных двигателей

Рис. 2. Классификация современных ГПА компрессорных
станций

Энергетическое машиностроение
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Несмотря на все многообразие типоразмеров ГПА
различных фирм-изготовителей, вид привода нагнета-
телей КС (рис. 3) и их мощность в основном опреде-
ляются пропускной способностью газопровода. Для МГ
с большой пропускной способностью наиболее эффек-
тивное применение находят центробежные нагнетатели
с приводом от газовых турбоустановок.

Особенности запуска газотурбинных двигателей

Запуск двигателя представляет собой неустановив-
шийся режим работы газотурбинного двигателя (ГТД),
характеризуемый процессом раскрутки его ротора от
неподвижного состояния или режима вращения авто-
ротации до выхода двигателя на режим малого газа
(минимальный установившийся режим работы двига-
теля). Запуск осуществляется комплексом устройств
и систем, составляющих пусковую систему ГТД, кото-
рые целесообразно исследовать на современных экс-
периментальных стендах [3, 10], а также путем ком-
пьютерного моделирования.

Пусковая система ГТД должна обеспечивать следую-
щие требования запуска:
l надежность запуска, в том числе при преднамерен-

ном или самопроизвольном останове, при любых
условиях эксплуатации без возникновения неустойчи-
вых режимов работы ГТД (помпаж, срыв пламени,
вибрационное горение и др.) [1, 11, 12], а также пре-
вышения максимально допустимых значений темпе-
ратуры газа и частоты вращения ротора [13, 14];

l безопасность, т.е. исключение возникновения очагов
пожара и обеспечение возможности быстрого пре-
кращения запуска при аварийной ситуации [8, 9];

l автоматизация для обеспечения выхода двигателя 
на заданный режим без выполнения ручных операций, 
а после окончания процесса запуска – осуществление
выключения пусковой системы и подготовки ее к сле-
дующему запуску;

l автономность, т.е. обеспечение возможности осущест-
вления необходимого количества запусков без исполь-
зования других средств [2, 15, 16];

l минимизация массогабаритных и стоимостных пока-
зателей стартеров и систем, обеспечивающих их
работоспособность в течение ресурса [1–3];

l возможность простого и эффективного регулирова-
ния параметров запуска на различных этапах в про-
цессе технического обслуживания [1–3];

l экологичность [17, 18].
Минимальное число оборотов установившейся само-

стоятельной работы ГТД при данных внешних условиях
зависит от пусковых характеристик двигателя, которые
зависят от мощности, обеспечивающей вращение рото-
ра Nn, и мощности, развиваемой турбиной NT в функции
числа оборотов n в процессе запуска при заданном зако-
не изменения температуры газов Т ∗ перед турбиной.

Типовой вид пусковой характеристики ГТД показан
на рис. 4, из которого видно, что даже при Т3

∗
= Т ∗

3мах мини-
мальное число оборотов самостоятельной работы ГТД nр

является достаточно большим. При числе оборотов мень-
ше равновесных (n < nр) самостоятельная работа двига-
теля невозможна, поэтому для запуска ТРД требуется
постоянный источник мощности (стартер), способный
раскрутить ротор двигателя по крайней мере до числа
оборотов n = nр. Однако отключать стартер на этих обо-
ротах нельзя, так как при незначительном ухудшении
условий работы двигателя, возникающем, например, из-
за ветра, увеличения потерь во входном и выходном
устройствах двигателя, неустойчивой работы компрес-

Рис. 3. Структура парка приводных двигателей
турбокомпрессоров МГ ООО «Газпром трансгаз Нижний
Новгород»

Рис. 4. Пусковые характеристики ТРД
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сора и т.п., мощность, развиваемая турбиной при n = nр,
может оказаться меньше мощности, необходимой для
вращения ротора, и двигатель остановится.

Обычно число оборотов отключения стартера n2

выбирается таким, при котором мощность турбины ста-
новится достаточной для уверенного выхода двигателя
на режим малого газа. Число оборотов малого газа nм.г

выбирается из условия получения минимальной тяги при
надежной и устойчивой работе двигателя. При этом для
обеспечения необходимой приемистости температура
газов перед турбиной должна быть меньше максималь-
но допустимой величины.

Числа оборотов nр, n2 и nм.г, а также число оборотов
n1, при которых турбина начинает создавать положи-
тельный момент, зависят от многих факторов (тип дви-
гателя, КПД компрессора и турбины, температура газов
перед турбиной в процессе запуска, температура окру-
жающего воздуха) и различны у разных типов двигате-
лей. Однако обработка статистических данных показыва-
ет, что для большинства однотипных ГТД отношения этих
чисел оборотов к максимальным nмах, т.е. относительные
числа оборотов, изменяются в небольших пределах.

Таким образом, процесс запуска можно разбить на три
этапа (см. рис. 4).

Первый этап продолжается от момента n = 0 (под-
ключение стартера к ротору двигателя) до n = n1 (вос-
пламенение топлива в камере сгорания и вступление 
в работу турбины). Вращение ротора на этом этапе осу-
ществляется только стартером.

Второй этап занимает период от n = n1 (вступление 
в работу турбины) до n = n2 (отключение стартера). Вра-
щение ротора производится совместно стартером и ГТД.

Третий этап продолжается от момента n = n2 (отклю-
чение стартера) до момента выхода ГТД на режим мало-
го газа. Вращение ротора выполняется турбиной ГТД.

Классификация стартеров ГТД

Стартерные системы имеют разновидности (рис. 5)
в зависимости от принципа действия пусковых устройств
(ПУ). 

В бесстартерных пусковых системах сжатый воздух
или газ подается непосредственно на лопатки газовой
турбины ГТД. Такие системы весьма просты по кон-
струкции, но для запуска требуется большой расход
рабочего тела из-за малого КПД турбины в начальный
момент запуска. Пусковая система ГТД в общем случае
включает:
l систему предварительной раскрутки ротора двигате-

ля, состоящую из ПУ и механизмов соединения рото-
ра ПУ с ротором ГТД; 

l источник энергии, обеспечивающий питание ПУ;
l пусковую топливную систему, обеспечивающую

подачу, топлива в пусковые воспламенители (или
рабочие форсунки) камеры сгорания;

l систему зажигания пусковой топливно-воздушной
смеси в пусковых воспламенителях (или непосред-
ственно в камере сгорания);

l систему управления процессом запуска;
l ряд элементов основной топливной системы, обес-

печивающих дозировку подачи топлива в процессе
запуска (автомат запуска, рабочие форсунки и др.).

ПУ представляет собой специальное устройство,
предназначенное для принудительной раскрутки рото-
ра ГТД в процессе запуска. Типы ПУ чрезвычайно раз-

Рис. 5. Классификация пусковых устройств
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нообразны и делятся на электрические и механические.
Первые представляют собой электродвигатели инер-
ционного типа, электростартеры (ЭСТ) прямого дейст-
вия, а также стартер-генераторы (СТГ). Инерционные ПУ
применяют в поршневых двигателях, где момент сопро-
тивления вращению весьма велик. В ГТД используют 
в основном СТГ. Из механических ПУ основное распро-
странение нашли турбинные стартеры (поршневые ПУ 
в виде двухтактных двигателей использовались на началь-
ном этапе развития ГТД). Турбокомпрессорные стартеры
(ТКС) представляют собой малогабаритные ГТД. Среди
бескомпрессорных турбинных ПУ известны воздушные
турбостартеры (ВТС), воздушно-тепловые, парогазовые
и твердотопливные устройства. В ВТС в качестве рабоче-
го тела используется сжатый воздух. Воздушно-тепло-
вые турбостартеры имеют дополнительно камеру сго-
рания, где сжатый воздух подогревается, что улучшает
их мощностные характеристики.

Парогазовые турбостартеры используют пар, газ или
парогаз, получаемый в результате горения, разложения
или химической реакции различных веществ. Как правило,
этот тип ПУ обладает низкой эксплуатационной техноло-
гичностью. В твердотопливных турбостартерах рабочим
телом является газ, получаемый в результате горения
пороха. Время запуска ГТД при использовании таких ПУ
может быть сокращено до нескольких секунд.

Ротор ПУ соединяется с ротором запускаемого ГТД
с помощью механизма сцепления и редуктора. Меха-
низм сцепления обеспечивает автоматическое соеди-
нение роторов на начальном этапе запуска, рассоеди-
нение роторов после окончания процесса раскрутки
ротора ГТД, а в ряде случаев также ограничение пере-
даваемого момента. Шестеренные передачи как в самом
ПУ, так и в системе приводов запускаемого двигателя,
служат для согласования моментной характеристики ПУ
с характеристикой сопротивления вращению ротора ГТД.

Современный стартер-генераторный комплекс

Применение электростартера позволяет исключить
потери перекачиваемого газа при запуске агрегатов,
улучшить экологическую обстановку на КС, повысить
ресурс турбины за счет более плавного процесса пуска
[1, 19]. Также актуальна задача бесперебойного питания
потребителей собственных нужд ГПА от автономного
источника электроэнергии.

В настоящее время разработан стартер-генератор-
ный комплекс (СГК) для электрического запуска ГТД 
и автономного питания потребителей собственных нужд
ГПА трехфазным напряжением 380 В. При этом для
запуска ГТД и генерации электроэнергии используется
одна асинхронная электрическая машина, управляемая
преобразователем частоты.

Стартер-генераторный комплекс обеспечивает: 
l электрический запуск ГТД стартер-генератором; 
l прокрутку ротора ГТД стартер-генератором при

запуске, наладке и после аварийного останова;
l снабжение потребителей собственных нужд ГПА элек-

троэнергией, вырабатываемой стартер-генератором;
l автоматическое безударное переключение потреби-

телей собственных нужд ГПА на питание от стартер-
генератора и обратно на сетевое питание;

l подключение стартер-генератора к ГТД через редук-
тор с одним ведомым валом;

l повышение надежности ГПА за счет резервирования
источника питания оборудования ГПА (от стартер-
генератора и от сети 380 В);

l компенсацию перенапряжений в питающей сети обо-
рудования ГПА при работе от стартер-генератора.

Структурная схема СГК состоит из электрической
машины (стартер-генератор) и шкафа с полупровод-
никовым преобразователем частоты, фильтрами и ком-
мутатором (размеры шкафа – 1300×600×1800 мм).

Стартер-генератор вращает вал компрессора низко-
го давления ГТД при его пуске, обеспечивая при этом
необходимую частоту вращения вала в функции времени.
После запуска и выхода ГТД на номинальный режим
работы стартер-генератор переводится преобразователем
частоты в режим генерации и питает потребителей собст-
венных нужд ГПА. Асинхронная электрическая машина
с короткозамкнутым ротором на 1 500 об/мин во взры-
возащитном исполнении имеет следующие параметры: 
Режим Стартерный Генераторный

Напряжение промышленной 
питающей сети, В 380 ±38 –

Напряжение сети питания 
потребителей собственных 
нужд ГПА, В 380 ±38 380 ±10

Частота промышленной 
питающей сети, Гц 50 ±0,4 –

Частота сети питания 
потребителей собственных 
нужд ГПА, Гц 50 ±0,4 50 ±0,4

Мощность потребителей 
собственных нужд ГПА, кВА – 200

Частота вращения ротора 
стартер-генератора, об/мин 0…600 1 000…2 000

Преобразователь частоты (ПЧ) управляет стартер-гене-
ратором при пуске ГТД и формирует стабилизированное
напряжение 380 В, 50 Гц для потребителей собственных
нужд ГПА в генераторном режиме (при изменяющейся
частоте и амплитуде напряжения, вырабатываемого
стартер-генератором).

Фильтр dU/dt уменьшает скорость изменения широт-
но-импульсного модулированного напряжения ПЧ, что
обеспечивает подключение стартер-генератора к ПЧ
кабелем длиной до 100 м.
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Синусный фильтр обеспечивает выделение из неси-
нусоидального широтно-импульсного модулированно-
го напряжения ПЧ основной гармоники с частотой 50 Гц
и подавление других гармоник до уровня, регламенти-
руемого ГОСТ 13109.

Система управления СГК, следящая за напряжением,
частотой и фазой 3-фазной сети 380 В, обеспечивает
(при помощи коммутатора) автоматическое безударное
переключение потребителей собственных нужд ГПА 
на питание от преобразователя частоты и обратно 
на питание от сети.

Расчетами подтверждена возможность прямого пус-
ка асинхронных двигателей механизмов собственных
нужд ГПА мощностью до 20 кВт без существенного
влияния на показатели качества электроэнергии, выра-
батываемой СГК.
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Статорные узлы, находящиеся в непосредственном
контакте с газом, обычно изготавливаются из углероди-
стых и низколегированных сталей, обладающих низкой
коррозионной стойкостью. Вместе с тем большинство
газовых смесей содержат коррозионные компоненты 
и влагу, которые приводят к коррозионному и эрозион-
ному изнашиванию поверхностей деталей газового трак-
та центробежных компрессоров. При этом увеличивается
шероховатость поверхностей деталей, а также веро-
ятность налипания на них продуктов среды (коксования),
что в определенной степени препятствует прохожде-
нию газа по тракту, снижает ресурс оборудования и его
надежность. Появление продуктов коррозии на углеро-
дистых и низколегированных сталях возможно уже в про-
цессе транспортировки оборудования до места монтажа.
В связи с этим технически и экономически целесооб-
разно для защиты статорных деталей применять корро-
зионно-стойкие покрытия.

Наиболее распространенные способы нанесения
покрытий для увеличения коррозионной стойкости по-
верхностей деталей газового тракта центробежных ком-
прессоров представлены в таблице.

Проведенный анализ показал перспективность плаки-
рования металлов прецизионными аморфными и порош-
ковыми сплавами. Эти сплавы на основе никеля разра-
батываются, как правило, для создания неразъемных
соединений способом пайки и обладают высокой жид-
котекучестью и адгезией к паяемым материалам, а так-
же коррозионной стойкостью [1]. 

Плакирование поверхностей аморфным ленточным
сплавом на основе никеля как наиболее перспективный
способ покрытия был опробован при изготовлении ста-
торных узлов компрессорной установки 4ГЦ2-130/6-65
для Оренбургского ГПЗ. Компрессор эксплуатируется
в линии переработки высокосернистого углеводородно-
го газа при парциальном давлении сероводорода pH2S =

= 0,7 МПа. Установлено, что на статорных узлах началь-
ных ступеней всасывания эксплуатируемого компрес-
сора имелась значительная выработка поверхностей
вследст-вие коррозионно-эрозионного изнашивания. 

Метод нанесения защитного покрытия для сведения
к минимуму данного вида изнашивания заключался
в фиксации ленты из аморфного сплава на основе нике-
ля на поверхности, требующие защиты от коррозии 
и эрозии, после чего детали подвергались высокотем-
пературному вакуумному процессу пайки. В результате
данного процесса произошла пайка деталей, а также
оплавление и диффузия зафиксированной на поверх-
ностях ленты аморфного сплава [2]. 

Пайка применяется достаточно часто из-за конст-
руктивной особенности узлов газового тракта. В случае
совпадения химического состава припоя и плакирующе-
го материала процесс возможно совместить, что исклю-
чит дополнительные трудозатраты и затраты на электро-
энергию. В связи с трудоемкостью наложения ленты
было предложено заменить ее порошковым материалом. 

Применение в компрессоростроении 
аморфных и порошковых сплавов 

для защиты сталей от коррозии
В.И. Чигарин, Е.Н. Поморцев (АО «НИИтурбокомпрессор им. В.Б. Шнеппа», Группа ГМС)

Проведено исследование возможности применения аморфных сплавов для плакирования сталей. Показаны коррозионная стой-
кость и жаростойкость плакирующего слоя. Проведены металлографические исследования плакированных образцов. Установ-
лена коррозионная стойкость и жаростойкость, исследована адгезия слоя. Показаны достоинства плакирования.
Ключевые слова: плакирование, коррозионная стойкость, покрытие, аморфный сплав, адгезия

Using Amorphous and Powder Alloy for Steel Cladding in Compressor Construction 
V.I. Chigarin, E.N. Pomortsev (JSC «NIIturboсompressor n.a. V.B. Shnepp», HMS Group)
A possibility of using amorphous alloy for steel cladding was researched. Corrosion and heat resistance of the clad layer was shown.
Material study of the clad samples was conducted. The corrosion and heat resistance was determined, the layer adhesion was examined.
The advantages of cladding were shown.
Keywords: cladding, corrosion resistance, coating, amorphous alloy, adhesion.

Способ покрытия Достоинства Недостатки

Гальванический

Высокая
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Таким образом, необходимо было разработать тех-
нологию пайки рабочих колес и статорных узлов из кон-
струкционной легированной стали порошковым припоем
с сопутствующим плакированием поверхностей.

В связи с этим были проведены следующие иссле-
дования: 
l получение оптимальной по вязкости смеси порошка

со связующим сополимером для распыления на раз-
личные пространственные поверхности;

l определение химического и грануляционного состава
порошка для достижения необходимых технологиче-
ских свойств и подбор оптимального температурного
режима; 

l определение адгезионных свойств покрытия.
В качестве плакирующего материала был взят поро-

шок сплава на никелевой основе системы Ni-Co-Cr-W,
фракцией 50…100 мкм с температурой плавления 1090…
1100°С. В качестве подложки использовали образцы 
из стали 20. 

Образцы помещались в вакуумную печь СЭВ 5/5 
и подвергались плакированию при температуре 1140°С
и выдержке 15 мин. Визуальным осмотром образцов
было установлено, что расплав удовлетворительно рас-
текается по стали. 

На рис. 1 представлена микроструктура области взаи-
модействия плакирующего слоя с основным металлом.

Термическую обработку образцов с плакированным
слоем проводили в атмосферной лабораторной печи.
Режим обработки: закалка при температуре 900°С с после-
дующим резким охлаждением в воде и отпуск при тем-
пературе 650°С. После термообработки было установле-
но, что плакирующий слой обладает хорошей адгезией
с подложкой без образования трещин на границе между
плакирующим сплавом и материалом подложки (рис. 2).

Коррозионные испытания образцов проводились по
методу АМУ ГОСТ 6032-2003. Установлено, что корро-

зионная стойкость плакирующего
слоя зависит от его толщины (значи-
тельно увеличивается при увеличении
толщины). При наличии на поверх-
ности дефектов нанесения порошка 
с малым радиусом кривизны при кри-
сталлизации наблюдается сглажи-
вание поверхности. По всей веро-
ятности, это происходит в результате
действия сил поверхностного натя-
жения в условиях сильного разупроч-
нения материала в процессе струк-
турной перестройки.

Исследование микроструктуры
образцов проводилось на микроско-
пах МИМ-6, МИМ-7, OLIMPUS BX-51.

Установлено, что плакирующий слой толщиной 40…
50 мкм распределен равномерно по всей поверхности
подложки, глубина диффузии слоя составляет 50…80 мкм.
Рельеф поверхности развит незначительно, формиру-
ется дендритная структура, которая не зависит от пред-
варительной подготовки поверхности (шероховатости).
Величина диффузионной зоны на границе плакирую-
щий слой – сталь зависит от температуры и времени
выдержки. Увеличение времени плакирования может
привести к увеличению зоны взаимодействия стали 
и плакирующего сплава, что будет способствовать вырав-
ниванию концентрации элементов в плакированной зоне
по всему объему.

Таким образом, на основании проведенных исследо-
ваний установлена возможность плакирования порошко-
вым сплавом на основе никеля поверхностей углеродистых
сталей для придания им коррозионной и жаростойкости,
что в ряде случаев позволит исключить применение
дорогостоящих высоколегированных сталей. Плаки-
рующий слой имеет жаростойкость, достаточную для
подавления окалинообразования на поверхности угле-
родистой стали при нагреве в атмосферной печи до тем-
пературы до 900°С, благодаря чему нет необходимости
в дополнительной защите поверхности от окалинооб-
разования.

Детали с плакирующим слоем после термической
обработки не нуждаются в последующей зачистке, что
уменьшает трудозатраты и время обработки изделий. 

Предлагаемая технология обработки может найти
практическое применение при изготовлении паяных
и сварных статорных узлов и рабочих колес. 
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Рис. 2. Образцы с плакирующим
слоем до термообработки (1) и
после нее (2). ×200

Рис. 1. Микроструктура области
взаимодействия плакирующего слоя 
с основным металлом. ×200
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Страна Предприятие-изготовитель Наименование продукции

Россия

ЗАО «Бессоновский компрессорный завод»,
Пензенская область, с. Бессоновка

Установки вакуум-компрессоров и агрегаты на их
основе в общепромышленном исполнении 

ЗАО «Катайский насосный завод», г. Катайск Электронасос Центробежный электронасос  

АО «ГМС Ливгидромаш», г. Ливны
Насосы центробежные многоступенчатые
вертикальные нефтяные магистральные и агрегаты
электронасосные на их основе 

Акционерное общество «Уралкриомаш», 
г. Нижний Тагил

Вентили с ручным и пневматическим приводом
(пневмоклапаны), в том числе криогенные 

ОАО «Альфа Лаваль Поток», Московская обл., 
г. Королев

Теплообменники пластинчатые разборные 

ОАО «ЭНА» Московская область, г.Щелково
Электронасосы центробежные 
Насосы двухопорные радиальные 
и агрегаты электронасосные на их основе 

ООО «НПО «Технопрогресс», г. Москва
Установка приготовления консерванта 
Установка дозирования консерванта 
Установка утилизации консерванта 

ООО «ПРИВОДЫ АУМА», г. Москва
Электроприводы неполнооборотные 
с блоками управления 

Бельгия ICARUS SA
Арматура трубопроводная, 
фланцы и фитинги трубопроводные 

Италия OFMECO PRESSURE COMPONENTS SRL 
Подогреватель питательной воды котла 
с трубопроводной обвязкой

Польша Zetkama Sp�lka Akcyjna Арматура промышленная трубопроводная 

Страна Предприятие-изготовитель Наименование продукции

Россия НЕФТЕМАШ»-САПКОН г. Саратов Фильтры газовые 

Польша Zetkama Spόlka Akcyjna Арматура промышленная трубопроводная 

Информация о продукции, 

прошедшей сертификацию в Ассоциации «СЦ НАСТХОЛ» 

(рег. номер РОСС RU.0001.11.АЯ45)

в июле – августе 2016 г.

Генеральный директор М.М. Померанцев

Сертификация продукции на соответствие требованиям технических регламентов Таможенного союза

Декларация о соответствии продукции требованиям технических регламентов Таможенного союза

Информация
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С 2014 г. Форум «Стратегия объединения» проводит-
ся как итоговое заседание двух технологических плат-
форм: «Технологии добычи и использования углеводоро-
дов» и «Глубокая переработка углеводородных ресурсов»
– за отчетный период работы и является одной из значи-
мых площадок для обсуждения и формирования консо-
лидированной позиции экспертов по важнейшим вопро-
сам нефтегазовой и нефтехимической отраслей России.

В условиях падения цен на нефть на Форуме будут
обсуждаться такие вопросы, как инновационные подхо-
ды к технологии добычи, разработки и транспортиров-
ки нефтяного сырья, современные технологии глубокой
переработки углеводородов в контексте импортонеза-
висимости.

На протяжении долгих лет Форум поддерживают Рос-
сийская Академия Наук, РСПП, Российский Союз Хи-
миков, Ассоциация нефтепереработчиков и нефтехи-
миков, Союз нефтегазопромышленников России, РГУ
нефти и газа (НИУ) им. И.М. Губкина, ПАО «Газпром
нефть», ИПХФ РАН, ИНХС РАН, Химический факультет
МГУ им. М.В. Ломоносова, ОАО «ВНИИ НП» с участием
представителей Министерства энергетики РФ, ведущих
российских и зарубежных отраслевых компаний.

В заседаниях традиционно принимают участие пред-
ставители министерств и ведомств, отраслевых рос-
сийских и зарубежных компаний, НПЗ и НХЗ, проектных
и инжиниринговых компаний, институтов, общественных
организаций и СМИ.

На пленарном заседании выступят:
l Ю.Л. Злотников – Заместитель директора Департа-

мента переработки нефти и газа Министерства энер-
гетики РФ;

l Е.В. Муратов – Заместитель директора Департамента
станкостроения и инвестиционного машиностроения
Министерства промышленности и торговли РФ;  

l С.М. Алдошин – академик, вице-президент РАН, Пред-
седатель Научного совета Технологической платформы

«Глубокая переработка углеводородных ресурсов»,
Директор ИПХФ РАН;

l А.Н. Дмитриевский – академик РАН, научный руково-
дитель Института проблем нефти и газа РАН.

l М.А. Силин – Проректор по инновационной деятельно-
сти и коммерциализации разработок РГУ нефти и газа
(НИУ) имени И.М. Губкина, Директор НП национального
института нефти и газа, представитель организации-
координатора ТП «Технологии добычи и использования
углеводородов». 

l В.М. Капустин – Генеральный директор ОАО «ВНИПИ-
нефть», заведующий кафедрой технологии переработ-
ки нефти РГУ нефти и газа (НИУ) имени И.М. Губкина,
представитель организации-координатора ТП «Глубо-
кая переработка углеводородных ресурсов». 

Предметом для обсуждения станут наиболее акту-
альные вопросы текущего состояния и перспективного
развития нефтегазохимической отрасли, внедрение вы-
сокоэффективных технологий и их конкурентоспособ-
ность на мировом рынке. 

Ключевые вопросы заседаний:
n Повышение глубины переработки углеводородных

ресурсов;
n Повышение коэффициента извлечения нефти (КИН);
n Современные технологии процессов нефтепереработ-

ки: гидроконверсия тяжелых нефтяных остатков; гид-
рокрекинг нефтяных остатков; каталитический рифор-
минг с непрерывной регенерацией катализатора и др.; 

n Современные технологии для повышения эффектив-
ности бурения и извлечения углеводородов, в том
числе из низкопроницаемых пород; 

n Технологии поиска, разведки и добычи нефти, газа,
газоконденсата, гелия и других газов;

n Внедрение высокоэффективной системы управления
производственными процессами в добыче, при транс-
портировке, на НПЗ и НХК;

n Современные проекты и планы развития нефтедобы-
вающей, нефтеперерабатывающей и нефтехимической
отраслей промышленности в условиях нестабильной
конъюнктуры. Влияние ключевых макроэкономичес-
ких тенденций в мире на их реализацию.

Об этом и многом другом намерены поговорить экс-
перты отрасли и представители ПАО «Газпром нефть»,
ПАО «Татнефть», ООО «СИБУР», АО «Зарубежнефть», ПАО
АНК «Башнефть», ОАО «АК «Транснефть», ОАО «ТАИФ
НК», ООО «Авева», ООО «Луммус Технолоджи», ООО

«Хальдор Топсе», UOP и др.
К участию в Форуме с докладом приглашены также

заместитель директора, профессор Института катализа
им. Г.К. Борескова, д-р техн. наук А.С. Носков, гене-
ральный директор АО «ТАНЕКО» Л.С. Алехин, заместитель
генерального директора–технический директор АО «Газ-
промнефть – МНПЗ» П.А. Абрашенков, генеральный ди-
ректор ГУП «ИНХП РБ» Э.Г. Теляшев, заместитель гене-
рального директора по производству и сбыту продукции
ООО «ПО «КИНЕФ» Н.Н. Коронатов, эксперт по развитию
производства ООО «ЛЛК-интернешнл» М.Е. Цаплина, ге-

IX Международный промышленно-экономический Форум

«Стратегия объединения»
24–25 ноября 2016 г.

РГУ нефти и газа им. И.М. Губкина, Москва, Ленинский проспект, 65, корп. 1
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неральный директор ООО «ИГ «Петромаркет» Я.Л. Ру-
дерман, руководитель ООО «НТЦ Татнефть» И.Ф. Бобб,
генеральный директор ООО «ИД ИНФОТЭК» Н.А. Шуляр,
начальник управления повышения нефтеотдачи пластов
ООО «ЛУКОЙЛ-Инжиниринг» Н.А. Веремко и др.

В тематическую программу Форума будут включены
следующие доклады: «Современные процессы нефте-
переработки и нефтехимии», «Особенности рынка ката-
лизаторов для нефтеперерабатывающей и химической
промышленности РФ», «Процессы повышения эффек-
тивности извлечения трудно извлекаемых запасов уг-
леводородов», «Инновации в процессах разработки
и добычи нефти и газа на шельфе», «Об экономической
эффективности нефтепереработки. Структура рынка
нефтепродуктов в России», «Опыт переработки тяжелых
нефтей», «Особенности транспортировки тяжелого и сер-
нистого сырья», «Повышение энергоэффективности
действующих производств в современных экономиче-
ских условиях». 

Особое внимание будет уделено энергоэффективным
современным технологиям и оборудованию, без которых
невозможно успешное развитие отрасли. 

Сессия «Технологии и оборудование в добыче 
углеводородного сырья и в модернизации нефте-
переработки и нефтехимии» формируется по заявке
на участие с докладом до 1 октября (количество докла-
дов ограничено). В фокусе заседания – технологии 
и оборудование для нефтедобычи, нефтепереработки
и нефтехимии с учетом импортонезависимости.

25 ноября в программе Форума запланированы круг-
лые столы:
l Круглый стол «Подготовка кадров для нефтяной и

нефтехимической отраслей». Модератор: академик
РАН, декан химического факультета  МГУ им. М.В.
Ломоносова В.В. Лунин.
Обсуждаемые вопросы: Подготовка специалистов
отрасли с учетом изменения структуры и введения

новых образовательных стандартов в России. Укруп-
нение вузов. Налаживание взаимодействия вузов 
с отраслевыми компаниями для подготовки молодых
специалистов. Повышение квалификации кадров в хи-
мии, нефтехимии и биотехнологиях. 
В дискуссии примут участие: проректор по учебной
работе РГУ нефти и газа (НИУ) им. И.М. Губкина В.Н.
Кошелев, эксперт, член Совета по профессиональ-
ным квалификациям нефтегазового комплекса РФ
Н.Л. Ющенко, заведующий кафедрой химии нефти
и органического катализа МГУ им. М.В. Ломоносова
Э.А. Караханов, заведующий кафедрой химии и тех-
нологии смазочных материалов и химмотологии
Б.П. Тонконогов, директор института проблем разви-
тия кадрово-го потенциала ТЭК, Член Совета по про-
фессиональным квалификациям нефтегазового ком-
плекса РФ В.С. Шейнбаум и др.

l Круглый стол «Экобезопасность. Технология для про-
изводства экологически чистых топлив». С основным
докладом выступит заведующий кафедрой промыш-
ленной экологии РГУ нефти и газа (НИУ) им. И.М. Губ-
кина С.В. Мещеряков. 
К участию приглашены представители Минприроды
РФ, Минэнерго РФ, Росстандарта и др.

В рамках Форума предполагается также проведение
«Молодежной практической конференции по нефте-
переработке и нефтехимии» с участием экспертов 
отрасли, молодых ученых и студентов.

По итогам проведения мероприятия Оргкомитетом
Форума традиционно подписывается меморандум, кото-
рый направляется в Министерство энергетики РФ, Ми-
нистерство экономического развития РФ, Министерство
промышленности и торговли РФ, Торгово-промышлен-
ную палату РФ, РСПП, Правительство Москвы.

В период работы Форума будет действовать выста-
вочная экспозиция «Современные технологии и обо-
рудование».

Уважаемые читатели!
Подписаться на журнал 
«Компрессорная техника и пневматика» на 2016 год можно 
по каталогам Агентства «Роспечать» (индекс 79749),
АПР (индекс 38097), «Урал-пресс» (http://www.ural-press.ru), 
а также в редакции (в печатном формате); 
в электронном формате – в редакции.
Тел.: +7(495)223-66-35; e-mail: info@chemtech.ru
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