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В настоящее время поршневые и мембранные компрессорные агрегаты среднего и 
высокого давления (3,0…10,0 МПа и более) и малой производительности 
(0,001…0,03 м3/с) сохраняют свою конкурентоспособность. Улучшить их технические 
характеристики можно разными путями, в том числе применением длинноходовых 
ступеней. В одной такой ступени давление газа может быть увеличено с 0,1 до 
3,0…11,0 МПа без превышения температурных ограничений. Одно из направлений 
исследования таких ступеней — определение наиболее эффективного теплового ре-
жима их работы. Возможными вариантами являются создание квазиизотермического 
рабочего процесса сжатия с интенсивным внешним охлаждением цилиндра и квази-
адиабатного рабочего процесса сжатия без интенсивного внешнего охлаждения ци-
линдра. Приведены результаты теоретической оценки эффективности применения 
систем охлаждения и рекуперации в компрессорных агрегатах на базе поршневых 
длинноходовых ступеней. Показана возможность обеспечения режима, при котором 
температура нагнетаемого газа отличается от температуры газа на всасывании на 
40…80 К, что для отношения давления нагнетания к давлению всасывания, составля-
ющего 30…100, следует признать хорошим достижением. Выявлена теоретическая 
возможность увеличения температуры нагнетания до 500…900 К, что позволяет эф-
фективно использовать систему рекуперации теплоты сжатых газов на основе цикла 
Ренкина. 
Ключевые слова: компрессорные агрегаты, поршневые длинноходовые ступени, си-
стемы рекуперации, цикл Ренкина, мертвый объем, квазиизотермический рабочий 
процесс, квазиадиабатный рабочий процесс 

At present, piston and membrane compressor units in the range of medium and high 
pressure (3.0–10.0 MPa and more) and low productivity (0.001–0.03 m3/s) retain their 
competitiveness. Their technical characteristics can be improved in many ways, for 
example, by using long stroke stages. In one such stage, the gas pressure can be increased 
from 0.1 to 3.0–11.0 MPa without exceeding temperature limits. One of the research 
directions of such stages is to determine the most efficient thermal mode of operation of the 
stage. A ‘quasi-isothermal’ working process of compression with intensive external cooling 



36 ИЗВЕСТИЯ ВЫСШИХ УЧЕБНЫХ ЗАВЕДЕНИЙ. МАШИНОСТРОЕНИЕ  #2(719) 2020 

of the cylinder and a ‘quasi-adiabatic’ working process of compression without intensive 
external cooling of the cylinder are considered as possible options. The article presents the 
results of a theoretical assessment of the effectiveness of the use of cooling and recovery 
systems in compressor units based on long-stroke piston stages. The possibility of providing 
a mode where the discharge gas temperature differs from the gas temperature at suction by 
40–80 K is shown. This should be considered a good achievement for the 30–100 ratio of the 
discharge pressure to the suction pressure. A theoretical possibility of increasing the 
discharge temperature up to 500–900 K is shown, which makes it possible to effectively 
apply the heat recovery system of compressed gases based on the Rankine cycle. 
Keywords: low-capacity compressor units, piston long stroke stages, recovery systems, Ran-
kine cycle, dead volume, quasi-isothermal workflow 

В настоящее время во многих отраслях про-
мышленности поршневые компрессоры вытес-
няются с рынка другими типами компрессоров, 
например центробежными, винтовыми и спи-
ральными [1–4]. Среди компрессорных агрега-
тов (КА) среднего и высокого давления 
(3,0…10,0 МПа и более) и малой производи-
тельности (0,001…0,03 м3/с) поршневые ком-
прессоры сохраняют свою конкурентоспособ-
ность. 

При этом некоторые из их технических не-
достатков могут быть полностью или частично 
устранены применением в КА поршневых 
длинноходовых ступеней. Первые эксперимен-
тальные и теоретические результаты показали, 
что сверхмалый относительный мертвый объем 
и возможность интенсивного охлаждения сжи-
маемого газа позволяют повысить давление га-
за в одной ступени с 0,1 до 3,0…1,1 МПа без 
нарушения ее температурного режима при при-
емлемых показателях эффективности рабочего 
процесса (РП) [5, 6]. Дальнейшее развитие это-
го направления связано в том числе и с необхо-
димостью определения наиболее эффективного 
теплового режима ступени. 

Один из вариантов тепловых режимов — 
обеспечение квазиизотермического процесса 
сжатия, при котором уменьшается индикатор-
ная мощность, но полностью теряется низко-
потенциальная тепловая энергия, отводимая  
в окружающую среду. При этом поиск спосо-
бов снижения тепловых потерь также является 
актуальной задачей [7]. Имеющийся опыт  
рекуперации тепловых потерь КА весьма 
ограничен, так как он основан на исполь-
зовании низкотемпературных тепловых пото-
ков [8–13]. 

Для рассматриваемых в данной работе КА 
появляется возможность приблизить РП ступе-
ни к адиабатному и обеспечить увеличение 
температуры нагнетания до 500…900 К. Такой 

температурный уровень позволяет эффективно 
применить систему рекуперации тепловых по-
терь на основе цикла Ренкина [14–22]. 

Цель работы — исследование проблемы реа-
лизации в КА, созданных на базе поршневых 
длинноходовых ступеней, как квазиизотерми-
ческого РП при интенсивном внешнем охла-
ждении цилиндра, так и квазиадиабатного РП 
без интенсивного внешнего охлаждения ци-
линдра. 

Эта проблема представляет интерес как с 
точки зрения конструирования КА, так и с точ-
ки зрения их энергоэффективности. 

 
Методика расчета. В качестве объекта исследо-
вания выбран тихоходный поршневой КА. Ме-
тодика расчета РП такого КА основана на из-
вестной математической модели с сосредото-
ченными параметрами [23–26]. Расчетная схема 
рассматриваемой ступени и основные упроща-
ющие допущения подробно описаны в рабо-
тах [6, 27, 28]. 

Входными данными для расчета служат: 
температура всасывания, давления нагнетания 
и всасывания, газовая постоянная, теплоем-
кость газа, коэффициент теплопроводности, 
диаметр цилиндра, ход поршня, мертвый объ-
ем, частота рабочего цикла, характеристики 
материала, из которого сделаны детали, обра-
зующие рабочую камеру, толщина стенок, кон-
структивные параметры клапанов, коэффици-
енты теплоотдачи на внешних поверхностях 
цилиндра ступени. 

Выходными данными являются: текущие 
параметры состояния газа, температура стенок 
рабочей камеры, тепловые и массовые потоки, 
интегральные характеристики ступени (средняя 
температура нагнетания, индикаторная мощ-
ность и др.). 

Система основных уравнений уточненной 
методики расчета аналогична известным мето-
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дикам такого типа [24, 27–29] и может быть за-
писана в следующем виде: 
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где p — давление сжимаемого газа, Па;  — ко-
эффициент сжимаемости реального газа; R — 
газовая постоянная, Дж/(К  кг); ,U  dU  и 0U  — 
внутренняя энергия газа, ее изменение и началь-
ное значение соответственно, Дж; V — объем 
газа, м3; vC  — объемная теплоемкость газа, 
Дж/м3; τ — время рабочего цикла, с; L — работа, 
совершенная газом или над ним, Дж; Q —
тепловой поток, К; m — изменение массы газа в 
рабочей камере, кг; i — энтальпия газа, Дж/кг; 

DS  — площадь поршня компрессорной ступени. 
Закон сохранения массы газа в рабочей ка-

мере поршневой ступени учитывает как эле-
ментарные массовые потоки через открытые 
клапаны, так и через зазоры в цилиндропорш-
невой группе и закрытых клапанах. Элементар-
ные массовые потоки через клапаны и зазоры 
рассчитываются на основании уравнения тече-
ния газа через щели. Процессы теплообмена 
описываются законом Фурье и уравнением 
Ньютона — Рихмана [27–29]. 

Следует отметить, что для расчета коэффи-
циента теплоотдачи на внутренней поверхно-
сти рабочей камеры применено уравнение, по-
лученное экспериментально [30]. Система рас-
четных уравнений решена численно методом 
конечных разностей. При разработке алгоритма 
использован метод Эйлера второго порядка 
точности. 

Для оценки эффективности применения ре-
куперации тепловых потерь компрессора опи-
санная методика дополнена расчетом цикла 
Ренкина [20, 21], который проводят в следую-
щей последовательности. Задают теплофизиче-
ские свойства воды и сжимаемого газа (возду-
ха). В T–S-диаграмме (Т — температура, S — 
энтропия) строят линию насыщения. Прини-
мают рабочие параметры цикла Ренкина: тем-
пературу кипения кип ,T  температуру конденса-

ции конд ,T  температурную недорекупера-
цию ΔТ, массу воды в цикле М и коэффициент 
полезного действия (КПД) расширительной 
машины р.м  [31–33]. Задают параметры сжато-
го воздуха: номинальное значение повышения 
давления в компрессоре и отдельной ступени П, 
начальное давление р0, начальную температу-
ру Т0 и массу сжимаемого газа mг. 

Определяют реальное значение повышения 
давления в компрессоре и отдельной ступени 
П1 (П2, П3 и т. д.) с учетом потерь давления в 
проточной части, коэффициент подачи каждой 
ступени (1, 2 и т. д.) и всего компрессора , 
температуру нагнетания каждой ступени, тем-
пературу сжатого газа после компрессора 1Т  и 
массу сжимаемого газа гm  с учетом коэффици-
ента подачи . 

Рассчитывают цикл Ренкина по известным 
методикам [20–22] путем определения темпера-
тур и энтропий в точках a = b (процесс a–b — 
повышение давления воды в насосе, значением 
работы которого и, соответственно, изменени-
ем энтальпии пренебрегают), с, d, e и f (процесс 
a–с — нагрев жидкости до начала кипения,  
c–d — кипение, d–e — перегрев пара, e–f — 
адиабатное расширение пара, f–a — процесс 
конденсации). Максимальной температурой в 
цикле является температура в точке е Те. 

Далее рассчитывают процесс охлаждения 
сжатого газа, определяя конечную температуру 

4Т  из уравнения теплового баланса между 
охлаждаемым газом и нагреваемой в процессах 
a–c–d–e водой: 

  H O2

 

 


+ +
г

4 1

ж кип кип

г

( ) ( ) ( )
,c a p e

p

Т Т

М с T T r T c T T
m c

 

где 4Т  — температура сжатого газа после охла-
ждения в теплообменнике цикла Ренкина; 

жс  — удельная массовая теплоемкость жидко-
сти (воды); cT  и aT  — температура в точке с и а; 
r — удельная теплота парообразования при 
температуре кипения кип ;T  H O2pc  и гpc  — 
удельная массовая изобарная теплоемкость пе-
регретого водяного пара и сжатого газа (воз-
духа). 

Затем находят максимальную тепловую 
нагрузку на теплообменник-утилизатор и теп-
ловую нагрузку с учетом недоохлаждения газа: 

   г01 г 1 конд ;pQ m c T T  

   г1 г 1 4 .pQ m c T T  
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Процесс охлаждения сжатого газа разбива-
ют на три участка 1–2, 2–3 и 3–4, которые со-
ответствуют перегреву водяного пара d–e, ки-
пению воды c–d и нагреву жидкой воды a–c. 
Температуры границ этих участков 2Т  и 3Т  
определяют на основе тепловых балансов для 
этих участков: 
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Также находят полные энтропии этих участ-
ков, и для каждого из них строят график по 
следующей зависимости температуры от пол-
ной энтропии: 

 
г

нач
нач

г
( ) exp ,

p

S ST S T
m c

 

где начT  и начS  — начальная температура и пол-
ная начальная энтропия для каждого из участ-
ков 1–2, 2–3 и 3–4. 

Затем определяют КПД цикла Ренкина цР ,  
КПД теплообменника т ,  работу дРL  и КПД 
дР  контура, реализующего цикл Ренкина (дви-
гателя Ренкина): 
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где ,eh  fh  и ж конд( )h T  — удельные энтальпии 
точек e, f и насыщенной жидкости при темпера-
туре конденсации. 

В результате определяют работу компрес-
сора без учета и с учетом рекуперации тепла 
сжатого газа, а также удельную работу ком-
прессора с системой рекуперации тепловых 
потерь, затрачиваемую на один килограмм 
сжатого газа. 

 
Результаты исследования. На рис. 1 приведе-
ны результаты расчетной оценки влияния ре-
жима работы ступени — времени рабочего 
цикла τ и интенсивности внешнего охлаждения 
цилиндра — на ее коэффициент подачи , тем-
пературу нагнетания Т и относительную внут-
реннюю энергию U  при диаметре цилиндра 
D = 0,05 м и ходе поршня Sп = 0,5 м. 

В случае воздушного охлаждения цилиндра 
(рис. 1, a) даже при давлении нагнетания рн до 

     

     
Рис. 1. Влияние режима работы ступени на ее коэффициент подачи , температуру нагнетания Т  

и относительную внутреннюю энергию U  при диаметре цилиндра D = 0,05 м и ходе поршня Sп = 0,5 м: 
а и б — экстенсивное (воздушное) охлаждение цилиндра при  = 0,50 и 0,17 с;  

в и г — интенсивное (водяное) охлаждение цилиндра при  = 0,17 и 4,00 с 
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3 МПа температура нагнетания Т хотя и по-
нижается, но остается соизмеримой с темпера-
турой нагнетания при адиабатном процес-
се Тад. 

Причем с ростом давления нагнетания даже 
при заметном повышении температуры нагне-
тания падает относительная внутренняя энер-
гия нагнетаемого газа  0,3/ ,iU U U  где iU  — 
внутренняя энергия газа при текущем давлении 
нагнетания; 0,3U  — внутренняя энергия газа 
при давлении нагнетания 0,3 МПа. 

Это объясняется снижением массы нагнета-
емого газа вследствие падения коэффициента 
подачи . Уменьшение времени рабочего цикла 
приводит к резкому росту температуры нагне-
тания и приближению процесса сжатия к адиа-
батному (рис. 1, б). При таком квазиадиабатном 
РП внутренняя энергия нагнетаемого воздуха 
существенно возрастает, так как увеличивается 
не только температура нагнетания, но и коэф-
фициент подачи . 

В случае водяного охлаждения цилиндра при 
малом времени рабочего цикла (рис. 1, в) не 
удается обеспечить низкую температуру нагне-
тания. Увеличение времени рабочего цикла 
(рис. 1, г) позволяет организовать квазиизотер-
мический РП, при котором температура нагне-
тания не превышает 400 К. 

Однако при продолжительном времени 
цикла неизбежно растут потери производи-

тельности из-за зазоров в рабочей камере  
и, соответственно, падает энергоэффектив-
ность ступени. Эта проблема требует совер-
шенствования конструкции ступени и ее эле-
ментов. 

При реализации квазиадиабатного РП вы-
сокая температура нагнетания позволяет ис-
пользовать цикл Ренкина для рекуперации 
тепловых потерь. На рис. 2, а приведена  
T–S-диаграмма, на которой показаны цикл 
Ренкина и линия охлаждения (ЛО) сжатого 
газа в рекуперативном теплообменнике для 
этого варианта при давлении нагнетания рн = 
= 8,1 МПа. На рис. 2, б представлена аналогич-
ная T–S-диаграмма для обычного четырехсту-
пенчатого поршневого КА с межступенчатым 
охлаждением газа в рекуперативном теплооб-
меннике после каждой ступени при рн = 
= 8,1 МПа. 

Как видно из рис. 2, при одноступенчатом 
сжатии воздуха от 0,1 до 8,1 МПа эффектив-
ность применения системы рекуперации суще-
ственно выше: при рекуперации тепловых по-
терь после каждой ступени обычного четырех-
ступенчатого поршневого КА суммарная 
удельная работа четырех контуров рекуперации 
может составить около 27 кДж на один кило-
грамм нагнетаемого воздуха, а для одноступен-
чатого КА с квазиадиабатным РП — около 
190 кДж/кг. 

    
Рис. 2. Изображения на T–S-диаграмме цикла Ренкина и ЛО сжатого газа для одноступенчатого  

поршневого КА с квазиадиабатным РП (а) и для четырехступенчатого поршневого КА  
с межступенчатым охлаждением газа в рекуперативном теплообменнике после каждой ступени (б): 

 — ЛО 1–2, соответствующая перегреву водяного пара d–e;  
 — ЛО 2–3, соответствующая кипению воды с–d;  
 — ЛО 3–4, соответствующая нагреву воды a–c 
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Однако вследствие потерь производитель-
ности одноступенчатого компрессора его 
удельная работа будет (720 кДж/кг) больше, чем 
у многоступенчатого (около 480 кДж/кг). В ре-
зультате итоговая удельная работа с учетом ре-
куперации тепловых потерь для обоих рас-
смотренных вариантов с поправкой на погреш-
ность расчета практически одинакова и равна 
примерно 500 кДж/кг. 

Опираясь на эти результаты, можно предпо-
ложить, что при многоступенчатом сжатии газа 
без промежуточного охлаждения и с рекупера-
цией тепловых потерь после последней ступени 
можно снизить удельную работу сжатия газа, 
так как, во-первых, повышается температурный 
уровень нагнетаемого газа (особенно по срав-
нению с существующими многоступенчатыми 
компрессорами), во-вторых, уменьшаются по-
тери производительности по сравнению с одно-
ступенчатым вариантом. 

На рис. 3 приведена T–S-диаграмма, на ко-
торой показаны цикл Ренкина и ЛО сжатого 
газа для четырехступенчатого поршневого КА 
с квазиадиабатным РП без межступенчатого 
охлаждения при давлении нагнетания рн = 
= 8,1 МПа. 

Сравнение результатов, приведенных на 
рис. 3 и 2, показывает, что удельная работа 
цикла рекуперации заметно больше и может 
достигать 430 кДж/кг. При этом удельная рабо-
та КА близка к 730 кДж/кг, а суммарная удель-
ная работа компрессора с рекуперацией может 

составить около 300 кДж/кг (теоретическое 
снижение энергозатрат на сжатие газа может 
достигать примерно 50 %). 
 
Обсуждение результатов. Полученные данные 
доказывают перспективность исследования и 
разработки систем рекуперации КА и установок 
на базе как длинноходовых поршневых ступе-
ней, так и других конструкций. Если рассмат-
ривать основные типы существующих много-
ступенчатых компрессоров «сухого» сжатия, то 
в силу кратковременности их РП реализация 
квазиизотермического сжатия невозможна не 
только в быстроходных центробежных и объ-
емных роторных компрессорах, но и в порш-
невых. 

В то же время теоретически можно обеспе-
чить квазиадиабатное сжатие в любом из таких 
компрессоров, исключив или минимизировав 
теплоотвод от рабочего газа в окружающую 
среду. Разумеется, для практической реализа-
ции этой технологии должны быть внесены 
существенные изменения в номенклатуру кон-
струкционных материалов, в схемы и кон-
струкции систем смазки, уплотнений и опор-
ных узлов компрессоров; использованы пер-
спективные разработки родственных отраслей 
энергомашиностроения. 

Вероятно, целесообразность создания новой 
техники будет определяться в том числе соот-
ношением возрастания себестоимости КА и 
снижения их энергопотребления. 

Выводы 
1. Исследовано влияние конструктивных и 

режимных факторов на интенсивность отвода 
тепла от рабочего газа в проточной части КА на 
базе несмазываемой длинноходовой поршне-
вой ступени. Показана возможность обеспече-
ния средней температуры нагнетаемого воздуха 
в широком диапазоне: от температуры, близкой 
к температуре всасывания (при квазиизотерми-
ческом сжатии воздуха), до температуры, близ-
кой к температуре нагнетания при теоретиче-
ском адиабатном процессе сжатия (квазиадиа-
батном сжатии). 

2. Доказана возможность существенного 
повышения энергоэффективности многосту-
пенчатых КА путем реализации квазиадиа-
батного РП и применения системы рекупера-
ции теплоты сжатых газов после последней 
ступени. 

 
Рис. 3. Изображение на T–S-диаграмме цикла  

Ренкина и ЛО сжатого газа для четырехступенчатого 
 поршневого КА с квазиадиабатным РП  

без межступенчатого охлаждения при рн = 8,1 МПа: 
 — ЛО 1–2, соответствующая перегреву водяного 

 пара d–e;  — ЛО 2–3, соответствующая кипению  
воды с–d;  — линия охлаждения 3–4,  

соответствующая нагреву воды a–c 
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