
Herald of Lviv University of Trade and Economics. Technical Sciences. № 26, 2021 

51

УДК 621.5:62-97/-98

Ощипок І. М.,
him1960@ukr.net, ORCID ID: 0000-0002-5427-3376,
Researcher ID F-4641-2019,
д.т.н., проф., завідувач кафедри харчових технологій,
Львівський торговельно-економічний університет, м. Львів

УДОСКОНАЛЕННЯ КОНСТРУКЦІЇ ЦИЛІНДРО-ПОРШНЕВОЇ ГРУПИ 
КОМПРЕСОРНИХ МАШИН ХАРЧОВОЇ ПРОМИСЛОВОСТІ

Анотація. У статті розглянуто основні напрями підвищення енергоефективності систем подачі 
повітря в цехи харчових підприємств, удосконалення найбільш поширених поршневих компресорів. 
Показано, що зменшення навантаження супроводжується прогресуючим зниженням механічного 
коефіцієнта корисної дії ККД, причому тим різкіше, чим нижче рівень механічного ККД за повного 
навантаження. Розроблено метод оцінювання показників надійності експлуатації компресорів через 
ефективний коефіцієнт корисної дії в умовах виробництва харчових підприємств, що базується на 
основі прогресивної стратегії обслуговування за реальним технічним станом циліндро-поршневої 
групи. Доведено, що втрати на тертя між скіртом (спідницею) поршня і гільзою циліндра є важли-
вим напрямом зниження механічних втрат і підвищення паливної економічності. Незначне зниження 
механічних втрат приводить до помітної економії енергозатрат. Розраховано відносну величину 
механічного ККД залежно від навантаження. Показано розподіл складових частин механічних втрат 
по вузлах і агрегатах компресора. Показано вплив навантаження на підвищення механічного ККД за 
зменшення механічних втрат на 10% за повного навантаження й вихідного рівня механічного ККД 0,8. 
Зменшення механічних втрат на 10% викликає зростання механічного ККД на 2%, за малого наванта-
ження механічний ККД збільшується на 7–8%, тому заходи навіть за відносно невеликого зниження 
механічних втрат дають відчутний ефект у підвищенні механічного ККД, отже, енергетичної еконо-
мічності компресора. Цей ефект посилюється за ступенем зниження навантаження під час роботи 
компресора в зоні режимів, властивої експлуатації. Встановлено, що на трибоспряження «поршень 
– циліндр» припадає до 22,4% від усіх механічних втрат сучасного компресора. Простежено етапи 
формування скірту поршня. Запропоновано застосувати симетричний одноопорний поршень, у якого 
овальний у поперечному перерізі скірт складається з верхньої і нижньої частин з різним профілем. У 
верхній частині більший і менший діаметри овалів рівномірно збільшуються в напрямку від камери 
стиснення, а в нижній частині збільшується менший діаметр овалу, більший залишається постійним. 
В результаті цього на скірті утворюються контактні поверхні трапецієподібної форми. Завдяки біль-
шій ширині контактних поверхонь зростає зносостійкість і зменшується рівень шуму.
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IMPROVEMENT OF THE DESIGN OF THE CYLINDER-PISTON GROUP 
OF COMPRESSOR MACHINES OF THE FOOD INDUSTRY

Abstract. The main directions of energy efficiency increase of air supply systems in production premises of 
food enterprises as well as of improvement of the most widespread reciprocating compressors are considered in 
the article. It is shown that the reduction of the load is accompanied by a progressive decrease in the mechanical 
coefficient of performance, and when it decreases sharper the lower the level of mechanical coefficient of 
performance at full load. A method for assessing the reliability of compressors operation considering the 
coefficient of performance in the production conditions of food enterprises, based on a progressive service 
strategy according to the real technical condition of the cylinder-piston group is developed. It is proved that 
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the friction losses between the piston skirt and the cylinder cartridge case are an important way to reduce 
mechanical losses and increase efficiency. A slight reduction in mechanical losses leads to significant savings 
in energy consumption. The relative value of mechanical coefficient of performance depending on the load is 
calculated. The distribution of components of mechanical losses by parts and units of the compressor is shown. 
The influence of load on the increase of mechanical coefficient of performance while reducing mechanical 
losses by 10%, at full load and initial level of 0.8 mechanical coefficient of performance is shown. Reduction 
of mechanical losses by 10% causes an increase in mechanical coefficient of performance by 2%, at low load 
mechanical coefficient of performance increases by 7–8%. Therefore, measures even with a relatively small 
reduction in mechanical losses give a tangible effect in increasing the mechanical coefficient of performance 
and, consequently, the energy efficiency of the compressor. This effect is enhanced as the load decreases 
during operation of the compressor in the area of modes inherent in operation. It is determined that the tribo 
conjugation “piston – cylinder” accounts for up to 22.4% of all mechanical losses of a modern compressor. The 
stages of piston skirt formation are traced. It is proposed to use a symmetrical single-support piston, in which 
the oval cross-section of the skirt consists of upper and lower parts with different profiles. In the upper part, the 
larger and smaller diameters of the ovals increase evenly in the direction from the compression chamber, and 
in the lower part, the smaller diameter of the oval increases, and the larger one remains constant. As a result, 
trapezoidal shape contact surfaces are formed on the skirt. Due to the greater width of the contact surfaces, 
wear resistance increases and noise level decrease.
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Постановка проблеми. В енергетичних 
системах і машинах основа енергозбереження 
складається з планомірного вжиття комплексу 
технічних і технологічних заходів та оптималь-
ності енергоспоживання їх окремих елементів 
на системному рівні, тому слід упорядковувати 
енергоспоживання об’єктами енергосистеми. 
Отримані заощадження на оплаті споживаних 
енергетичних ресурсів варто спрямовувати перш 
за все на створення науково обґрунтованих при-
пущень для проведення цілеспрямованих енер-
гетичних обстежень із подальшим вжиттям 
технічних та технологічних заходів щодо енер-
гозбереження.

З огляду на сучасні загрози в енергетичній 
сфері основними напрямами реформування про-
мисловості України мають стати системні струк-
турні зрушення одночасно у всіх сферах енер-
гетичної політики, таких як енергозбереження, 
диверсифікація та оптимізація енергопостачання, 
збільшення в енергетичному балансі частки аль-
тернативних джерел енергії. Висока енергоміст-
кість валового внутрішнього продукту України, 
що майже у три рази перевищує середній рівень 
енергоємності країн світу, є наслідком суттєвого 
відставання галузей економіки від світових стан-
дартів енергоспоживання. При цьому Україна має 
один із найбільших у світі потенціал енергозбе-
реження. зазначається

Аналіз останніх досліджень і публікацій. 
В програмі [1] зазначається, що для харчо-

вої промисловості та торгівлі доцільно орга-
нізувати випуск нових видів технологічного 
та допоміжного обладнання, зокрема холо-
дильного обладнання, компресоробудування 
та виробництва вакуумної техніки, пневмо-
інструментального оснащення.

Огляд патентів показав, що сучасний етап 
у профілізації скірту (спідниці) поршня харак-
теризується спробами створити такий його про-
філь, який дасть змогу забезпечити мінімальні 
втрати на тертя, самоустановку поршня щодо 
пальця без контакту верхньої частини поршня 
з гільзою циліндра, враховує несиметричність 
навантаження різних сторін скірту. Для цього вже 
недостатньо просто максимально знизити площу 
скірту без виникнення задирів, адже необхідно 
враховувати розподіл товщини і тисків у масля-
ному шарі за профілем скірту.

Компримування повітря на харчових підпри-
ємствах належить до високозатратних техноло-
гій. Це пояснюється не лише великими питомими 
витратами у собівартості продукції, що випус-
кається, але й низьким коефіцієнтом корисного 
використання електричної потужності. Остан-
ній визначається ККД компресорних установок, 
витратами електроенергії на допоміжні потреби, 
викидом тепловиділень системи охолодження 
повітря й мастила, охолодженням стисненого 
повітря та витоками у пневмомережі і, нарешті, 
нераціональним використанням повітря безпосе-
редньо в цехах.
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Основними особливостями кінематики цилін-
дро-поршневої групи (ЦПГ) є реверсивний харак-
тер і змінні швидкості руху поршня щодо цилін-
дра (з досягненням максимуму приблизно в кінці 
ходу поршня і нуля в мертвих точках кривошипно-
шатунного механізму (КШМ)). Це обумовлює 
існування кількох режимів змащування в сполу-
ченні «поршень – циліндр», що змінюють один 
одного. Згідно з даними численних джерел, частка 
режимів тертя скірту поршня щодо часу робочого 
циклу в компресорі має такі показники: гідроди-
намічний – 52%, граничний – 9%, змішаний (на 
деяких ділянках – гідродинамічний, на деяких 
ділянках – граничний) – 39% [3]. При цьому гід-
родинамічний режим тертя присутній в основних 
режимах роботи компресора. З цієї причини біль-
шість дослідників вважає режим тертя в сполу-
ченні скірта «поршня – гільза» циліндра гідроди-
намічним [4; 5; 6]. Натирання на скіртах поршнів 
свідчить про порушення суцільності масляного 
шару, це можна розцінювати як виняток, що свід-
чить про невдалу конструкцію скірту поршня [7; 8].

Постановка завдання. Метою статті є розро-
блення методу оцінювання показників надійності 
експлуатації компресорів через ефективний кое-
фіцієнт корисної дії в умовах виробництва хар-
чових підприємств, що базується на основі про-
гресивної стратегії обслуговування за реальним 
технічним станом ЦПГ. Зниження втрат на тертя 
між скіртом поршня й гільзою циліндра є важли-
вим напрямом зниження механічних втрат і під-
вищення енергетичної економічності. Незначне 
зниження механічних втрат приводить до поміт-
ної економії енергозатрат, тому оптимізація про-
філю скірту поршня для зниження механічних 
втрат є актуальним завданням. 
У зв’язку з жорсткістю вимог 
до економічності поршневих 
компресорів харчових вироб-
ництв проблема їх енерге-
тичної ефективності стає все 
більш нагальною.

Виклад основного матері-
алу дослідження. Економічні 
показники характеризуються 
енергетичними, матеріаль-
ними, трудовими та іншими 
видами витрат. Розглянуто кон-
структивні особливості ЦПГ 
задля виявлення джерела най-
більших втрат. Відмови дета-
лей і вузлів можуть бути посту-
повими й раптовими. Перші 

характеризуються поступовою зміною одного 
чи декількох функціональних параметрів стану 
деталі або вузла до граничної величини, другі – 
стрибкоподібною миттєвою зміною параметрів до 
граничної величини. Такі відмови не викликають 
додаткових енергетичних витрат, але вимагають 
трудових і матеріальних затрат на їх відновлення 
чи заміну. До раптових відмов належать відмови 
в механізмі передачі енергії. Поступові відмови 
можуть бути спричинені як зносом, так і пластич-
ною деформацією елементів. До таких належать 
відмови в робочому органі. Вони реалізуються 
у вигляді витоків і перетоків перекачуваного газу. 
Витоками називають непоправні втрати робо-
чого тіла, поправні ж втрати робочого тіла нази-
вають перетоками. Витоки в циліндрі виникають 
у результаті утворення нещільностей у штоковому 
ущільненні. Перетоки виникають з нагнітального 
трубопроводу в циліндрову порожнину через 
нещільності в нагнітальних клапанах; з цилін-
дрової порожнини у всмоктувальний трубопровід 
через нещільності у всмоктувальних клапанах. 
Відмови в робочих органах типу «витоки – пере-
токи» можуть досягати 100% масової подачі 
циліндрової порожнини, тоді як для справної 
циліндрової порожнини вони не перевищують 
5–10%. Витоки й перетоки забирають частину 
енергії, що витрачається на перекачування газу, 
тому є джерелом енергетичних втрат. Для оціню-
вання відносного внеску таких втрат необхідно 
із загальних експлуатаційних витрат виділити 
втрати, що залежать від технічного стану ЦПГ.

Основні напрями підвищення енергоефектив-
ності систем подачі повітря (газу) на харчових 
підприємствах покажемо на рис. 1.

Використання 
високоекономічних 

компресорів 

Оснащення КС 
сучасними системами 

регулювання та 
управління 

Відмова, де це 
можливо, від 
використання 

води 

Утилізація тепла, що 
виділяється, 

зменшення витоків у 
пневмомережі 

Зменшення витрат 
на охолодження 

повітря й мастила 

Удосконалення 
параметрів 

стисненого повітря 
у споживачів 

Рис. 1. Основні напрями підвищення енергоефективності  
систем подачі повітря



54

Вісник Львівського торговельно-економічного університету. Технічні науки. № 26, 2021 

Експлуатаційна витрата енергії залежить від 
економічності роботи приводу поршневого комп-
ресора в характерних експлуатаційних режимах 
і тривалості його роботи в цих режимах. Комп-
ресор, розвиваючи деяку потужність на одному 
з експлуатаційних режимів, може мати різні 
значення ефективного коефіцієнта корисної дії 
(ККД) ηe, що визначається добутком індикатор-
ного ККД ηі і механічного ККД ηм.

Механічний ККД може змінюватися від 
0,70 до 0,85 за номінального режиму роботи до 
нуля на холостому ходу. Індикаторний же ККД 
нагнітальної пари «поршень – циліндр» під час 
зміни навантаження змінюється в більш вузькому 
інтервалі значень, тому вплив ηм на ефективний 
ККД і, отже, на економічність енергозатрат комп-
ресора є визначальним.

Механічний ККД, відповідно до виразу, зале-
жить від ефективної потужності Ne і потужності 
механічних втрат Nм:

𝜂𝜂𝑒𝑒 =
𝑁𝑁𝑒𝑒

𝑁𝑁𝑒𝑒 + 𝑁𝑁𝑚𝑚
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�̇�𝑁𝑒𝑒+𝑍𝑍̇

= 1−𝜂𝜂𝑚𝑚0
1−𝜂𝜂𝑚𝑚0(1−𝑁𝑁𝑒𝑒)̇

, (4) 

𝛿𝛿𝜂𝜂𝑚𝑚 = 𝑑𝑑𝜂𝜂𝑚𝑚/𝜂𝜂𝑚𝑚  
 

𝑍𝑍 =
𝑁𝑁𝑚𝑚
𝑁𝑁𝑚𝑚0

 

 
𝛿𝛿𝑁𝑁𝑒𝑒 = 𝑑𝑑𝑁𝑁𝑒𝑒/𝑁𝑁𝑒𝑒  

𝛿𝛿𝑁𝑁𝑚𝑚 =
𝑑𝑑𝑁𝑁𝑚𝑚
𝑁𝑁𝑚𝑚

 

,                        (1)

де Ne – ефективна потужність, кВт; Nм – потуж-
ність механічних втрат, кВт.

Розділивши чисельник і знаменник виразу 
(1) на потужність компресора в режимі повного 
навантаження (індекс «0»), отримаємо формулу 
для визначення виразу механічного ККД від 
навантаження:

𝜂𝜂𝑒𝑒 =
𝑁𝑁𝑒𝑒

𝑁𝑁𝑒𝑒 + 𝑁𝑁𝑚𝑚
 

 

𝜂𝜂𝑚𝑚 =  
𝑁𝑁�̇�𝑒

�̇�𝑁𝑒𝑒 + 𝑁𝑁𝑚𝑚
𝑁𝑁𝑒𝑒0
̇  

𝜂𝜂𝑚𝑚 = 𝑁𝑁�̇�𝑒
�̇�𝑁𝑒𝑒+

1
𝜂𝜂𝑚𝑚0

−1̇ = 𝜂𝜂𝑚𝑚0
𝑁𝑁�̇�𝑒

1−𝜂𝜂𝑚𝑚0(1−�̇�𝑁𝑒𝑒)
, 

�̇�𝑁𝑒𝑒 = 𝑁𝑁𝑒𝑒/𝑁𝑁𝑒𝑒0  
 

�̇�𝜂𝑚𝑚 =
𝑁𝑁�̇�𝑒

1 − 𝜂𝜂𝑚𝑚0(1 − �̇�𝑁𝑒𝑒)
, 

�̇�𝜂𝑚𝑚 = 𝜂𝜂𝑚𝑚/𝜂𝜂𝑚𝑚0 
 
𝛿𝛿𝜂𝜂𝑚𝑚 = 𝐾𝐾(𝛿𝛿𝑁𝑁𝑒𝑒 − 𝛿𝛿𝑁𝑁𝑚𝑚),  

𝐾𝐾 = 𝑁𝑁𝑚𝑚
𝑁𝑁𝑒𝑒+𝑁𝑁𝑚𝑚

= 𝑍𝑍
�̇�𝑁𝑒𝑒+𝑍𝑍̇

= 1−𝜂𝜂𝑚𝑚0
1−𝜂𝜂𝑚𝑚0(1−𝑁𝑁𝑒𝑒)̇

, (4) 

𝛿𝛿𝜂𝜂𝑚𝑚 = 𝑑𝑑𝜂𝜂𝑚𝑚/𝜂𝜂𝑚𝑚  
 

𝑍𝑍 =
𝑁𝑁𝑚𝑚
𝑁𝑁𝑚𝑚0

 

 
𝛿𝛿𝑁𝑁𝑒𝑒 = 𝑑𝑑𝑁𝑁𝑒𝑒/𝑁𝑁𝑒𝑒  

𝛿𝛿𝑁𝑁𝑚𝑚 =
𝑑𝑑𝑁𝑁𝑚𝑚
𝑁𝑁𝑚𝑚

 

або

𝜂𝜂𝑒𝑒 =
𝑁𝑁𝑒𝑒

𝑁𝑁𝑒𝑒 + 𝑁𝑁𝑚𝑚
 

 

𝜂𝜂𝑚𝑚 =  
𝑁𝑁�̇�𝑒

�̇�𝑁𝑒𝑒 + 𝑁𝑁𝑚𝑚
𝑁𝑁𝑒𝑒0
̇  

𝜂𝜂𝑚𝑚 = 𝑁𝑁�̇�𝑒
�̇�𝑁𝑒𝑒+

1
𝜂𝜂𝑚𝑚0

−1̇ = 𝜂𝜂𝑚𝑚0
𝑁𝑁�̇�𝑒

1−𝜂𝜂𝑚𝑚0(1−�̇�𝑁𝑒𝑒)
, 

�̇�𝑁𝑒𝑒 = 𝑁𝑁𝑒𝑒/𝑁𝑁𝑒𝑒0  
 

�̇�𝜂𝑚𝑚 =
𝑁𝑁�̇�𝑒

1 − 𝜂𝜂𝑚𝑚0(1 − �̇�𝑁𝑒𝑒)
, 

�̇�𝜂𝑚𝑚 = 𝜂𝜂𝑚𝑚/𝜂𝜂𝑚𝑚0 
 
𝛿𝛿𝜂𝜂𝑚𝑚 = 𝐾𝐾(𝛿𝛿𝑁𝑁𝑒𝑒 − 𝛿𝛿𝑁𝑁𝑚𝑚),  

𝐾𝐾 = 𝑁𝑁𝑚𝑚
𝑁𝑁𝑒𝑒+𝑁𝑁𝑚𝑚

= 𝑍𝑍
�̇�𝑁𝑒𝑒+𝑍𝑍̇

= 1−𝜂𝜂𝑚𝑚0
1−𝜂𝜂𝑚𝑚0(1−𝑁𝑁𝑒𝑒)̇

, (4) 

𝛿𝛿𝜂𝜂𝑚𝑚 = 𝑑𝑑𝜂𝜂𝑚𝑚/𝜂𝜂𝑚𝑚  
 

𝑍𝑍 =
𝑁𝑁𝑚𝑚
𝑁𝑁𝑚𝑚0

 

 
𝛿𝛿𝑁𝑁𝑒𝑒 = 𝑑𝑑𝑁𝑁𝑒𝑒/𝑁𝑁𝑒𝑒  

𝛿𝛿𝑁𝑁𝑚𝑚 =
𝑑𝑑𝑁𝑁𝑚𝑚
𝑁𝑁𝑚𝑚

 

,

де 

𝜂𝜂𝑒𝑒 =
𝑁𝑁𝑒𝑒

𝑁𝑁𝑒𝑒 + 𝑁𝑁𝑚𝑚
 

 

𝜂𝜂𝑚𝑚 =  
𝑁𝑁�̇�𝑒

�̇�𝑁𝑒𝑒 + 𝑁𝑁𝑚𝑚
𝑁𝑁𝑒𝑒0
̇  

𝜂𝜂𝑚𝑚 = 𝑁𝑁�̇�𝑒
�̇�𝑁𝑒𝑒+

1
𝜂𝜂𝑚𝑚0

−1̇ = 𝜂𝜂𝑚𝑚0
𝑁𝑁�̇�𝑒

1−𝜂𝜂𝑚𝑚0(1−�̇�𝑁𝑒𝑒)
, 

�̇�𝑁𝑒𝑒 = 𝑁𝑁𝑒𝑒/𝑁𝑁𝑒𝑒0  
 

�̇�𝜂𝑚𝑚 =
𝑁𝑁�̇�𝑒

1 − 𝜂𝜂𝑚𝑚0(1 − �̇�𝑁𝑒𝑒)
, 

�̇�𝜂𝑚𝑚 = 𝜂𝜂𝑚𝑚/𝜂𝜂𝑚𝑚0 
 
𝛿𝛿𝜂𝜂𝑚𝑚 = 𝐾𝐾(𝛿𝛿𝑁𝑁𝑒𝑒 − 𝛿𝛿𝑁𝑁𝑚𝑚),  

𝐾𝐾 = 𝑁𝑁𝑚𝑚
𝑁𝑁𝑒𝑒+𝑁𝑁𝑚𝑚

= 𝑍𝑍
�̇�𝑁𝑒𝑒+𝑍𝑍̇

= 1−𝜂𝜂𝑚𝑚0
1−𝜂𝜂𝑚𝑚0(1−𝑁𝑁𝑒𝑒)̇

, (4) 

𝛿𝛿𝜂𝜂𝑚𝑚 = 𝑑𝑑𝜂𝜂𝑚𝑚/𝜂𝜂𝑚𝑚  
 

𝑍𝑍 =
𝑁𝑁𝑚𝑚
𝑁𝑁𝑚𝑚0

 

 
𝛿𝛿𝑁𝑁𝑒𝑒 = 𝑑𝑑𝑁𝑁𝑒𝑒/𝑁𝑁𝑒𝑒  

𝛿𝛿𝑁𝑁𝑚𝑚 =
𝑑𝑑𝑁𝑁𝑚𝑚
𝑁𝑁𝑚𝑚

 

 – відносна величина наванта-
ження.

Звідси випливає таке:

𝜂𝜂𝑒𝑒 =
𝑁𝑁𝑒𝑒

𝑁𝑁𝑒𝑒 + 𝑁𝑁𝑚𝑚
 

 

𝜂𝜂𝑚𝑚 =  
𝑁𝑁�̇�𝑒

�̇�𝑁𝑒𝑒 + 𝑁𝑁𝑚𝑚
𝑁𝑁𝑒𝑒0
̇  

𝜂𝜂𝑚𝑚 = 𝑁𝑁�̇�𝑒
�̇�𝑁𝑒𝑒+

1
𝜂𝜂𝑚𝑚0

−1̇ = 𝜂𝜂𝑚𝑚0
𝑁𝑁�̇�𝑒

1−𝜂𝜂𝑚𝑚0(1−�̇�𝑁𝑒𝑒)
, 

�̇�𝑁𝑒𝑒 = 𝑁𝑁𝑒𝑒/𝑁𝑁𝑒𝑒0  
 

�̇�𝜂𝑚𝑚 =
𝑁𝑁�̇�𝑒

1 − 𝜂𝜂𝑚𝑚0(1 − �̇�𝑁𝑒𝑒)
, 

�̇�𝜂𝑚𝑚 = 𝜂𝜂𝑚𝑚/𝜂𝜂𝑚𝑚0 
 
𝛿𝛿𝜂𝜂𝑚𝑚 = 𝐾𝐾(𝛿𝛿𝑁𝑁𝑒𝑒 − 𝛿𝛿𝑁𝑁𝑚𝑚),  

𝐾𝐾 = 𝑁𝑁𝑚𝑚
𝑁𝑁𝑒𝑒+𝑁𝑁𝑚𝑚

= 𝑍𝑍
�̇�𝑁𝑒𝑒+𝑍𝑍̇

= 1−𝜂𝜂𝑚𝑚0
1−𝜂𝜂𝑚𝑚0(1−𝑁𝑁𝑒𝑒)̇

, (4) 

𝛿𝛿𝜂𝜂𝑚𝑚 = 𝑑𝑑𝜂𝜂𝑚𝑚/𝜂𝜂𝑚𝑚  
 

𝑍𝑍 =
𝑁𝑁𝑚𝑚
𝑁𝑁𝑚𝑚0

 

 
𝛿𝛿𝑁𝑁𝑒𝑒 = 𝑑𝑑𝑁𝑁𝑒𝑒/𝑁𝑁𝑒𝑒  

𝛿𝛿𝑁𝑁𝑚𝑚 =
𝑑𝑑𝑁𝑁𝑚𝑚
𝑁𝑁𝑚𝑚

 

,             (2)

де 

𝜂𝜂𝑒𝑒 =
𝑁𝑁𝑒𝑒

𝑁𝑁𝑒𝑒 + 𝑁𝑁𝑚𝑚
 

 

𝜂𝜂𝑚𝑚 =  
𝑁𝑁�̇�𝑒

�̇�𝑁𝑒𝑒 + 𝑁𝑁𝑚𝑚
𝑁𝑁𝑒𝑒0
̇  

𝜂𝜂𝑚𝑚 = 𝑁𝑁�̇�𝑒
�̇�𝑁𝑒𝑒+

1
𝜂𝜂𝑚𝑚0

−1̇ = 𝜂𝜂𝑚𝑚0
𝑁𝑁�̇�𝑒

1−𝜂𝜂𝑚𝑚0(1−�̇�𝑁𝑒𝑒)
, 

�̇�𝑁𝑒𝑒 = 𝑁𝑁𝑒𝑒/𝑁𝑁𝑒𝑒0  
 

�̇�𝜂𝑚𝑚 =
𝑁𝑁�̇�𝑒

1 − 𝜂𝜂𝑚𝑚0(1 − �̇�𝑁𝑒𝑒)
, 

�̇�𝜂𝑚𝑚 = 𝜂𝜂𝑚𝑚/𝜂𝜂𝑚𝑚0 
 
𝛿𝛿𝜂𝜂𝑚𝑚 = 𝐾𝐾(𝛿𝛿𝑁𝑁𝑒𝑒 − 𝛿𝛿𝑁𝑁𝑚𝑚),  

𝐾𝐾 = 𝑁𝑁𝑚𝑚
𝑁𝑁𝑒𝑒+𝑁𝑁𝑚𝑚

= 𝑍𝑍
�̇�𝑁𝑒𝑒+𝑍𝑍̇

= 1−𝜂𝜂𝑚𝑚0
1−𝜂𝜂𝑚𝑚0(1−𝑁𝑁𝑒𝑒)̇

, (4) 

𝛿𝛿𝜂𝜂𝑚𝑚 = 𝑑𝑑𝜂𝜂𝑚𝑚/𝜂𝜂𝑚𝑚  
 

𝑍𝑍 =
𝑁𝑁𝑚𝑚
𝑁𝑁𝑚𝑚0

 

 
𝛿𝛿𝑁𝑁𝑒𝑒 = 𝑑𝑑𝑁𝑁𝑒𝑒/𝑁𝑁𝑒𝑒  

𝛿𝛿𝑁𝑁𝑚𝑚 =
𝑑𝑑𝑁𝑁𝑚𝑚
𝑁𝑁𝑚𝑚

 

 – відносна величина меха-
нічного ККД.

Результати розрахунків за формулою (2), наве-
дені на рис. 2, свідчать про те, що зменшення 
навантаження супроводжується прогресуючим 
зниженням механічного ККД, причому тим різ-
кіше, чим нижче рівень механічного ККД за 
повного навантаження ηm0. Так наприклад, змен-
шення навантаження в десять разів від повного 
(Ne= 0,1) за ηm0 = 0,7 викликає зниження механіч-
ного ККД в чотири рази, за ηm0 = 0,8 – в три рази, 
а за ηm0 = 0,9 – тільки в два рази.

 
Рис. 2. Відносна величина механічного ККД 

залежно від навантаження

Знайдемо повний диференціал механічного 
ККД за формулою (1), де аргументами будуть 
відносне навантаження Ṅe і потужність механіч-
них втрат Nm. Розділивши складові частини dηm 
на ηm, отримаємо такі формули для визначення 
відносної зміни механічного ККД:

δηm = K (δNe – δNm),                   (3)

K

𝜂𝜂𝑒𝑒 =
𝑁𝑁𝑒𝑒

𝑁𝑁𝑒𝑒 + 𝑁𝑁𝑚𝑚
 

 

𝜂𝜂𝑚𝑚 =  
𝑁𝑁�̇�𝑒

�̇�𝑁𝑒𝑒 + 𝑁𝑁𝑚𝑚
𝑁𝑁𝑒𝑒0
̇  

𝜂𝜂𝑚𝑚 = 𝑁𝑁�̇�𝑒
�̇�𝑁𝑒𝑒+

1
𝜂𝜂𝑚𝑚0

−1̇ = 𝜂𝜂𝑚𝑚0
𝑁𝑁�̇�𝑒

1−𝜂𝜂𝑚𝑚0(1−�̇�𝑁𝑒𝑒)
, 

�̇�𝑁𝑒𝑒 = 𝑁𝑁𝑒𝑒/𝑁𝑁𝑒𝑒0  
 

�̇�𝜂𝑚𝑚 =
𝑁𝑁�̇�𝑒

1 − 𝜂𝜂𝑚𝑚0(1 − �̇�𝑁𝑒𝑒)
, 

�̇�𝜂𝑚𝑚 = 𝜂𝜂𝑚𝑚/𝜂𝜂𝑚𝑚0 
 
𝛿𝛿𝜂𝜂𝑚𝑚 = 𝐾𝐾(𝛿𝛿𝑁𝑁𝑒𝑒 − 𝛿𝛿𝑁𝑁𝑚𝑚),  

𝐾𝐾 = 𝑁𝑁𝑚𝑚
𝑁𝑁𝑒𝑒+𝑁𝑁𝑚𝑚

= 𝑍𝑍
�̇�𝑁𝑒𝑒+𝑍𝑍̇

= 1−𝜂𝜂𝑚𝑚0
1−𝜂𝜂𝑚𝑚0(1−𝑁𝑁𝑒𝑒)̇

, (4) 

𝛿𝛿𝜂𝜂𝑚𝑚 = 𝑑𝑑𝜂𝜂𝑚𝑚/𝜂𝜂𝑚𝑚  
 

𝑍𝑍 =
𝑁𝑁𝑚𝑚
𝑁𝑁𝑚𝑚0

 

 
𝛿𝛿𝑁𝑁𝑒𝑒 = 𝑑𝑑𝑁𝑁𝑒𝑒/𝑁𝑁𝑒𝑒  

𝛿𝛿𝑁𝑁𝑚𝑚 =
𝑑𝑑𝑁𝑁𝑚𝑚
𝑁𝑁𝑚𝑚

 

,            (4)

де δηm =  dηm / ηm – відносна зміна механіч-
ного ККД; K – коефіцієнт впливу навантаження 
й потужності механічних втрат на відносну зміну 
механічного ККД; Z = 

𝜂𝜂𝑒𝑒 =
𝑁𝑁𝑒𝑒

𝑁𝑁𝑒𝑒 + 𝑁𝑁𝑚𝑚
 

 

𝜂𝜂𝑚𝑚 =  
𝑁𝑁�̇�𝑒

�̇�𝑁𝑒𝑒 + 𝑁𝑁𝑚𝑚
𝑁𝑁𝑒𝑒0
̇  

𝜂𝜂𝑚𝑚 = 𝑁𝑁�̇�𝑒
�̇�𝑁𝑒𝑒+

1
𝜂𝜂𝑚𝑚0

−1̇ = 𝜂𝜂𝑚𝑚0
𝑁𝑁�̇�𝑒

1−𝜂𝜂𝑚𝑚0(1−�̇�𝑁𝑒𝑒)
, 

�̇�𝑁𝑒𝑒 = 𝑁𝑁𝑒𝑒/𝑁𝑁𝑒𝑒0  
 

�̇�𝜂𝑚𝑚 =
𝑁𝑁�̇�𝑒

1 − 𝜂𝜂𝑚𝑚0(1 − �̇�𝑁𝑒𝑒)
, 
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  – відносна  
зміна потужності механічних втрат.

На режимах малих навантажень, близьких 
до холостого ходу (Ne → 0), коефіцієнт впливу 
K дорівнює одиниці, а за повного навантаження 
(Ne = 1) коефіцієнт впливу K = 1 – ηm0. У сучасних 
циліндричних компресорах  0,8–0,85, а на режи-
мах малих навантажень коефіцієнт впливу K 
дорівнює 0,15–0,2. Отже, за малих навантажень 
однакове відносне зменшення потужності меха-
нічних втрат викликає в 4–6 разів більше підви-
щення механічного ККД, ніж у режимі повного 
навантаження.

На рис. 3 як приклад показано вплив наван-
таження на підвищення механічного ККД за 
зменшення механічних втрат на 10%. Так, якщо 
за повного навантаження й вихідного рівня меха-
нічного ККД 0,8 зменшення механічних втрат на 
10% викликає зростання механічного ККД на 2%, 
то за малого навантаження ηm збільшується вже 
на 7–8%, тому заходи навіть за відносно неве-
ликого зниження механічних втрат дають від-
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чутний ефект у підвищенні механічного ККД і, 
отже, енергетичної економічності компресора. 
Цей ефект посилюється за ступенем зниження 
навантаження під час роботи компресора в зоні 
режимів характерної експлуатації.

 
Рис. 3. Вплив навантаження на підвищення 

механічного ККД за зменшення механічних втрат 
на 10%

Розглянемо баланс механічних втрат у комп-
ресорі. Основний внесок (до 56%) здійснюють 
втрати в ЦПГ (рис. 4) і втрати на тертя в криво-
шипно-шатунному механізмі (КШМ) (до 24%), 
на газобмін (14%), газорозподільний механізм 
(6%).

 

56; 56% 
24; 24% 

14; 14% 
6; 6% 

ЦПГ 

КШМ 

газообмін 

ГРМ 

Рис. 4. Розподіл складових частин механічних 
втрат по вузлах і агрегатах компресора

Тертя в ЦПГ створюється поршневими кіль-
цями й скіртом (спідницею) поршня. За статис-
тичними даними, втрати на тертя в ЦПГ сучасних 
компресорів розподіляються між парами тертя 
«кільця – циліндр» і «скірт поршня – циліндр» 
у співвідношенні три до двох. Прийнявши, що 
втрати на тертя в ЦПГ складають майже 3/4 від 
усіх механічних втрат, а також вважаючи, що зі 
втрат в ЦПГ до 40% припадають на скірт поршня, 
отримуємо, що на трибоспряження «поршень – 

циліндр» припадає до 22,4% (0,56 × 0,4) від усіх 
механічних втрат сучасного компресора.

За останні десятиліття досягнуто значного 
прогресу щодо зниження тертя між кільцями 
й гільзою завдяки антифрикційним покриттям, 
зниженню висоти кілець, застосуванню бочко-
подібних профілів кілець і зниженню питомого 
тиску кілець.

У підходах до форми й розмірів скірту поршня 
можна простежити кілька етапів. Якщо в першій 
половині ХХ століття тертя в скірті поршня пере-
вищувало тертя в кільцях, то тепер воно нижче 
навіть з огляду на значне зменшення тертя від 
поршневих кілець.

На першому етапі форма скірту була цилін-
дричною або конічною (для компенсації теплових 
розширень). Для забезпечення гідродинамічного 
режиму змащування було необхідне додаткове 
маслознімне кільце внизу скірту, що запобігає 
витіканню масла з-під нижньої кромки (рис. 5).

Рис. 5. Поршень з нижнім маслознімним кільцем

Зниження маси поршня приводило до змен-
шення сил інерції та навантажень, діючих на під-
шипники колінчастого валу. Це дало змогу зни-
зити втрати на тертя в таких підшипниках.

Рис. 6. Одноопорний симетричний поршень  
зі змінною овальністю по висоті:  

(А–А) – перетин поршня по верху скірту;  
(В–В) – те ж саме в площині осі поршневого 

пальця; (С–С) – те ж саме по низу скірту;  
D – контактна поверхня на скірті
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Розглянемо конструкції поршнів зі змінною 
овальністю по висоті для зменшення витрати 
мастила. Запропоновано симетричний одноопор-
ний поршень, у якого овал у поперечному перерізі 
скірту складається з верхньої та нижньої частин 
із різним профілем. У верхній частині більший 
і менший діаметри овалів рівномірно збільшу-
ються в напрямку від камери стиснення, а в ниж-
ній частині збільшується менший діаметр овалу, 
а більший залишається постійним. В результаті 
цього на скірті утворюються контактні поверхні 
трапецієподібної форми (рис. 6). Завдяки більшій 
ширині контактних поверхонь зростає зносостій-
кість і зменшується рівень шуму.

Висновки і перспективи подальших дослі-
джень у цьому напрямі. Величину енергетичних 
втрат, що спричинені зміною технічного стану 
вузлів компресорних циліндрів, однозначно 
визначити важко. Оцінити ж поточний технічний 
стан вузла без його розбирання й визначити енер-
гетичні втрати можна з використанням методів 
технічної діагностики, тому питання діагносту-
вання стану компресорних циліндрів в умовах 
харчового виробництва слід розглядати як одну 
з ланок енергоефективності процесу подачі від-
повідного газу на забезпечення технологічного 
процесу. Розрахунки показують, що в системах 
без утилізації коефіцієнт використання енергії на 
вході до споживача становить 10–15%. Якщо до 
цього додати неминучі втрати газу у внутрішньо-
цехових мережах і в приймачах газу, то ця вели-
чина буде ще меншою. Очевидно, що проблема 
енергозбереження під час стиснення повітря 
(газу) є дуже гострою і має за кінцеву мету під-
вищення експлуатаційної надійності компресорів 
та зменшення втрат на тертя в ЦПГ.
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