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Предложена конструкция несмазываемой компрессорной ступени роторно-пластин-
чатого типа с новой трибологической схемой, отличающаяся тем, что ее уплотни-
тельные пластины содержат выступы, которыми опираются на разгрузочные под-
шипники качения, размещенные в торцевых крышках цилиндра. Приведены резуль-
таты экспериментального исследования потерь мощности на трение в новой и 
традиционной ступенях. Разработана математическая модель расчета потерь мощно-
сти на трение в несмазываемой компрессорной ступени роторно-пластинчатого типа 
с новой трибологической схемой. Погрешность расчета не превышала 10 %. Анализ 
результатов расчетного и экспериментального исследований показал, что потери 
мощности на трение в рабочей камере нового несмазываемого роторно-пластин-
чатого компрессора в диапазоне частот вращения ротора 1000…3700 мин–1 в 4–20 раз 
меньше, чем у аналога традиционного исполнения. 
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The paper proposes design of the unlubricated compressor stage of the rotary-vane type 
with a new tribological scheme. It is introducing the sealing plates with flanges resting on 
the unloading rolling bearings positioned in the cylinder end covers. The paper provides 
experimental results of studying power losses due to friction in the new and traditional stag-
es. A mathematical model for computing power losses due to friction in the unlubricated 
compressor stage of the rotary-vane type with a new tribological scheme was developed. The 
computation error was not exceeding 10%. Analysis of the calculation results and experi-
mental study demonstrates that power losses due to friction in the working chamber of a 
new unlubricated rotary-vane compressor in the rotor speed range of 1000...3700 min–1 are 
by 4–20 times less than in such a traditional design. 
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Роторные компрессоры и расширители полу-
чили широкое распространение в системах 
охлаждения [1], пневмоснабжения [2], в каче-
стве пневмодвигателей [3], а также в системах 
рекуперации тепловых потерь [4]. Перспектив-
ным типом роторной машины являются ротор-
но-пластинчатые машины, отличающиеся от 
других машин объемного принципа действия 
простотой конструкции, малой номенклатурой 
деталей и высокими удельными массогабарит-
ными характеристикам [5]. 

Основная трудность создания таких машин с 
высокими энергетическими характеристиками 
обусловлена большими потерями энергии на 
механическое трение [6, 7]. Согласно данным 
работ [8–11], для смазываемых машин потери 
энергии на механическое трение могут дости-
гать 30…40 % подводимой мощности (Kaiser и 
Kruse, Aradau и Costiuc), для несмазываемых — 
60 %. Причем 90…95 % потерь энергии на ме-
ханическое трение сосредоточено в паре трения 
уплотнительная пластина (УП) — цилиндр. 

В связи с этим при создании несмазываемых 
компрессорных ступеней роторно-пластинча-
того типа (далее НСРП) становится актуальным 
снижение потерь энергии на механическое тре-
ние [12–14], в том числе на основе применения 
новых трибологических схем. 

Цель исследования — разработка математи-
ческой модели для расчета потерь мощности на 

трение в НСРП с новой трибологической схе-
мой. 

 
Конструкция НСРП с новой трибологической 
схемой. На рис. 1 приведена конструктивная 
схема НСРП с новой трибологической схемой. 
Отличительной особенностью конструкции 
такой машины являются профилированные 
УП, которые опираются выступами на разгру-
зочные подшипники качения (РПК), разме-
щенные в торцевых крышках цилиндра. 

 
Математическая модель расчета потерь мощ-
ности на трение в НСРП. Целью математиче-
ского моделирования являлось определение 
нагрузочно-скоростных и энергетических ха-
рактеристик работы узлов трения НСРП. 

Для определения нагрузочно-скоростных и 
энергетических характеристик работы узлов 
трения НСРП необходимо найти значения га-
зовых сил, действующих на УП, что требует мо-
делирования рабочего процесса НСРП. 

Объект исследования. Кинематические схе-
мы НСРП с узлами трения традиционного и 
нового исполнений приведены на рис. 2, а и б. 
Здесь введены следующие обозначения:   — 
угол между пластинами; цR  и рR  — радиус ци-
линдра и ротора; 1R  и 2R  — радиус трения УП 
для узла трения традиционного и нового ис-
полнения; пR  — радиус поверхности трения 

          
Рис. 1. Конструктивные схемы НСРП с новой трибологической схемой: 

а — общий вид; б — сегмент контакта профилированной УП; 
1 и 6 — патрубок всасывания и нагнетания; 2 — цилиндр; 3 — профилированная УП; 4 — ротор; 5 — РПК;  

 7 — торцевая крышка; 8 — вставка из легкоистираемого материала 
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РПК; 1v  и 2v  — скорость скольжения поверх-
ности трения УП узла трения традиционного и 
нового исполнения; 3v  — скорость скольжения 
поверхности РПК; 4v  — скорость скольжения в 
пазу ротора; р  и п  — угловая скорость ро-
тора и РПК; e  — эксцентриситет. 

Основные допущения [15–17]. При исследо-
вании приняты следующие допущения: 

• газ — гомогенный, т. е. он однороден во 
всем контрольном объеме, обладает одними и 
теми же свойствами, состоит из одной фазы и 
не имеет поверхности раздела; 

• газ — непрерывный, т. е. процесс не рас-
сматривается на уровне взаимодействия моле-
кул (число Кнудсена стремится к нулю); 

• термодинамические параметры сжимаемо-
го газа по всему контрольному объему изменя-
ются мгновенно, т. е. любое из взаимодействий 
(объемное, тепловое, массообменное) одновре-
менно и мгновенно вызывает одинаковое изме-
нение параметров состояния газа во всех точках 
рабочего объема; 

• рабочий процесс не зависит от внешнего 
теплообмена, т. е. внешняя среда не влияет на 
термодинамические параметры газа в рабочем 
объеме; 

• трение между УП и стенкой цилиндра, а 
также между торцами УП и крышками цилин-
дра происходит без потерь; 

• тепловыделение вследствие механического 
трения не влияет на рабочий процесс, т. е. тер-
модинамические параметры газа в рабочем 
объеме не зависят от теплоты трения УП в пазу 
ротора; 

• вес УП не оказывает влияния на силы ре-
акций, возникающие в трущихся сопряже-
ниях; 

• сила трения, возникающая между поверх-
ностями УП и РПК, действует в направлении 
перпендикулярном УП, а сила реакции — в 
плоскости УП; 

• сила трения, появляющаяся между поверх-
ностями УП и паза ротора, действует в плоско-
сти УП, а силы реакции — в направлении, пер-
пендикулярном УП; 

• массообмен между ячейками зависит толь-
ко от торцевых перетечек через зазоры, образо-
ванные поверхностями УП и торцевых крышек. 

Расчетная схема. Схема расчета сил реак-
ций, действующих на УП для узлов трения тра-
диционного и нового исполнений приведена на 
рис. 3. Здесь введены следующие обозначения: 
Fц — центробежная составляющая силы инер-
ции УП; Fп — составляющая силы инерции УП, 
пропорциональная ее ускорению при возврат-
но-поступательном движении в пазу ротора; 
Fг2 — газовая сила, вызванная разностью давле-
ний между двумя торцами УП; F3 = Fц + Fп + Fг2; 
Fг1 — газовая сила, обусловленная разностью 
давлений газа в соседних ячейках; Fк — корио-
лисова сила; R1, R2 — силы реакции со стороны 
ротора на УП; N — сила реакции со стороны 
элементов статора на УП; Fтр1, Fтр2 и Fтр3 — сила 
трения от сил R1, R2 и N соответственно; a1 — 
величина удаления центра масс УП от ее верх-
ней грани; bi — размер выступающей из ротора 
части УП; hпл и hст.пл — высота УП и ее выступов 
соответственно. 

             
Рис. 2. Кинематические схемы НСРП с узлами трения рабочей камеры традиционного (а)  

и нового (б) исполнений: 
1 — поверхность цилиндра; 2 — поверхность ротора; 3 — поверхность РПК 
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Система расчетных уравнений. Моделиро-
вание динамики УП и рабочего процесса при 
традиционном исполнении НСРП также вы-
полнено на основе результатов предыдущих 
работ [17–20]. 

Скорость скольжения УП в пазу ротора 

   4 р ,sinv e  

где   — угол поворота ротора. 
Ускорение скольжения УП в пазу ротора 

  2
4 р cosφ.a e  

Скорости скольжения УП на поверхностях 
элементов статора определяются выражениями 
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Скорость скольжения поверхности РПК 
  3 п п .v R  

Относительная скорость скольжения по-
верхностей УП и РПК 
         23 2 3 п р п пcos .v v v R e R  

Центробежная составляющая силы инерции 
     2

ц п р ц 1cosφ ,F m R e a  

где пm  — масса УП. 
Составляющая силы инерции, пропорцио-

нальная ее ускорению при возвратно-посту-
пательном движении в пазу ротора, имеет вид 
 п п 4 .F m a  

Кориолисова сила 
  к п р 4 .2F m v  

Газовая сила, вызванная разностью давле-
ний между двумя торцами УП  ( )p  и дей-
ствующая вдоль УП, определяется выражением 
[21] 
   г2 пл0,8 ,P Lb p  

где L  — длина ротора; плb  — толщина УП. 
Газовая сила, вызванная разностью давле-

ний  ( )p в соседних ячейках и действующая 
перпендикулярно выступающей части УП, име-
ет вид 

        г1 1 cos .P Le p  

Разность давлений между смежными ячей-
ками 
            .p p p  

Зависимости изменения термодинамических 
параметров газа в рабочей ячейке НСРП от угла 
поворота ротора, установленные в ходе матема-
тических преобразований, определяются сле-
дующей системой уравнений: 
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Рис. 3. Схема расчета сил реакций, действующих на УП, для узлов трения традиционного (а)  

и нового (б) исполнений: 
1 — паз ротора; 2, 3 и 4 — поверхность ротора, цилиндра и РПК соответственно;  

5 — вставка из легкоистираемого материала 
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где ,T  p  и V  — текущее значение температуры, 
давления и объема газа в рабочей ячейке соот-
ветственно; k  — коэффициент адиабаты; m  — 
масса газа в рабочей ячейке;   — угловая ско-
рость ротора (ячейки); утm  — массовый расход 
утечек газа из рабочей полости; iT  — текущая 
температура притекающего газа из смежной ра-
бочей ячейки; прm  — массовый расход притека-
ющего в рабочую полость газа; R  — газовая по-
стоянная; m  — массовый расход газа между ра-
бочей и смежными полостями. 

Система уравнений, описывающая измене-
ние площади впускного впS  и выпускного выпS  
окон, от угла поворота ротора имеет вид 
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где max
впS  и max

выпS  — максимальная площадь 
впускного и выпускного окна; 4 ,  1  и 3 ,  
2  — углы нижней и верхней кромок впускно-
го и выпускного окон соответственно; индекс 
«вс» соответствует всасыванию, индекс «н» — 
нагнетанию, индекс «А» — началу процесса, 
индекс «Б» — полному открытию окна, индекс 
«В» — началу отсоединения рабочей ячейки от 
окна, индекс «Г» — окончанию процесса. 

Максимальные площади впускного и вы-
пускного окон определяются выражениями 
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Здесь впX  и выпX  — относительная длина 
впускного и выпускного окна, 
 вп вс ;X L L    вып н ,X L L  

где всL  и нL  — длина впускного и выпускного 
окна вдоль образующей цилиндра. 

Система уравнений, описывающая массооб-
мен между рабочей полостью и окнами газо-
распределения, имеет вид 
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где вп.рабm  и вып.рабm  — массовые расходы при-
текающего в рабочую полость газа из впускной 
и выпускной полостей; раб.впm  и раб.выпm  — мас-
совые расходы притекающего во впускную и 
выпускную полости газа из рабочей полости; 

впp  и выпp  — давление газа во впускном и вы-
пускном окне; вп  и вып  — коэффициент рас-
хода для впускного и выпускного окна, 
   вп вып 0,9;  впT  и выпT  — температура газа 
во впускном и выпускном окне; рабT  — темпе-
ратура газа в рабочей полости. 

Массообмен между рабочей, опережающей и 
запаздывающей полостями определяется сле-
дующей системой уравнений: 
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где оп.рабm  и з.рабm  — массовые расходы прите-
кающего в рабочую полость газа из опережа-
ющей и запаздывающей полостей; раб.опm  и 

раб.зm  — массовые расходы утекающего из ра-
бочей полости газа в опережающую  и запаз-
дывающую полости; тS  — площадь односто-
роннего торцевого зазора между УП и торце-
вой крышкой цилиндра; т  — коэффициент 
расхода для торцевого зазора, определяемый 
по методике И.А. Сакуна [22]; опT  и зT  — тем-
пература газа в опережающей и запаздываю-
щей полости; опр  и зр  — давление газа в опе-
режающей и запаздывающей полости; раб.опm  

раб.зm  — расходы утекающего из рабочей поло-
сти газа в опережающую и запаздывающую 
полости. 

Площадь торцевого зазора между УП и тор-
цевой крышкой цилиндра 

      т т т т (1 cos ),S L e  

где т  и тL  — высота и длина торцевого зазора. 
Суммарный массовый расход притекающего 

в рабочую полость газа 

   раб оп.раб з.раб ,  i
i

m m m  

где i — номер УП, i = 1, …, z. 
Суммарный массовый расход утекающего из 

рабочей полости газа 

   раб раб.оп раб.з .  i
i

m m m  

Силы реакций, действующие на УП, опреде-
ляются следующими выражениями: 

• для традиционного исполнения НСРП 
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• для нового исполнения НСРП 
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где 1  — коэффициент трения между УП и па-
зом ротора; 2  — коэффициент трения между 
УП и элементами конструкции статора; ,f  ,n  
  — единичные функции; 
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Мощность трения одной УП о стенку ци-
линдра (РПК) определяется следующими вы-
ражениями: 

• для традиционного исполнения НСРП 
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• для нового исполнения НСРП 
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где рn  — частота вращения ротора. 
Мощность трения одной УП о стенки паза 

ротора 
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Мощность трения в одном РПК 

  тр4 тр4 п .N M  

Здесь тр4M  — момент трения в РПК, 

 тр4 4 рез п ,M f N R  

где 4f  — приведенный коэффициент трения 
РПК; резN  — результирующая радиальная сила, 
действующая на РПК. 

Результирующая радиальная сила, действу-
ющая на РПК, определяется выражением 
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Здесь ixN  и iyN  — проекции сил, действующих 
со стороны УП на РПК на оси x и y, 
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где iN  — силы, действующие со стороны УП на 
РПК. 

Суммарная мощность трения в НСРП имеет 
вид 
    тр тр12 тр3 тр42 .N z N N N  

Для традиционного исполнения НСРП 
тр4 0.N  

 
Проверка математической модели на адек-
ватность. Результаты проверки адекватности 
разработанной математической модели расче-
та потерь мощности на трение в НСРП, реали-
зующей традиционную и новую трибологиче-
ские схемы, показаны на рис. 4, где D1 и D2 — 
внутренний и наружный диаметр РПК; Lп — 

ширина РПК. Конструктивные параметры, при 
которых выполнены исследования, указаны  
в таблице. Описание методики эксперимен-
тального исследования и результатов экспе-
риментального исследования приведены в ра-
боте [23]. 

Сравнение результатов расчета и экспери-
мента (измерения) потерь мощности трения 
для одной ступени НСРП с применением двух 
вариантов исполнения ее трибологической 
схемы показало, что максимальное расхожде-
ние между полученными данными не превыша-
ет 10 %. Это можно считать удовлетворитель-
ным результатом с учетом известной неопреде-
ленности фрикционных свойств узлов сухого 
трения, характерной для трибологических ис-
следований. 

 
Рис. 4. Экспериментальные (1, 3) и расчетные (2, 4) 
зависимости потерь мощности на трение одной УП 

из АГ-1500СО5 в имитаторе НСРП от частоты 
вращения ротора при традиционном (1, 2)  

и новом (3, 4) исполнениях 

Параметры НСРП 

Параметр Значение 

Радиус цилиндра Rц, мм 50 

Радиус ротора Rр, мм 45 

Эксцентриситет е 5 

Длина цилиндра L, мм 50 

Число УП z, шт. 4 

Толщина УП bпл, мм 5 

Высота УП hпл, мм 30 

Высота выступов УП hст.пл, мм 7 

Длина выступа УП Lст.пл, мм 5 

Размеры РПК D1×D2×Lп, мм 55×72×9 
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Выводы 

1. Предложена конструкция НСРП с новой 
трибологической схемой, отличающейся тем, 
что ее УП содержат выступы, которыми опи-
раются на РПК, размещенные в торцевых 
крышках цилиндра. 

2. Приведены результаты эксперименталь-
ного исследования потерь мощности на трение 
в новой и традиционной ступенях. Разработана 

математическая модель расчета потерь мощно-
сти на трение в НСРП с новой трибологической 
схемой. Погрешность расчета не превышала 
10 %. 

3. Анализ результатов расчетных и экспери-
ментальных исследований показал, что потери 
мощности на трение в рабочей камере нового 
НСРП в диапазоне частот вращения ротора 
1000…3700 мин–1 в 4–20 раз меньше, чем у 
НСРП традиционного исполнения. 
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