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Разработана математическая модель системы центробежный компрессор — сеть с ха-
рактерными элементами (трубопроводом, емкостью и регулирующим дроссельным 
клапаном), расположенными на линии нагнетания. Математическая модель, постро-
енная на основе инерционных и емкостных характеристик элементов сети, позволяет 
в динамическом режиме выполнять расчеты работы системы, включая режимы дина-
мической неустойчивости. С помощью программы расчета, составленной на базе 
уравнений математической модели, проведен анализ режимов динамической не-
устойчивости системы, т. е. помпажных колебаний. Установлено влияние размеров 
элементов сети на характер помпажных колебаний, определяемый амплитудой, пери-
одом колебаний давления газа и его расхода через элементы сети. 
EDN: VYZMQR, https://elibrary/vyzmqr 
Ключевые слова: динамическая неустойчивость, помпажные колебания, центробеж-
ный компрессор, система компрессор — сеть 

The paper presents the developed mathematical model of a system that includes the centrif-
ugal compressor and the network with position of its characteristic elements (pipeline, tanks 
and control valve) in the compressor discharge line. The mathematical model is built based 
on the network elements inertial and capacitive characteristics and makes it possible to 
compute the system operation in the dynamic mode, including the dynamic instability 
mode. Computation program compiled based on the mathematical model equations al-
lowed analyzing the system dynamic instability modes, i.e. the surge oscillations. Influence 
of the network element sizes on the nature of surge oscillations, amplitude, period of pres-
sure oscillations and gas flow through the network elements was established. 
EDN: VYZMQR, https://elibrary/vyzmqr 
Keywords: dynamic instability, surge oscillations, centrifugal compressor, compressor-
network system 

Помпаж как явление потери устойчивости в 
системах с центробежным компрессором (далее 
компрессор) сравнительно мало изучен. Един-
ственным фундаментальным трудом по этой 

теме является работа [1]. Это вызвано не поте-
рей актуальности данной проблемы, а трудно-
стями экспериментальных исследований про-
цессов помпажных колебаний (ПК), послед-
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ствиями которых могут быть повреждения или 
разрушения элементов компрессора. 

Теоретические исследования помпажа также 
затруднены сложностью реализации динамиче-
ских моделей программными средствами и 
проблемами их верификации. В частности, ди-
намические модели систем с компрессором ре-
ализованы в программе Aspen HYSYS [2–6]. 
Следует отметить, что процесс помпажа в них 
не моделировался, но существует возможность 
оценить надежность системы при пуске, оста-
нове и регулировании. 

Как в программе Aspen HYSYS, так и в других 
системах автоматического управления, контроль 
за границей помпажа осуществляется по фор-
мально представленной поставщиком (разра-
ботчиком) компрессора линией границы пом-
пажа, определяемой, как правило, в ходе экс-
периментальных исследований на стенде 
практически без внешней системы, состоящей из 
трубопроводов (ТП), оборудования и т. д. [7–9]. 

В связи с этим важно достоверно определить 
фактическую границу возникновения ПК [10], 
что позволит расширить диапазон рабочих ре-
жимов компрессора по производительности 
путем смещения рабочей зоны левее предпола-
гаемой границы помпажа или предотвратить 
его последствия при фактическом смещении 
границы правее в сторону большей производи-
тельности. 

Изучение газодинамических явлений в си-
стемах с компрессорами методами математиче-
ского моделирования способствует получению 
знаний о диапазонах изменения амплитуд, ча-
стот ПК давления газа и его расхода в процессе 
помпажа. Эти знания в совокупности с данны-
ми о частотах собственных колебаний системы, 
включающей в себя компрессор, трубопровод-
ную обвязку и оборудование, позволят прогно-
зировать вероятность наступления резонанса с 
аварийными последствиями. 

В переходных процессах пуска и останова, 
особенно в компрессорных установках, где от-

сутствует байпасный (антипомпажный) кон-
тур, возможны кратковременные пульсации 
газового потока с возбуждением вибрации 
компрессора и трубопроводной обвязки до 
наступления устойчивого режима. По ампли-
туде, частоте и продолжительности ПК можно 
оценить степень их воздействия на элемент 
компрессора (подшипники, уплотнения) и 
надежность пуска. 

Цель статьи — разработка математической 
модели системы компрессор — сеть с располо-
жением элементов на линии нагнетания и тео-
ретическое исследование влияния параметров 
элементов сети на характер ПК, определяемый 
амплитудой и периодом изменения давления и 
расхода газа. 

 
Объект исследования. Объектом исследова-
ния являлась газодинамическая система, со-
стоящая из компрессора и сети с элементами, 
расположенными на линии нагнетания. В ка-
честве элементов сети использованы харак-
терные объекты газодинамических систем, ко-
торые обладают емкостными и инерционными 
свойствами — ТП и емкость, — и рассеивают 
энергию — регулирующий дроссельный кла-
пан (далее ДК). 

Расчетная газодинамическая схема системы 
компрессор — сеть с элементами, располо-
женными на линии нагнетания, приведена на 
рис. 1. Здесь введены следующие обозначения: 

атмp  — атмосферное давление, Па; кG  и 3G  — 
массовый расход газа на входе в компрессор и 
на выходе из него, кг/c; 1,G  2 ,G 1,р  2 ,р  1,T  

2T  — массовые расходы, давления, температу-
ры газа на входе в емкость и на выходе из нее, 
Па, К, кг/c, соответственно; ,cV  ,cM  cp  и cT  — 
объем, масса, давление и температура газа в 
емкости соответственно; 1 2,R R  и 3R  — мест-
ное гидравлическое сопротивление на входе  
в емкость, на выходе из нее и ДК соответ-
ственно, (м·с)–1; L1 — инерционность входного 
ТП, м–1; 1LR  — гидравлическое сопротивление 

 
Рис. 1. Газодинамическая расчетная схема системы компрессор — сеть с элементами,  

расположенными на линии нагнетания: 
К — компрессор; Е — емкость 
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ТП, (мс)–1; 1,RL  2RL  и 3RL  — инерционность 
емкости на входе, выходе и ДК соответствен-
но, м–1. 

Проточная часть компрессора состоит из 
полуоткрытого осерадиального рабочего колеса 
диаметром 110 мм, лопаточного диффузора и 
улитки круглого сечения. Компрессор имеет 
привод от двигателя постоянного тока через 
повышающий редуктор с передаточным отно-
шением 14,25 и максимальной частотой враще-
ния 50 000 мин–1 (при условном числе Маха 
Mu = 0,64). 

Экспериментальная газодинамическая ха-
рактеристика компрессора в виде зависимости 
отношения давлений газа к от его объемного 
расхода Q (при начальных давлении рн = 
= 101 кПа и температуре газа Тн = 293 К) пока-
зана на рис. 2 [11, 12]. 

 
Основные уравнения динамической матема-
тической модели. В работах [13, 14] приведе-
ны основные уравнения математической мо-
дели динамических процессов, происходящих 
в системе компрессор — сеть. В публикациях 
[15, 16] выявлено запаздывание реакции ком-
прессора на изменение параметров газа на 
входе. 

Будем считать, что изменение давления газа 
в такой системе вызывают три фактора: потери 
давления на местных сопротивлениях  м ip  
(ДК, вход и выход емкости), потери на трение 
по длине ТП l  ,lip  изменение давления газа 
вследствие изменения его массы в емкости и 
ТП. Здесь i — номер элемента системы. 

В математической модели указанные состав-
ляющие, влияющие на изменение давления га-
за, представим в удельных величинах, отнеся их 
к массовому расходу газа G. 

Относительные потери давления газа на 
местном сопротивлении 
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где i  — коэффициент местного сопротивле-
ния;   — плотность газа, кг/м3; уз iw  — ско-
рость потока в узком сечении системы, м/с; 

уз if  — площадь узкого сечения потока, м2. 
Относительные потери давления газа на 

трение по длине ТП l  
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где   — коэффициент гидравлического трения; 
вн id  — внутренний диаметр ТП, м; тр if  — пло-

щадь ТП, м2. 
Величина изменения давления газа, вызван-

ного изменением его массы, определяется сле-
дующими выражениями: 

• на бесконечно малом участке dx 
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• на элементе ТП длиной il  
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где   — время; iL  — инерционность i-го эле-
мента гидравлической системы,  тр ,i i iL l f 1/м. 

Учитывая сопротивление сети на линии 
нагнетания компрессора и пренебрегая инер-
ционностью на входе 1RL  и выходе 2RL  емко-
сти, получаем требуемое давление нагнетания 
компрессора 
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Текущая объемная производительность 
компрессора 
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где R  — газовая постоянная, Дж/(кг·К). 
Дифференцируя уравнение адиабатного 

процесса /ρ const,k
с сp  определяем величину 

изменения давления газа в емкости [1, 13] 
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Рис. 2. Экспериментальная зависимость  

отношения давлений газа к  
от его объемного расхода Q 
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где ρc  — плотность газа в емкости, кг/м3; k  — 
показатель изоэнтропы. 

Температура cT  и плотность ρc  газа в емко-
сти 
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Массовый расход газа через ДК 
   3 кл атмμ ε 2 ρ ,c сG f p p  

где μ  — коэффициент расхода, задаваемый в 
виде функции от отношения кл кл maxf f  кл( f  — 
текущая площадь проходного сечения ДК, м2; 

кл maxf  — площадь сечения ДК при его полном 
открытии, м2); ε  — коэффициент, учитываю-
щий расширение потока газа при прохождении 
через проходное сечение ДК. 

Математическая модель системы компрес-
сор — сеть с расположением элементов на ли-
нии нагнетания реализована в системе визуаль-
ного моделирования WisSim. Система диффе-
ренциальных уравнений решена методом 
Рунге — Кутты четвертого порядка [14]. 

 
Результаты математического моделирования. 
Математическая модель верифицирована срав-
нением с результатами экспериментальных ис-
следований в зоне динамической неустойчиво-
сти, выполненных Г.Г. Кустиковым [11–13]. 

Расчеты проведены с варьированием значе-
ний объема емкости, длины ТП и степени от-
крытия ДК. Неизменными оставались внутрен-
ний диаметр ТП d = 50 мм и условия на входе в 
компрессор. 

Результаты моделирования устойчивого ре-
жима работы системы компрессор — сеть с 
расположением элементов на линии нагнета-
ния при объеме емкости Vc = 0,2 м3, длине ТП 
Lтр = 2,2 м и степени открытия ДК 

кл кл max  56 %f f  приведены на рис. 3. 
Результаты моделирования неустойчивого 

режима работы системы с сетью, имеющей та-
кие же параметры, как и в предыдущем случае, 
но с меньшей степенью открытия ДК 

кл кл max  ( 40 %)f f  показаны на рис. 4. 
Результаты моделирования режимов рабо-

ты системы компрессор — сеть с расположе-
нием элементов на линии нагнетания при 
длине ТП Lтр = 2,2 м, степени открытия ДК 

кл кл max  50 %f f  и различных значениях объ-

ема емкости (Vc = 0,0020, 0,0023 и 0,0060 м3) 
приведены на рис. 5–7. Видно, что при не-
больших объемах емкости процесс выхода на 
режим является динамически устойчивым, 
возникающие в системе ПК, затухают, рабочая 
точка расположена в центре устойчивого фоку-
са, но с увеличением объема емкости продол-
жительность неустойчивых колебаний до 
наступления равновесия в системе повышается. 

Дальнейшее возрастание объема емкости 
приводит к тому, что устойчивый фокус не об-
разуется, и система входит в помпаж, растет 
амплитуда ПК давления газа в емкости, а также 
период ПК (частота ПК снижается). 

 
Рис. 3. Результаты моделирования динамически 

устойчивого режима работы системы компрессор — сеть  
с расположением элементов на линии нагнетания  

при объеме емкости Vc = 0,2 м3, длине ТП Lтр = 2,2 м  
и степени открытия ДК кл кл max  56 %:f f  

а — зависимости массового расхода газа G через ДК (—)  
и в ТП (—) от времени ; 

б — зависимость давления газа в емкости pc от времени ; 
в — зависимости давлений газа в емкости pc (—)  

и на выходе из компрессора pк (—)  
от объемного расхода газа Q 
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С помощью разработанной математической 
модели и программы расчета выполнен пара-
метрический анализ рассматриваемой системы 
в процессе ПК при таких же параметрах, как и 
для системы с элементами сети, расположен-
ными на линии всасывания. Степень открытия 
клапана принята постоянной и равной 50 %, 
длину ТП и объем емкости изменяли в диапа-
зонах Lтр = 0,1…20,0 м и Vc = 0,01…2,00 м3. 

Результаты параметрического анализа в виде 
зависимостей периода ц и амплитуды ПК дав-
ления газа в емкости pc от длины ТП Lтр при 
степени открытия ДК кл кл max  50 %f f  и раз-

личных значениях объема емкости приведены 
на рис. 8. Для системы с сетью, расположенной 
на линии нагнетания, наблюдается переход от 
неустойчивого режима к устойчивому при 
длине ТП более 5…10 м в зависимости от объе-
ма емкости. 

Период ПК также имеет тенденцию к возрас-
танию с увеличением длины ТП и объема емко-
сти. При небольшом объеме емкости 
Vc = 0,01…0,03 м3 с увеличением длины ТП  

 
Рис. 4. Результаты моделирования динамически 

неустойчивого режима работы системы 
компрессор — сеть с расположением элементов  

на линии нагнетания при объеме емкости Vc = 0,2 м3,   
длине ТП Lтр = 2,2 м и степени открытия ДК 

кл кл max 40 %f f : 
а — зависимости массового расхода газа G через ДК (—)  

и в ТП (—) от времени ; 
б — зависимость давления газа в емкости pc от времени ; 

в — зависимости давлений газа в емкости pc (—)  
и на выходе из компрессора pк (—)  

от объемного расхода газа Q 
 

 
Рис. 5. Результаты моделирования работы системы 

компрессор — сеть с расположением элементов  
на линии нагнетания при длине ТП Lтр = 2,2 м, 

степени открытия ДК кл кл max 50 %f f   
и объеме емкости Vc = 0,0020 м3: 

а — зависимости массового расхода газа G через ДК (—)  
и в ТП (—) от времени ; 

б — зависимость давления газа в емкости pc от времени ; 
в — зависимости давлений газа в емкости pc (—)  

и на выходе из компрессора pк (—)  
от объемного расхода газа 
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амплитуда ПК давления газа сначала интенсивно 
растет, а затем интенсивно падает до наступле-
ния затухания ПК. При объеме емкости 
Vc = 0,2…0,6 м3 наблюдается некоторый рост ам-
плитуды ПК давления примерно до Lтр = 1…2 м, 
а далее плавное снижение. Для большом объеме 
емкости Vc = 1,0…2,0 м3 характерно постоянное 
снижение амплитуды ПК до момента наступле-
ния устойчивого состояния. 

 
Также проведено исследование по опреде-

лению соотношения емкостных (объема емко-
сти) и инерционных свойств сети (длины 
нагнетательного ТП от компрессора до емко-
сти), при которых происходит переход от не-
устойчивого режима работы системы (помпа-
жа) к устойчивому. 

Для этого крайние правые точки на рис. 8 а 
и б обобщены в виде зависимости предельной 
длины ТП Lтр.пр от объема емкости Vc, приве-
денной на рис. 9, а. Видно, что в области I при

 
Рис. 6. Результаты моделирования работы системы 

компрессор — сеть с расположением элементов  
на линии нагнетания при длине ТП Lтр = 2,2 м, 

степени открытия ДК кл кл max 50 %f f   
и объеме емкости Vc = 0,0023 м3: 

а — зависимости массового расхода газа G через ДК (—)  
и в ТП (—) от времени ; 

б — зависимость давления газа в емкости pc от времени ; 
в — зависимости давлений газа в емкости pc (—)  

и на выходе из компрессора pк (—)  
от объемного расхода газа 

 

 
Рис. 7. Результаты моделирования работы системы 

компрессор — сеть с расположением элементов  
на линии нагнетания при длине ТП Lтр = 2,2 м, 

степени открытия ДК кл кл max 50 %f f   
и объеме емкости Vc = 0,0060 м3: 

а — зависимости массового расхода газа G через ДК (—)  
и в ТП (—) от времени ; 

б — зависимость давления газа в емкости pc от времени ; 
в — зависимости давлений газа в емкости pc (—)  

и на выходе из компрессора pк (—) 
от объемного расхода газа 
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Рис. 8. Зависимости периода ц (а) и амплитуды ПК давления газа в емкости pc (б) от длины ТП Lтр  

при различных значениях объема емкости Vc 
 

            

 
Рис. 9. Зависимости параметров рассматриваемой системы компрессор — сеть, соответствующих 

предельному циклу ПК, от объема емкости Vc: 
а — предельной длины ТП Lтр.пр (I и II — области устойчивых режимов и ПК); 

б и в — амплитуды pc пр и периода ц.пр ПК давления газа в емкости 
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любом сочетании длины ТП и объема емкости 
режим работы системы будет устойчивым, а в 
области II — неустойчивым. Следует отметить, 
что при небольшом объеме емкости (Vc = 
= 0,01…0,10 м3) зависимость Lтр.пр = f (Vc) име-
ет импульсный характер, а при большом (Vc > 
> 0,6 м3) — практически линейный. 

Зависимости амплитуды pc пр и периода ц.пр 
ПК давления газа в емкости, соответствующие 
предельному циклу ПК, от объема емкости 
приведены на рис. 9, б и в. Они позволяют 
установить соотношение объема емкости и 
длины ТП, при которых система переходит от 
неустойчивого режима работы к устойчивому. 

Следует отметить, что полученные соотно-
шения для длины ТП и объема емкости, харак-
теризующие переход от неустойчивого режима 
работы к устойчивому, и, наоборот, справедли-
вы лишь для рассмотренной системы. Чтобы 
получить более универсальные рекомендации, 
необходимо исследовать другие компрессоры. 

Выводы 
1. Предложена математическая модель ди-

намических процессов системы компрессор — 
сеть с элементами, расположенными на линии 
нагнетания. 

2. На основе предложенной математической 
модели разработана программа, с помощью ко-
торой выполнены динамические расчеты ПК в 
системе при неизменной степени открытия ДР 
и различных значениях длины ТП и объема  
емкости. 

3. Установлено, что с увеличением длины ТП 
при любом объеме емкости происходит моно-
тонное возрастание периода ПК (снижение ча-
стоты ПК). 

4. Выявлено, что при большом объеме емко-
сти (> 1 м3) с удлинением ТП амплитуда ПК 
давления газа монотонно снижается, приобре-
тая линейный характер при объеме емкости 
2 м3. Увеличение длины ТП при небольшом 
размере емкости (0,01…0,04 м3) сначала способ-
ствует повышению амплитуды ПК давления, а 
затем (после достижения максимума) — ее 
снижению. 

5. Теоретически доказана возможность адап-
тации характеристик системы компрессор — 
сеть к переходным режимам работы путем из-
менения конструктивных параметров элемен-
тов сети. Показано, что при удлинении ТП бла-
годаря повышению инерционности системы 
происходит переход от неустойчивого режима 
работы к устойчивому. 
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