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Существенная неравномерность мгновенной мощности поршневого компрессорного 
агрегата во время рабочего цикла создает известные проблемы при подборе и эксплу-
атации приводного двигателя. Для решения эти проблемы, как правило, используют 
маховик. В одноступенчатых компрессорных агрегатах с линейным приводом на базе 
тихоходных длинноходовых ступеней амплитудное изменение газовой силы за время 
рабочего цикла значительно больше, чем у других аналогичных агрегатов. Это приво-
дит к такому возрастанию амплитудного изменения мгновенной мощности привода, 
что применение маховика становится  нецелесообразным. Рассмотрена возможность 
обеспечения требуемых динамических и энергетических характеристик одноступен-
чатых компрессорных агрегатов с линейным гидроприводом путем синтезирования 
закона его движения, поршень которого жестко связан с поршнем компрессорной 
ступени. Приведены расчетная методика и результаты расчетно-параметрического 
анализа. Подтверждена актуальность определения эффективных законов движения 
привода применительно к компрессорным агрегатам с линейным приводом на базе 
тихоходных длинноходовых ступеней. 

Ключевые слова: закон движения гидропривода, тихоходный длинноходовой ком-
прессорный агрегат, рабочий процесс, поршневая ступень 

The significant unevenness of the instantaneous power of a piston compressor unit during 
its operating cycle creates certain problems in the selection and operation of drive engines, 
which are usually solved by installing a flywheel. In single-stage compressor units with 
linear drive based on low-speed long-stroke stages, the amplitude change in the gas force 
during the operating cycle is significantly higher compared to similar compressor units. 
This leads to such an increase in the amplitude change of the instantaneous power of the 
drive, that the use of a flywheel becomes impractical. The article discusses the issues of 
ensuring the required dynamic and energy characteristics of single-stage compressor units 
with linear hydraulic drive by synthesizing the law of motion of the drive, the piston of 
which is rigidly connected to the piston of the compressor stage. Design methodology and 
the results of the computational parametric analysis are presented. The relevance of 
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determining effective laws of motion of the drive as applied to compressor units with linear 
actuators based on low-speed long-stroke stages is confirmed. 

Keywords: law of motion of hydraulic drive, low-speed long-stroke compressor unit, work-
ing process, piston stage 

В отличие от современных многоступенчатых 
поршневых компрессорных агрегатов (КА), в 
КА с линейным приводом на базе тихоходных 
длинноходовых ступеней среднее и высокое 
давление нагнетания может быть обеспечено 
при сжатии газа в одной ступени [1–3]. 

В настоящее время получены результаты 
лабораторно-экспериментальных исследова-
ний, подтверждающие возможность повыше-
ния давления газа в одной компрессорной сту-
пени в 30–100 раз без превышения допустимых 
ограничений по значению температуры нагне-
таемого газа [4, 5]. При этом изменение газовой 
силы за рабочий цикл в тихоходной длиннохо-
довой ступени может в 10–30 раз и более пре-
вышать этот параметр современных аналогов. 

Совершенствование динамических характе-
ристик такого агрегата с помощью маховика, как 
это принято делать в существующих КА [6–8], 
приведет к недопустимому росту массы и габа-
ритных размеров КА с линейным приводом. 

Опираясь на результаты исследования энер-
госберегающих законов движения мехатронных 

приводов технологических машин, можно пред-
положить, что для различных конструктивных и 
режимных параметров компрессорной ступени 
существуют такие законы перемещения поршня, 
при которых будут существенно снижены ам-
плитудное изменение мгновенной мощности и 
среднеинтегральная мощность гидропривода. 

Вопросы определения энергосберегающих 
законов движения для приводов технологиче-
ского оборудования рассмотрены Л.С. Понтря-
гиным, А.А. Фельдбаумом, Н.Н. Красовским, 
А.Н. Волковым, О.Н. Мацко и другими иссле-
дователями [9]. 

Предварительные расчеты показали, что за-
кон перемещения поршня может существенно 
влиять и на эффективность рабочего процесса 
поршневых тихоходных длинноходовых ступе-
ней [10, 11]. Однако в доступных источниках 
информации не рассматривались вопросы син-
теза энергосберегающих законов движения и 
снижения неравномерности изменения мгно-
венной мощности применительно к КА с ли-
нейным приводом. 

 
Рис. 1. Обобщенная расчетная схема одноступенчатого КА с линейным гидроприводом: 

1 — гидробак; 2 — напорный клапан; 3 — шестеренный насос; 4 — масляный фильтр; 5 — дроссель; 6 — обратный  
клапан; 7 — гидрораспределитель; 8 — гидроцилиндр; 9 — поршневая ступень; 10 — приводной электродвигатель 
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Неоднозначная функциональная взаимо-
связь между эффективностью рабочего процес-
са компрессорной ступени, интегральными ха-
рактеристиками и законом движения гидро-
привода делает актуальным исследование их 
взаимосвязи и возможности улучшения энерге-
тических и динамических характеристик одно-
ступенчатого КА с линейным гидроприводом. 

Цель работы — снижение амплитуды коле-
бания мгновенной мощности привода путем 
обеспечения рационального закона движения 
выходного звена. 
 
Объект исследования. В качестве объекта ис-
следования выбран тихоходный поршневой КА 
с гидроприводом [12]. Функциональным эле-
ментом такого агрегата является тихоходная 
длинноходовая компрессорная ступень без 
смазки рабочей камеры (РК) [13]. Для сниже-
ния температуры сжимаемого газа организован 
интенсивный теплоотвод с помощью рубашки 
охлаждения. 

Насосный гидропривод функционирует по 
простейшей схеме [14]. Исполнительным эле-
ментом в нем является гидроцилиндр с ходом 
штока, равным ходу поршня компрессорной 
ступени. Создаваемое усилие гидроцилиндра и 
время рабочего цикла определяются соответ-
ствующими характеристиками насоса и двига-
теля. Обобщенная расчетная схема одноступен-
чатого КА с линейным гидроприводом приве-
дена на рис. 1. 

Рассматриваемые рабочие параметры: диа-
метр цилиндра компрессорной ступени и гид-
роцилиндра — 0,05 м; ход поршня — 0,8 м; 
диаметр штока 0,03 м; температура всасыва- 
ния — 290 К, давление всасывания — 0,1 МПа, 
давление нагнетания — 5 и 10 МПа; температу-
ра охлаждающей среды — 290 К; время рабоче-
го цикла — 2…4 с. Тип клапанов — тарельча-
тый, охлаждающая среда — вода, физические 
условия — сжимаемый газ (воздух). 
 
Методика расчета тихоходного длинноходо-
вого агрегата с линейным гидроприводом. 
При разработке методики расчета гидроприво-
да приняты следующие допущения: волновые 
процессы в трубопроводах пренебрежимо ма-
лы; силы вязкого и сухого трения в гидроэле-
ментах постоянны и малы; отсутствует кавита-
ция; жидкость несжимаема; переходные про-
цессы в шестеренном насосе в режимах 
регулирования не учитываются [14, 15]. 

При разработке методики расчета поршне-
вой ступени приняты следующие допущения: 
газовая среда непрерывна и гомогенна; модели-
руемые процессы обратимы, равновесны и ква-
зистатичны; параметры состояния рабочего 
газа изменяются одновременно по всему объе-
му РК; изменение потенциальной и кинетиче-
ской энергии газа пренебрежимо мало; теплота 
трения поршневых уплотнений не подводится 
к газу; параметры состояния в полостях всасы-
вания и нагнетания постоянны; течение рабо-
чего газа через газораспределительные органы 
и конструктивные зазоры — адиабатное и ква-
зистационарное; теплообмен между газом и 
стенками рабочих полостей — конвективный; 
коэффициент теплоотдачи в каждый момент 
времени одинаков на всех внутренних поверх-
ностях РК [5]. 

К основным уравнениям, описывающим ра-
боту КА с гидроприводом относятся: 

• уравнение движения 

        ж ж г тр ;j jА А jВ B j D С jМx р S р S p S p S F (1) 

• уравнение мгновенной мощности 

   ,j j jN Мx x  

где М — масса поступательно движущихся ча-
стей КА (поршней гидроцилиндра и поршне-
вой ступени, штока), кг; x — координата пере-
мещения поршня, м; j — индекс расчетного ша-
га; ж jАр  и ж jBр  — давления жидкости в 
полостях гидроцилиндра А и В, Па; ,АS  ,BS  ,CS  

DS  — рабочие площади поршней в полостях 
гидроцилиндра А, В, C, D, м2; jp  — давление 
сжимаемого газа в тихоходной ступени, Па;  
гp  — давление атмосферного воздуха, Па; тр jF  — 

сила трения, Н. 
Гидропривод должен обеспечивать мгно-

венную мощность 

jр



н ж ,j

j
j

Q
N  

где jр н  — перепад давления в насосе, Па; 
ж jQ  — мгновенная подача насоса, м3/с;  j  — 

коэффициент полезного действия (КПД) гид-
ропривода. 

В уравнении (1) определяющим параметром 
является давление сжимаемого газа ,jp  кото-
рое вычисляется по уточненной математиче-
ской модели рабочего процесса ступени (версия 
с сосредоточенными параметрами [5]): 
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j
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Здесь ξ j  — коэффициент сжимаемости ре-
ального газа; jU , jdU  и 0U  — внутренняя 
энергия газа, ее изменение и начальное значе-
ние соответственно, Дж; R — газовая постоян-
ная, Дж/Ккг; jV  — объем газа, м3; vjC  — объ-
емная теплоемкость газа, Дж/м3; τ — время ра-
бочего цикла, с; jL  — работа, совершенная 
газом или над ним, Дж; jQ  — тепловой поток, 
K; jdm  — изменение массы газа в РК, кг; ji  — 
удельная энтальпия газа, проходящего через 
клапаны и неплотности РК, Дж/кг. 

Закон сохранения массы газа в РК поршневой 
ступени jm , учитывающий как элементарные 
массовые потоки через открытые клапаны, так и 
через неплотности РК, описывается уравнением 

 0
0

,
j

j jm m dm  

где 0m  — начальная масса газа в цилиндре, кг. 
Элементарные массовые потоки через кла-

паны и зазоры рассчитываются на основании 
уравнения течения газа через щели 

 α ε ρ τ,j j j j j jdm = f d2 Δp  (9) 

где α j  — коэффициент расхода; ε j  — коэффи-
циент расширения газа; jf  — площадь проход-
ного сечения клапана или щели, м2; ρ j  — плот-
ность газа перед клапаном или щелью, кг/м3; 

jΔp  — разность давлений газа до и после кла-
пана или щели, Па. 

Сила трения гидропривода определяется 
суммой сил трения, возникающих в цилин-
дропоршневых уплотнениях гидроцилиндра, в 
поршневой ступени и сальнике штока [16]. 

Процессы теплопередачи описываются за-
коном Фурье и уравнением Ньютона — Рихма-
на с уточненным соотношением для определе-
ния коэффициента теплоотдачи на внутренней 
поверхности РК [17]: 

      0,27 0,27 0,73
экв ,W D  

где λ, ρ, μ и W — коэффициент теплопроводно-
сти, динамическая вязкость, плотность и 
условная скорость газа соответственно; эквD  — 
эквивалентный диаметр цилиндра в РК. 

Более подробное описание методики расче-
та приведено в работах [5, 10, 13]. 
 
Результаты исследования. Из представленных 
соотношений видно, что при возрастании дав-
ления рабочего газа в цилиндре соответствую-
щее снижение скорости движения поршня обес-
печивает уменьшение амплитудного значения 
мгновенной мощности привода. Простейший 
вариант, который можно реализовать при ис-
пользовании гидропривода, — движение порш-
ня в процессе сжатия и нагнетания с меньшей 

  
Рис. 2. Влияние отношения времен τпр/τобр на мгновенную мощность ступени Nj  

при давлении нагнетания рн = 10 МПа, ходе поршня S = 0,8 м и времени цикла τ = 2 (а) и 4 с (б): 
1 — τпр/τобр = 1:1; 2 — τпр/τобр = 2:1; 3 — τпр/τобр =3:1; 4 — τпр/τобр = 6:1 
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постоянной скоростью (скоростью прямого хода 
спр), чем в процессе обратного расширения и вса-
сывания (со скоростью обратного хода собр). 

Примеры влияния отношения собр/спр, рав-
ного отношению времени прямого хода к вре-
мени обратного хода τпр/τобр, на мгновенную 
мощность тихоходной длинноходовой ком-
прессорной ступени и среднюю температуру 
нагнетаемого газа приведены на рис. 2 и 3. Оче-
видно, что изменение этого отношения поло-
жительно влияет на работу ступени: снижаются 
максимальное значение мгновенной мощности 
и средняя температура нагнетаемого газа. 

Однако применительно к агрегату в целом 
необходимо учитывать характеристики гидро-
привода. Так как КПД гидропривода является 
функцией расхода и давления [14, 18], это мо-
жет существенно отразиться на изменении 
мгновенной мощности агрегата в целом. 

На рис. 4, а и б показаны некоторые законы 
движения поршня, в частности, один из вариан-
тов предполагает обеспечение постоянной при-
водной мощности (кривая 3), что достигается с 
помощью известных алгоритмов [19, 20]. Изме-
нение мгновенной мощности агрегата при этих 
законах приведено на рис. 4, в. 

Следует отметить, что средняя за время ра-
бочего цикла мощность остается практически 
неизменной. Но эффективность функциониро-
вания компрессорной ступени может суще-
ственно зависеть от времени цикла [2, 4], поэто-
му целесообразно рассмотреть влияние законов 
движения поршня на работу рассматриваемой 
компрессорной ступени. 

На рис. 5 приведены зависимости изотер-
мического КПД ступени и температуры нагне-
таемого газа от времени рабочего цикла и зако-
на движения поршня. 

Как видно из рис. 5, закон движения порш-
ня может существенно влиять как на темпера-
туру нагнетаемого газа, так и на экономичность 
рабочего процесса. Это объясняется изменени-
ем интенсивности процессов — теплообмена от 
газа к поверхностям РК и течения газа через 

 
Рис. 3. Зависимость средней температуры  
нагнетаемого газа Т от отношения времен  

τпр/τобр при давлении нагнетания рн = 10 МПа,  
ходе поршня S = 0,8 м и времени рабочего цикла  

τ = 2 (1) и 4 с (2) 

 
Рис. 4. Изменение скорости движения с (а), ускорения a (б) поршня и мгновенной мощности агрегата Nj (в) 

за время рабочего цикла при различных законах движения поршня: 
1 — движение с постоянной по модулю скоростью; 2 — закон движения с постоянной мощностью агрегата; 

3 — линейный закон; 4 — синусоидальный закон 
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неплотности РК (зазоры в уплотнении цилин-
дропоршневой группы и в закрытых клапанах). 

Анализ полученных результатов (см. рис. 2 
и 4, в) показал, что обеспечение требуемого из-
менения производительности насоса в течение 
рабочего цикла делает возможным минимиза-
цию амплитуды мгновенной мощности привода 
агрегата (теоретически амплитуда может быть 
равна нулю). 

При этом установочную мощность привод-
ного двигателя можно существенно снизить. 
Так, для режимов без дополнительного регули-
рования скорости движения поршня (поршень 

в процессе всего рабочего цикла перемещается 
с примерно постоянной скоростью), установ-
ленная мощность приводного электродвигателя 
при давлении нагнетания рн = 10 МПа состав-
ляет 17 кВт, а при рн = 5 МПа — 9 кВт. 

При режиме перемещения поршня, обеспе-
чивающем ему и в процессе сжатия, и в процес-
се всасывания постоянные, но в несколько раз 
различающиеся по абсолютному значению ско-
рости движения [10], для отношения времен 
τпр/τобр = 2:1 и давления нагнетания рн = 10 МПа 
установленная мощность приводного электро-
двигателя составляет около 13 кВт, а для рн =  
= 5 МПа — 9 кВт. 

При реализации закона движения поршня, 
обеспечивающего постоянную мощность гид-
ропривода, установленная мощность привод-
ного электродвигателя составляет около 7,5 кВт 
для рн = 10 МПа и 5,5 кВт для рн = 5 МПа. 

На рис. 6 приведен пример расчетных зави-
симостей массы агрегата от давления нагнета-
ния для двух режимов: без регулирования и с 
регулированием привода, обеспечивающем ему 
постоянную мощность. В данном случае масса 
тихоходного длинноходового КА изменяется 
вследствие изменения массы приводного дви-
гателя. 

Анализ приведенных результатов свиде-
тельствует о положительном влиянии регули-
рования производительности гидропривода, 
позволяющего существенно уменьшить мас-
согабаритные параметры тихоходного длинно-
ходового КА и его себестоимость. 

Выводы 
1. Проведенные расчетно-теоретические ис-

следования позволяют заключить, что при зна-
чительном влиянии законов движения порш-
ней компрессорной ступени и гидроцилиндра 
на эффективность работы каждого из них су-
ществуют такие алгоритмы изменения совмест-
ных кинематических параметров подвижной 
поршневой группы, при которых обеспечивает-
ся существенное уменьшение амплитуды мгно-
венной мощности гидропривода всего агрегата. 
При этом эффективность рабочего процесса 
компрессорной ступени также можно повы-
сить. Для рассмотренного примера снижение 
температуры нагнетаемого газа составило не 
менее 25 К, повышение производительности и 
изотермического КПД — около 10 и 8 % соот-
ветственно. 

 
Рис. 5. Зависимости изотермического КПД ступени 

ηиз (а) и температуры нагнетаемого газа (б)  
от времени рабочего цикла τ и закона 

движения поршня: 
1 — движение с постоянной по модулю скоростью;  

2 — закон движения с постоянной мощностью агрегата;  
3 — линейный закон; 4 — синусоидальный закон 

 
 

 
Рис. 6. Зависимость массы тихоходного 

длинноходового КА с гидроприводом Магр 
от давления нагнетания рн без регулирования 

привода (1) и с регулированием, обеспечивающем 
ему постоянную мощность (2) 
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2. Разработанная методика расчета энергети-
ческих и динамических характеристик односту-
пенчатого КА с линейным гидроприводом, учи-
тывающая функциональную взаимосвязь между 
эффективностью рабочего процесса компрес-
сорной ступени, интегральными характеристи-
ками и законом движения гидропривода, позво-
ляет синтезировать законы движения таких аг-
регатов при различных конструктивных и 
режимных параметрах ступени и привода. По-
является возможность решения совместной за-
дачи по определению требуемого алгоритма пе-

ремещения поршня и основных размеров ком-
прессорной ступени для различных режимных 
параметров. На рассмотренном примере показа-
но, что установленная мощность приводного 
электродвигателя может быть снижена в 1,5–2 
раза, а масса агрегата — до 30 %. 

3. Результаты исследования подтверждают 
актуальность проблемы определения эффек-
тивных законов движения привода примени-
тельно к КА с линейным приводом на базе ти-
хоходных длинноходовых ступеней и разработ-
ки технических решений для их реализации. 
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