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ВВЕДЕНИЕ

Интенсификация современных   производ�
ственных  процессов обусловила серьезное проти�
воречие между постоянно увеличивающимися эк�
сплуатационно�техническими и мощностными
параметрами производственного оборудования, с
одной стороны, и увеличением  уровней возника�
ющей  при этом вибрации – с другой. Производ�
ственные вибрации опасны как с точки зрения воз�
действия на человека,  так и влияния на надеж�
ность, эффективность и безаварийность работы
машин и присоединенных систем, их деталей и
узлов. Так, вибрация, превышающая допустимые
значения, может  явиться причиной разрушения
соединений трубопроводов и аппаратов, наруше�
ния герметичности уплотнений, и пр., что в усло�
виях действующего производства может привес�
ти к самым серьезным последствиям.

Трубопроводные системы поршневых ма�
шин (компрессоров, поршневых двигателей и
др.) имеют сложную пространственную конфи�
гурацию, связанную с наличием коллекторных,
байпасных  магистралей, магистралей    к пре�

дохранительным клапанам  и т.д.  Эти системы
состоят  из большого числа прямолинейных  уча�
стков труб, между  которыми расположены  мес�
тные  сопротивления  �  фасонные   элементы, ре�
гулирующая и контрольно�измерительная аппа�
ратура (вентили, задвижки, обратные клапаны,
измерительные диафрагмы) и технологические
аппараты (гасители колебаний, влагомаслоотде�
лители, газоохладители). Поэтому расчет газоди�
намических колебательных процессов в трубо�
проводных системах поршневых машин и оцен�
ка вибрационного состояния деталей и узлов
машин становится сложной задачей.

В данной статье рассматриваются возможно�
сти использования методов аналитического мо�
делирования для упрощенного и вместе с тем
позволяющего осуществлять достаточно точную
оценку вибрационного состояния трубопровод�
ных систем, деталей и узлов поршневых машин.

АНАЛИТИЧЕСКОЕ МОДЕЛИРОВАНИЕ
И РАСЧЕТ ВИБРАЦИИ ТРУБОПРОВОДНЫХ
 СИСТЕМ, ДЕТАЛЕЙ И УЗЛОВ
ПОРШНЕВЫХ МАШИН

Линейный размер цилиндра поршневой ма�
шины и местных сопротивлений, как правило,
намного меньше длины волны последней  учи�
тываемой гармоники колебаний, поэтому при
расчетах их считают элементами с сосредото�
ченными параметрами. Традиционно расчет
сводится к решению уравнений неустановивше�
гося движения газа в прямой трубе постоянно�
го  сечения с граничными  условиями, связан�
ными  с  рабочим  процессом  в  цилиндре комп�
рессора, наличием местных сопротивлений и
технологических аппаратов.
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Поскольку  длина прямолинейных участков
труб значительно больше диаметра, а диаметр
намного меньше длины волны последней учиты�
ваемой  гармонической   составляющей колеба�
ний потока, то движение газа в трубопроводных
системах поршневых машин можно считать од�
номерным. Одномерное неустановившееся дви�
жение газа цилиндрической трубе  постоянного
сечения описывается, как известно, системой
уравнений газовой динамики, состоящей  из
уравнений неразрывности движения, энергии и
состояния [4, 5]:

Проведем оценку амплитуд и частот колеба�
ний газа в трубопроводной системе поршневой
машины на примере поршневого низкооборот�
ного компрессора. Время  присоединения  ци�
линдра поршневого компрессора к трубопрово�
ду зависит от отношения давления в цилиндре
(ε ), но всегда меньше  половины периода  коле�
баний (время  одного оборота вала для цилинд�
ра простого действия). При 4=ε  время присо�
единения цилиндра к нагнетательному трубо�
проводу (продолжительность открытия
клапана) не превышает 25% периода, а к всасы�
вающему трубопроводу  – 40% периода. Ско�
рость газа в граничном с цилиндром сечении
трубопровода без учета влияния работы клапа�
нов и газовой полости меняется по закону:

( ) ⎟
⎠
⎞

⎜
⎝
⎛ += ttR

S
Ft K

K
n ωλωωω 2sin

2
sin0, ,   (1)

где пF � площадь поршня; S  � площадь трубы;

kR  � радиус кривошипа;
ω  � круговая частота;

Кλ  � отношение длины шатуна к радиусу
кривошипа;

t
0
 � момент открытия клапана;

t
з 

� момент закрытия клапана.
t � t

0
 ≤ t ≤ t

з
.

 При разложении в ряд Фурье этого импуль�
са величины начальных гармонических состав�
ляющих колебаний  и  средней составляющей
скорости оказываются  одного порядка. В  слу�
чае резонанса  и  резкого  увеличения  интенсив�
ности колебаний амплитуда динамической  со�
ставляющей  скорости  оказывается больше сред�
ней. Такие условия могут возникать и при
сложении амплитуд нескольких  гармоник. По�
этому  в отдельные  моменты времени  на   неко�
торых участках трубопроводной системы на�
правление движения потока может меняться.
Для того, чтобы диссипативные силы приводи�
ли к снижению амплитуд  колебаний газа при
изменении направления движения, диссипатив�
ный  член должен быть записан в виде:

ωω
ρλ
d
T

2
,                              (2)

а перепад давления на местном сопротивлении �
в виде

ωρωξ
2стp =Δ ,                      (3)

где стξ
 
– коэффициент местного сопротивления.

В результате многочисленных измерений на
промышленных и  экспериментальных компрес�
сорах установлено, что относительная  амплиту�
да  колебаний  давления  газа   в трубопровод�
ных системах

15,001,0
0

÷==
p
pAp .                 (4)

Если, значительно занижая амплитуды коле�
баний скорости, использовать для определения
параметров колебаний потока линейную модель

ωρ ⋅⋅= cp , то:

13,101,0
0

÷===
kp
p

c
A ω
ω ,          (5)

где 4,11,1 ÷=K  � показатель амплитуды,
c � скорость звука.
При 01,0≥ωA  амплитуды колебания газа

считаются большими и на  распространение волн
существенное влияние оказывают нелинейные
диссипативные и конвективные члены в уравне�
нии движения. Если же 01,0≤ωA , то ампли�
туды колебаний малы, и колебания можно счи�
тать акустическими.

 Большие амплитуды  колебаний скорости
и  давления газа приводят к тому, что колебания
температуры сравнимы  со средней составляю�
щей. Поэтому теплообмен с окружающей средой
может оказывать заметное  влияние на  ампли�
туды колебаний  и при  расчете  колебательных
газодинамических  процессов в трубопроводных
системах  поршневых  машин необходимо оце�
нивать это влияние.

Для оценки частоты колебаний при наличии
тепловых взаимодействий используется  модифи�
цированный критерий  Био *Bi , согласно кото�
рому в качестве характерного размера принято
отношение скорости aω распространения возму�
щения в  металле к круговой частоте ω .

Поскольку в трубопроводных системах пор�
шневых компрессоров коэффициент теплопро�
водности материала труб λω = 40ч70 Вт/мК, ко�
эффициент теплопередачи a = 100ч200 Вт/мК,
aω = 5100 м2/с и 30040 ÷=ω  с�1, то:

6,02,0* ÷==
ωλ
ω

ω

aaBi ,          (6)
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Если 01,0* =Bi , то колебания газа являют�
ся низкочастотными, а   колебания температуры
теплообменной поверхности и среды будут син�
хронными.

Таким  образом, при расчете газодинамичес�
ких колебательных процессов и выборе средств
гашения колебаний в трубопроводных системах
поршневых компрессоров необходимо учитывать,
что относительные  амплитуды возмущения ско�
рости не малы, наличие средней  составляющей
приводит к турбулизации всего  потока, газ не
является идеальным, а теплообменом, особенно
в газоохладителях, можно приводить к существен�
ному изменению параметров колебаний.

Различный  характер   диссипативных  про�
цессов  в электрических и газодинамических
системах, наличие неоднородностей  при  разби�
ении участка трубы на элементы, и др., вносят в
расчет существенные  амплитудные погрешнос�
ти, особенно для высших гармоник. Однако ис�
пользование подобной модели позволяет значи�
тельно упростить процедуру расчета распреде�
ления амплитуд колебаний газа в сложных
трубопроводных системах.

На основании  электроакустической анало�
гии и теории подобия были разработаны крите�
рии подобия, позволившие моделировать и рас�
считывать газодинамические колебательные
процессы в трубопроводных системах поршне�
вых машин, а также оценивать вибрационное
состояние деталей и узлов машин.

Трубопровод  поршневой машины моделиру�
ется  в  виде  цепочечной схемы, параметры  кото�
рой  определяются  по  линеаризованной системе
уравнений [1,  5]. При  моделировании  гранич�
ных условий потери на местных сопротивлениях
линеаризировались по  средней  скорости.

При расчете временные зависимости преоб�
разуются в частотную область через преобразо�
вание Фурье:

( ) ( )∫
∞

∞−

Φ= ωω
π

ϕ ω det tj

2
1

,            (7)

где ( )ωΦ  – преобразование Фурье функции
( )tϕ ,

( ) ( )∫
∞

∞−

−=Φ dtet tjωϕω ,               (8)

Если в уравнениях  описывающих линейные
процессы, ввести эти  преобразования,  то  отно�
сительно  функций ( )ωΦ  получаются  линей�
ные   алгебраические   уравнения,   которые дос�
таточно удобно решать на ЭВМ.

Решение линейных уравнений для участка
электрической линии конечной длины (см. рис. 1)
зависит от  граничных условий и может быть за�
писано, например, в следующей форме:
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,         (9)

Элементы  матрицы передачи [А]  определя�
ются выражениями:

LchA γ=  ; lshZB B γ=  ;

Lsh
Z

C
B

γ1
= ; LchD γ= , (10)

где вZ  –  волновое  (характеристическое)  со�
противление линии,

γ  –  постоянная распространения,

cj
ljrZB ω

ω '+
= ,                          (11)

( ) 'cjljr ωωγ += .                   (12)

Связь между входными параметрами четырёх�
полюсника может быть записана в вид уравнения:
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Элементы матриц a, z, y, h связаны между
собой простыми соотношениями и легко могут
быть преобразованы друг в друга.

Кроме  устройств  с   двумя  граничными  се�
чениями   в компрессорных сетях необходимо
рассматривать элементы и  с большим, и  с  мень�
шими числом  граничных  сечений.  Наиболее
распространены  устройства  типа  тройников,
“четверников”, концевых сопротивлений, источ�
ников, и  др., см. рис. 2. С точки зрения теории
электрических цепей эти устройства могут рас�
сматриваться как эквивалентные многополюс�
ники:  двух�, четырех�,  шести�,  и  т.д. полюсни�

Рис. 1. Участок электрической линии
конечной длины
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ки.  Для  источников эти многополюсники явля�
ются “активными”.

Путем совместного решения системы линей�
ных уравнений, описывающих элементы комп�
рессорной установки, можно вычислить, как это
будет показано далее, колебания давления и
объемных расходов во всех сечениях   компрес�
сорной установки, а также произвести необходи�
мые оценки динамической ситуации.

АППРОКСИМАЦИЯ ПРОЦЕССОВ
ВСАСЫВАНИЯ  И НАГНЕТАНИЯ

Процесс всасывания происходит во время дви�
жения поршня от верхней  мертвой точки (в.м.т.)
к  нижней  мертвой  точке (н.м.т.). Сжатый в  мер�
твом пространстве газ расширяется и давление его
вначале достигает величины   статического давле�
ния на впуске. Открытие впускного клапана про�
исходит  в момент, когда дополнительное разреже�
ние в цилиндре достигает определенной величи�
ны, достаточной для создания  открывающей силы.
Заканчивается  процесс   всасывания  при дости�
жении поршнем н.м.т. Закон изменения объема
цилиндра при  движении поршня между  верхней
и  нижней мертвыми  точками  приближенно мо�
жет быть описан следующим образом:

)cos1(
2

)cos1(
2 010 αω −+=⋅−+= hh V

Vt
V

VV ,

(14)

где 11 2 f⋅= πω  � круговая частота, c
1

;

1f  – частота вращения кривошипного вала
компрессора, об/с;

α  � угол поворота кривошипа, отсчитанный
от  в.м.т., рад.

После в.м.т. объем  цилиндра  уменьшается
при закрытом впускном и  выпускном клапанах.
Газ в  цилиндре  сжимается. Будем условно счи�
тать,  что выпускной  клапан открывается  в тот
момент, когда давление в цилиндре компрессо�
ра  достигает величины  давления  нагнетания.
Этот  момент  соответствует следующей степе�
ни изменения объема:

γε /10 =
+

ñæ

h

V
VV

,                    (15)

где сжV  � объём, соответствующий степени по�
вышения давления в компрессоре ε ;

γ  � показатель политропы процесса сжатия.
Подставляя значение  текущего объема по

формуле (14) в выражение (15), получим для
угла, соответствующего окончанию процесса
сжатия, следующее выражение:

⎟
⎠
⎞

⎜
⎝
⎛ −
+

−= M
M

сж a
a
γε

α /1

1
21cos ,      (16)

где

h
M V

V
a 0= .  (17)

Учитывая далее, что угол сжα  лежит в пре�
делах παπ 2<< сж , имеем:

Рис. 2. Принципиальные схемы элементов
поршневой машины:

а – тройник; б – четверник; в – источник; г –
концевое сопротивление.
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⎥
⎦

⎤
⎢
⎣

⎡
−⎟

⎠
⎞

⎜
⎝
⎛ −
+

+= 1
1

2arccos /1 M
M

сж a
a
γε

πα ,   (18)

Процесс сжатия происходит от н.м.т.
( πα = ) до угла сжα .  Процесс выталкивания
газа будем считать начинающимся мгновенно от
угла сжα  до в.м.т..

Аналогично угол открытия впускного клапа�
на впα  определяется   степенью расширения газа
из мертвого пространства объемом 0V . При этом

γε /1

0

=
V
V

,                     (19)

или
γεα /1)cos1(5,0 =−+ впMa .  (20)

Далее имеем:

)1(21cos /1 −−= γεα Mвп a   (21)

и

)]1(21arccos[ /1 −−= γεα Mвп a . (22)

ОСОБЕННОСТИ АНАЛИТИЧЕСКОГО
МОДЕЛИРОВАНИЯ И ОЦЕНКИ
ВИБРАЦИОННОГО СОСТОЯНИЯ
ТРУБОПРОВОДНЫХ СИСТЕМ, ДЕТАЛЕЙ
И УЗЛОВ ПОРШНЕВЫХ МАШИН
ПРИ НАЛИЧИИ АКТИВНОГО
КОМПЕНСИРУЮЩЕГО ИСТОЧНИКА

Рассмотрим активную компенсацию при од�
номерном распространении газового потока в
газоводе поршневой машины, основанную на
интерференции звуковых полей. При этом будем
использовать плоский монопольный источник
звука как основной элемент активной компенса�
ции. Активная компенсация звука и вибрации в
газоводах обычно осуществляется путём исполь�
зования громкоговорителя или другого компен�
сирующего источника звука, и он, как правило,
установлен на одной из стенок газовода.

Если мы ограничимся частотами меньшими,
чем частота “среза” первой поперечной моды, то
громкоговоритель в стенке канала будет генери�
ровать плоские волны, распространяющиеся по
каналу, и только в области, непосредственно
близкой к громкоговорителю, будут генериро�
ваться моды более высоких порядков. Эти моды
образуют ближнее поле громкоговорителя.

Плоский источник представим в виде двух
безмассовых поршней, разделённых бесконечно
малым расстоянием. Эти поршни при поступле�
нии колеблющегося объёма газа колеблются от�
дельно. При поступлении газовоздушного пото�

ка два безмассовых поршня располагаются раз�
дельно, а когда поток выходит из газовода, то они
соединяются вместе. Допустим, что поршни,
включающие плоский источник, размещены в
позиции y , где y  обозначает позицию коорди�
наты вдоль оси x  (и не используется для коор�
динатной оси, ортогональной оси x ). Обозначим
как )( +yU комплексную скорость в положитель�
ном направлении x  с правой стороны поршня.

Комплексные колебания давления и скорос�
ти, возникающие в бесконечном канале, могут
быть записаны как

⎪⎩

⎪
⎨
⎧

⋅=

⋅⋅⋅=
−−

+

−−
+

,)()(

;)()(
)(

)(
00

yxjk

yxjk

eyUxu

eyUcxp ρ
 (23)

где yx > .
Для области, где волны распространяются

далее за источником, комплексные давления и
скорости могут быть записаны как:

⎪⎩

⎪
⎨
⎧

⋅=

⋅⋅⋅=
−−

−

−−
−

,)()(
;)()(

)(

)(
00

yxjk

yxjk

eyUxu
eyUcxp ρ

 (24)

где yx > ;
)( −yU – комплексная скорость в положитель�

ном направлении x  с левой стороны поршня.
 Заметим, что положительная величина )( −yU

связана с отрицательной величиной давления, то
есть движения поршня с левой стороны в положи�
тельном направлении генерируют идущие по на�
правлению распространения разрежения.

Допустим далее, что плоский монопольный
источник (первичный источник) полностью от�
крыт для любого падающего звукового излуче�
ния; так как гипотетические поршни объединя�
ют источник, не имеющий массы, они могут дви�
гаться непосредственно с колебаниями скорости
частиц, связанными с каким�либо другим рас�
пространением волны вдоль канала.

Будем считать, что объёмный поток, проходя�
щий между двумя поршнями, не зависит от дав�
ления, производимого этими поршнями. Это оз�
начает, что громкоговоритель, моделируемый с
помощью плосковолнового источника, имеет бес�
конечный внутренний акустический импеданс.

Упрощенную запись выражений для комп�
лексного давления, генерируемого источником,
можно получить при допущении, что yx = , так
как давление постоянно вдоль источника. Тогда
из уравнений (23) и (24) следует, что

)()()( 0000 −+ ⋅⋅−=⋅⋅= yUcyUcyp ρρ .  (25)
Таким образом, можно получить, что

)()( −+ −= yUyU , и если мы обозначим )(yq
как объёмную скорость, вносимую в канал источ�
ником излучения, то мы можем записать следу�
ющее выражение:
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SyqyUyU 2/)()()( =−= −+ ,           (26)
где S  � площадь поперечного сечения в канале.

Общее  давление может быть записано в форме:

S
ec

yqxp
yxjk

2
)()( 00

−−⋅⋅
=

ρ
. (27)

Это выражение связывает комплексное дав�
ление, производимое в данном положении x , с
объёмной скоростью  источника )(yq  в данном
положении y . Так как величина колебаний дав�
ления явно связана с величиной колебаний
объёмной скорости, то будем рассматривать ве�
личину )(yq  как комплексную силу источника
плоской монополи.

Допустим, что первичный монопольный ис�
точник силой pq  помещён против направления
распространения на расстояние 0=x , а компен�
сирующий плоский монопольный источник си�
лой sq  – против направления распространения
на расстояние Lx = , причём оба источника рас�
положены в бесконечном канале. Комплексное
давление, производимое двумя источниками, дей�
ствующими независимо, может быть записано как

xjk
pp eq

S
c

xp −⋅=
2

)( 00ρ
,               (28)

Lxjk
ss eq

S
c

xp −−⋅=
2

)( 00ρ
.              (29)

Согласно принципам линейности и суперпо�
зиции можно сложить колебания давлений пер�
вичного и вторичного источников и получить
результирующее давление как их сумму. Иначе
говоря, должно выполняться соотношение

Lxeq
S
с

eq
S
с Lxjk

s
jkx

p ≥=⋅
⋅

+⋅
⋅ −−− ,0

22
0000 ρρ

.  (30)

Из этого выражения видно, что величина ре�
зультирующего звукового давления будет опре�
деляться результатом сложения, или интерфе�
ренцией, величин и фаз звуковых давлений пер�
вичного и вторичного источников при их
распространении в заданном пространстве (в
нашем случае в газоводе поршневой машины).

Из уравнения (30) следует, что можно подо�
брать такие амплитудно�частотные характерис�
тики вторичного источника, что можно получить
как эффект усиления, так и ослабления колеба�
ний потока газа при интерференции.

ЗАКЛЮЧЕНИЕ

В работе показано, что расчет газодинамичес�
ких колебательных процессов в трубопроводных
системах поршневых машин и оценка вибраци�
онного состояния деталей и узлов машин, осо�

бенно в области низких частот, могут быть дос�
таточно эффективно осуществлены с использо�
ванием  аналитических методов. Путем совмес�
тного решения системы линейных уравнений,
описывающих элементы поршневой машины,
можно вычислить колебания давления и объем�
ных расходов во всех сечениях газовода порш�
невой машины, а также произвести необходимые
оценки динамической ситуации.

Описан принцип аналитического моделирова�
ния основных элементов газоводных систем пор�
шневых машин. Показана аппроксимация процес�
сов всасывания и нагнетания, приведены принци�
пиальные схемы элементов поршневой машины.

Описаны особенности аналитического моде�
лирования и оценки вибрационного состояния
трубопроводных систем, деталей и узлов порш�
невых машин при наличии активного компенси�
рующего источника.

С использованием разработанных аналити�
ческих и расчетных моделей произведены расчет
колебательных процессов в системах газообмена
поршневых машин и оценка вибрационного со�
стояния трубопроводных систем, деталей и узлов
поршневых машин различных типов [1, 2, 6, 7].

Работа выполнена при поддержке гранта по
ведущим научным школам РФ 2008�2009 гг.
(НШ�4245.2008.8) и в рамках программы “Раз�
витие научного потенциала Высшей школы”
Минобрнауки РФ
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