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Обеспечение энергоэффективной и надежной работы самодействующих клапанов — 
одна из важных задач проектирования и эксплуатации поршневых компрессоров. 
Требования экономичности и надежности являются в значительной мере конкури-
рующими, одновременное удовлетворение которых не всегда представляется воз-
можным. Выполнен расчетный анализ влияния различных факторов на работу само-
действующих клапанов с целью подбора их рациональных конструктивных парамет-
ров. Приведены результаты расчетного анализа клапанов при изменении их 
параметров (жесткости пружины и максимального хода) и частоты вращения колен-
чатого вала компрессора. Представленные результаты не противоречат ранее полу-
ченным данным, описанным в литературе другими авторами. А именно: уменьшение 
жесткости пружины клапана приводит к снижению работы, затрачиваемой на про-
талкивание газа через него, а также к запаздыванию закрытия клапана, и, как след-
ствие, к обратным перетечкам газа через него. При снижении частоты вращения ко-
ленчатого вала возникает флаттер, что влияет на параметры клапана и эффективность 
компрессора в целом. 
Ключевые слова: поршневой компрессор, самодействующий клапан, оптимизация 
параметров, экономичность ступени, высокая надежность клапана 

One of the important tasks in the design and operation of reciprocating compressors is to 
ensure energy-efficient and reliable operation of self-acting valves. The requirements of 
efficiency and reliability are largely competing, the simultaneous satisfaction of which is not 
always possible. This paper presents a calculation analysis of various factors effecting the 
operation of self-acting valves in order to select their rational design parameters. The results 
of the analysis for the valve’s changing parameters (spring stiffness and maximum valve 
stroke) and the crankshaft rotational speed are presented. The results obtained do not 
contradict the data previously described in the literature by other authors, namely, that a 
reduction in the spring stiffness leads to a reduction in the work expended on pushing the 
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gas through the valve and to a delay in closing the valve, therefore resulting in the backflow 
of gas through the valve.  Reducing the crankshaft rotational speed causes flutter, which 
affects both the parameters of the valve itself and the efficiency of the compressor as a 
whole. 
Keywords: reciprocating compressor, self-acting valve, parameter optimization, stage effi-
ciency, high reliability of the valve 

Обеспечение эффективной и надежной работы 
самодействующих клапанов (СК) поршневых 
компрессоров (ПК) — одна из важных задач 
проектирования, производства и эксплуатации 
компрессорной техники. СК принадлежат к 
числу ответственных узлов, к которым предъ-
являются высокие требования: малое газоди-
намическое сопротивление потоку газа, прохо-
дящему через СК, небольшой перепад давле-
ний, необходимый для открытия СК, 
отсутствие вибраций подвижных элементов, 
своевременность закрытия СК, высокая надеж-
ность клапана и др. [1–3]. 

В современных ПК затраты мощности на 
преодоление сопротивлений в СК составляют 
около 10 % номинальной, а в передвижных и 
специальных компрессорах они могут дости-
гать 20…30 % [1]. Снижение этих затрат явля-
ется актуальной задачей. Для достижения 
большей эффективности клапанов можно оп-
тимизировать их конструктивные элементы. 

Цель работы — повышение эффективности 
ПК путем оптимизации параметров СК. 

В качестве объекта исследования выбран 
кольцевой СК компрессора (рис. 1), для кото-
рого проведены расчет и оптимизация пара-
метров. 

Клапаны такой конструкции применяют в 
ступенях низкого, среднего и высокого давле-
ния. Запорным органом кольцевого СК являет-
ся одна или несколько кольцевых концентриче-
ских пластин толщиной 1…5 мм, лежащих на 

узких кольцевых поясках седла. Обычно все 
пластины имеют одинаковую толщину, ради-
альную ширину и высоту подъема, регулируе-
мую соответствующей установкой ограничите-
ля. Подъем пластин с седла проводится усили-
ем, создаваемым разностью давлений до и 
после клапана, а их посадка на седло — пружи-
нами [4, 5]. 

Методика исследования. Методика расчета 
динамики СК базируется на математической 
модели, описанной в работах [6–9]. Упрощен-
ная математическая модель СК включает в себя 
две системы нелинейных дифференциальных 
уравнений [10–13]: 

• для всасывающего СК 
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• для нагнетательного СК 
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где вс  и наг  — относительные потери давле-
ния во всасывающем и нагнетательном СК;  
φ — угол поворота коленчатого вала (КВ); 

( )f  — безразмерная функция перемещения 
поршня; k — показатель адиабаты; χ — относи-
тельный ход клапана; всM  и нагM  — безраз-
мерные комплексы, характеризующие потери  
в процессе всасывания и нагнетания; вс( )f   
и наг( )f  — напорные функции всасывающего 
и нагнетательного СК; всB  и нагB  — безразмер-
ные комплексы, характеризующие газовые и 
инерционные силы, действующие на запорный 
орган всасывающего и нагнетательного СК, 

 
Рис. 1. Схема кольцевого СК компрессора: 

1 — седло; 2 — пружина; 3 — пластина; 4 — ограничитель 
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 2
вс пл вс max ,B F p x m   2

наг пл наг maxB F p x m  
( плF  — площадь пластины; вс p  — давление 
всасывания; нагp  — давление нагнетания;   — 
угловая скорость вращения КВ; maxx  — макси-
мальная высота подъема СК; m  — приведенная 
масса движущихся частей СК); p  — коэффици-
ент давления; всZ  и нагZ  — относительные соб-
ственные частоты колебаний всасывающего и 
нагнетательного СК,  2 2

вс ,Z с m   2 2
нагZ с m  

( с  — жесткость пружины); 0  — относитель-
ное предварительное поджатие упругого эле-
мента (пружины);   — коэффициент демпфи-
рования [14, 15]. 

Для моделирования ударов запорного элемен-
та о седло и ограничитель используют модель ча-
стично упругого удара [15]. После удара скорость 
запорного элемента определяется по формуле 

   отс ,v v K  

где v  — скорость запорного элемента до удара; 
отсK  — коэффициент отскока (для кольцевых 

СК отсK  = 0,25…0,35). 
Задача оптимизации сформулирована, если 

заданы критерий оптимальности (изменение 
которого позволяет влиять на эффективность 
процесса), математическая модель процесса, 
ограничения, связанные с экономическими и 
конструктивными параметрами, и др. Для вы-
числения оптимальных параметров СК можно 
использовать: 

• математическое моделирование, основан-
ное на расчете динамики клапанов с помощью 
математической модели рабочего процесса, про-
исходящего в ступени ПК; сложность этого ме-
тода заключается в том, что даже в случае при-
менения одномассовой модели динамики СК 
число переменных, определяющих работу сту-
пени ПК и клапанов, может достигать 78; боль-
шое число переменных, характеризующих 
функционирование СК, не позволяет составить 
целевую функцию; 

• целевую функцию; в целях упрощения за-
дачи оптимизации выбирают параметр, явля-
ющийся определяющим, а остальные переводят 
в ограничения; для СК в качестве целевой вы-
бирают функцию, связанную с экономичностью 
ступени, как правило, работу, затраченную на 
проталкивание газа через клапан; однако, как 
показано в публикациях [1, 2, 6], она может не 
иметь минимума при оптимальных значениях 
параметров клапана. 

Таким образом, использование указанного 
параметра в качестве целевой функции не 

оправдано. В книге [1] за целевую предложено 
использовать функцию, определяющую без-
размерную потерю давления, которая вычис-
ляется по формуле 
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где  — функция хода поршня; 0  и 1  — 
углы открытия и закрытия клапана. 

Опыт проектирования клапанов показывает, 
что у каждого конкретного ПК есть небольшая 
зона изменения их параметров. Поэтому для 
решения задачи оптимизации параметров кла-
панов можно использовать критерий превос-
ходства. При этом выполняют несколько вари-
антов расчета и, сравнивая их результаты, под-
бирают рациональные параметры клапанов. 
Наличие расчетной программы позволяет ре-
шить эту задачу в короткие сроки. 

Задача вычисления рациональных парамет-
ров СК заключается еще и в том, что в боль-
шинстве случаев проектируемый ПК предна-
значен для различных режимов эксплуатации. 

В качестве примера приведем результаты 
оценки работы СК компрессора 2ВМ10-60/8, 
представляющего собой оппозитный двухсту-
пенчатый ПК с прямоточными клапанами. 
Анализ работы ПК проведен при частоте вра-
щения КВ n = 300…600 мин–1. 

Диаграммы движения СК первой ступени 
ПК показаны на рис. 2, где видно, что при 
уменьшении цикличности возникает флаттер и 
изменяются углы закрытия клапанов. Наличие 
автоколебаний увеличивает скорость при по-
садке на седло до недопустимых пределов (бо-
лее 1,5 м/с). На второй ступени наблюдается 
аналогичная картина. Влияние флаттера сказы-
вается и на эффективности работы ПК [16]. 

Таким образом, оптимальное проектирова-
ние СК является достаточно сложной задачей. 
Определим рациональные параметры клапанов 
на примере кольцевого СК. 
 
Расчетное исследование и исходные данные. 
Расчет проведен с помощью компьютерной 
программы [6], позволяющей выполнить ана-
лиз диаграмм движения пластин СК, а также 
оценить потери давления в СК, углы открытия 
и закрытия СК, скорости посадки пластины на 
седло и ограничитель и пр. 
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Исходные данные первой ступени ПК 
Диаметр поршня, мм ..................................................... 210 
Ход поршня, мм .............................................................. 100 
Частота вращения, мин–1   ............................................ 977 
Мертвое пространство, %  ................................................ 8 
Показатель политропы: 

расширения .............................................................. 1,30 
сжатия ........................................................................ 1,35 

Давление, МПа: 
начальное .................................................................. 0,10 
конечное .................................................................... 0,32 

Температура, °С: 
начальная ..................................................................... 20 
конечная ..................................................................... 140 

В ходе исследования варьировались жест-
кость пружины, максимальная высота подъема 
клапана и частота вращения КВ. Рассмотрен 
кольцевой СК с тремя пластинами, геометриче-
ские параметры которых приведены в таблице. 

В работе [6] рассмотрено влияние жесткости 
пружины и хода клапана на его работу при ва-
рьировании значений этих параметров для од-
ной и всех пластин. Исследование показало, что 
минимум относительных потерь давления еще 
не свидетельствует об оптимальных параметрах 
клапана. Кроме того, необходимо соблюдать 
идентичность траекторий всех рабочих пла-
стин. В рамках данной работы получены зави-
симости параметров клапана от различных из-
меняемых величин. 
 

Результаты расчетов и их обсуждение. Измене-
ние жесткости пружины при различных зна-
чениях максимальной высоты подъема клапа-
на. Рассмотрим влияние жесткости пружины на 
работу всасывающего и нагнетательного клапа-
нов, изменяя этот параметр в диапазоне с =  
= 100…1000 Н/м при максимальной высоте 

 
 

 
Рис. 2. Диаграммы движения СК первой ступени ПК при частоте вращения КВ n = 600 (а) и 300 мин–1 (б): 

I — всасывание; II — нагнетание 

Геометрические параметры СК 

Параметр Пластина 
1 2 3 

Наружный диаметр, мм 63 93 123 
Внутренний диаметр, мм 47,2 77,2 107,2 
Толщина кольца, мм 3,2 3,2 3,2 
Ширина канала в седле, мм 5 5 5 
Предварительное поджатие пружины, мм 1,3 1,3 1,3 
Число пружин, приходящихся на кольцо 4 6 8 
Номинальный ход, мм 2 2 2 
Номинальное предварительное поджатие, мм 1,5 1,5 1,5 
Номинальная жесткость пружины, Н/м 400 400 400 
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подъема клапана хmax = 1, 2 и 3 мм. На рис. 3, а–г 
приведены результаты расчета параметров вса-
сывающего и нагнетательного клапанов. 

Как видно из рис. 3, а увеличение с ведет  
к росту , причем это более выражено для вса-
сывающего клапана. Данный факт объясняется 

     
 

 
 

 
 

 
Рис. 3. Зависимости параметров всасывающего (слева) и нагнетательного (справа) клапанов от жесткости 

пружины с при максимальной высоте их подъема хmax = 1 (1), 2 (2) и 3 мм (3): 
а — относительных потерь давления ; б — среднего относительного хода χср; в — угла закрытия 1; г — скорости  

посадки пластин на седло сс 
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тем, что в некоторый момент времени СК пере-
ходит в режим флаттера, т. е. при всасывании 
его пластина открывается и закрывается не-
сколько раз. Средний относительный ход клапа-
на χср становится меньше (см. рис. 3, б), а значит, 
и суммарная проходная площадь в процессе вса-
сывания или нагнетания будет уменьшаться, что 
приведет к повышению потерь давления при 
проталкивании газа через СК. 

Как показано в работе [6], режим флаттера 
возникает при χср = 0,6. С увеличением макси-
мального хода снижаются относительные по-
тери давления, так как растет площадь про-
ходного сечения. Однако из-за того, что кла-
пан попадает в режим флаттера при больших 
значениях xmax, начиная с некоторого момента 
времени потери давления резко возрастают 
(см. рис. 3, а, слева). 

С ростом жесткости пружины углы закры-
тия клапанов уменьшаются, при этом измене-
ние функции может иметь минимум. Однако, 
как видно из рис. 3, в, минимумов может быть 
несколько. Для рассмотренных случаев закры-
тие всасывающего и нагнетательного клапанов 
происходит с запаздыванием: для первого угол 
закрытия 1 > 180, для второго 1 > 360. 

На рис. 3, г приведены зависимости скорости 
посадки пластин на седло всасывающего и 
нагнетательного клапанов от жесткости пружи-
ны. Параметр сс определяет надежность работы 
СК. С ростом жесткости пружины скорость по-
садки на седло всасывающего клапана увеличи-
вается, что наиболее заметно при xmax = 3 мм. 
Для нагнетательного клапана картина несколько 
иная. При возрастании жесткости пружины ско-
рость посадки пластин на седло начинает резко 
повышаться до некоторого значения, после чего 
происходит ее снижение. 

Таким образом, для всасывающего клапана 
рациональными параметрами являются c =  
= 400 Н/м и xmax = 2 мм, для нагнетательного — 
c = 700 Н/м и xmax = 2 мм. 
 
Изменение частоты вращения КВ при раз-
личных значениях жесткости пружины. Ча-
стота вращения КВ варьировалась в диапазоне 
300…977 мин–1 при жесткости пружины с = 400, 
700 и 1000 Н/м. Результаты расчетов приведены 
на рис. 4 и 5. 

На рис. 4 показаны диаграммы движения 
клапанов, где видно, что снижение частоты 
вращения КВ приводит к появлению флаттера. 
С увеличением этого параметра возрастают по-

тери давления, что связано с повышением ско-
рости газа, проходящего через СК. При сниже-
нии частоты вращения КВ углы закрытия кла-
пана уменьшаются, но в некоторых случаях это 
происходит преждевременно (см. рис. 4, а). 
Скорость посадки пластин на седло в рассмот-
ренном диапазоне частоты вращения КВ изме-
нялась незначительно (0,5…1,0 м/с). 

Выводы 
1. Анализ результатов исследования показал, 

что при снижении жесткости пружины клапана 
уменьшается работа, затрачиваемая на протал-
кивание газа через СК. Однако еще большее 

  

  
Рис. 4. Диаграммы движения всасывающего (а) и 

нагнетательного (б) клапанов при частоте  
вращения КВ n = 300 (1) и 977 мин–1 (2) 
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падение жесткости приведет к запаздыванию 
закрытия клапана и, как следствие, к обратным 
перетечкам газа через него. 

2. Проектирование компрессора, предназна-
ченного для эксплуатации в различных режи-
мах, в частности, при изменении частоты вра-
щения КВ, требует тщательного подбора пара-
метров СК. Влияние флаттера сказывается не 

только на работе клапана, но и на эффективно-
сти всего ПК. 

3. Результаты исследования не противоречат 
ранее полученным данным, описанным в лите-
ратуре другими авторами. 
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