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ОПРЕДЕЛЕНИЕ КПД ПРИВОДА ЦЕНТРОБЕЖНОГО И ПОРШНЕВОГО КОМПРЕССОРА 

 
Получена формула коэффициента полезного действия (КПД) привода центробежного и поршневого компрессора, учитывающая 
адиабатную работу сжатия газа, потери на трение в подшипниках компрессора и потери давления газа в компрессоре. Показано, 
как учет потерь давления газа в компрессоре увеличивает КПД привода компрессора. На практических расчетах показано, что КПД 
привода, зависящее от потерь давления газа в компрессоре, может достигать значений порядка 0,01 в центробежном компрессоре и 
порядка 0,02 в поршневом компрессоре. 
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ВИЗНАЧЕННЯ ККД ПРИВОДУ ВІДЦЕНТРОВОГО І ПОРШНЕВОГО КОМПРЕСОРУ 

 
Отримано формулу коефіцієнту корисної дії (ККД) приводу відцентрового та поршневого компресора, яка враховує адіабатну ро-
боту стискання газу, втрати на тертя в підшипниках компресора та втрати тиску газу в компресорі. Показано, як врахування втрат 
тиску газу в компресорі збільшує ККД привода компресора. На практичних розрахунках показано, що ККД приводу, яке залежить 
від втрат тиску газу в компресорі, можуть досягати значень порядку 0,01 в відцентровому компресорі та порядку 0,02 в поршнево-
му компресорі. 

Ключові слова: компресор, привід компресору, коефіцієнту корисної дії. 
 

YU. OLEYNIK, A. PRASKO, E. OSMANOVA, S. NAUMENKO 
DETERMINING THE COEFFICIENT OF EFFICIENCY FOR THE DRIVES OF CENTRIFUGAL 
AND PISTON COMPRESSORS 

 
A formula of the coefficient of efficiency for the drives of centrifugal and piston compressors was derived. It takes into consideration the 
adiabatic work of gas compression, friction losses in compressor bearings and gas pressure losses in the compressor. In the past, gas pressure 
losses in the compressor were not taken into account and these arise due to the friction of compressed gas flows, and due to the fact that the 
gas needs to overcome local resistances and the bends in compressor cavities. The computation formula of the coefficient of efficiency of the 
compressor was converted and it is used for a separate computation of the two coefficients of efficiency of the drive, in particular the coeffi-
cient of efficiency that takes into account the adiabatic work of gas compression and the friction losses in the bearings and the coefficient of 
efficiency that takes into account only gas pressure losses in the compressor. The plots for the coefficient of efficiency of the drive that takes 
into consideration only gas pressure losses in the compressor were constructed for centrifugal and piston compressors. Practical computa-
tions of the coefficient of efficiency of the drive that depends only on gas pressure losses in the compressor were done for centrifugal and 
piston compressors. For the centrifugal compressor this coefficient of efficiency can reach the value of 0.01 and for the piston compressor 
this value can be equal to 0.02. The values of the second order should be taken into account when calculating and estimating the coefficient 
of efficiency of the drive of centrifugal and piston compressors. 

Key words: the compressor, the compressor drive and the coefficient of efficiency. 
 

Введение 
 

Для оценки технического состояния центро-
бежного или поршневого компрессорного агрегата 
необходимо определять коэффициент полезного 
действия привода компрессора (компрессорной 
части). Для этого нужно найти мощность, развива-
емую валом привода с учетом потерь мощности 
(энергии) в компрессоре. 

Обычно учитываются только потери тепла 
перекачиваемого газа и потери на трение в под-
шипниках компрессора. Но имеются дополнитель-
ные потери, вызываемые потерями давления пере-
качиваемого компрессором газа, вызванные тре-
нием газа, преодолением местных сопротивлений 
и поворотов проточной части компрессора. В ста-
тье будет рассмотрено, как дополнительные поте-
ри давления влияют на КПД привода центробеж-
ного и поршневого компрессора. 
 

Цель работы 
 

Определить формулу и практические значения 
КПД привода центробежного и поршневого ком-
прессора с учетом потерь давления сжимаемого 
компрессором газа. 
 

Определение формулы для КПД 
привода компрессора 

 
Для мощности, которую вал привода компрес-

сора передает непосредственно компрессору (рото-
ру центробежного компрессора, коленчатому валу 
поршневого компрессора), запишем выражение [1]: 
 рNNNN ∆++= традвал , (1) 

где валN  – мощность на валу привода компрессора, 
Вт; 

адN  – мощность, затрачиваемая на адиабат-
ное сжатие газа в компрессоре, Вт; 

трN  – мощность, теряемая в компрессоре на 
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трение в подшипниках, Вт; 
рN∆  – мощность, теряемая в компрессоре из-

за потерь давления газа при преодолении газом 
трения, местных сопротивлений, поворотов, Вт. 

Обычно рN∆  не учитывают, но эта мощность 

может быть больше трN . 

Для адN  запишем формулу [1, 2]: 

 
пол

пол
ад η
=

N
N , (2) 

где полN – мощность политропного сжатия газа, Вт; 

полη – политропный КПД компрессора. 
В конструкциях привод-компрессор трN  

оценивается с помощью величины мехη – механи-
ческого КПД на валу привода, которая показывает 
сколько процентов валN  передается компрессору 
без учета трN  [1, 2]: 

валмехтрвал NNN η=− , 

откуда для трN  получим: 
 ( ) валмехтр 1 NN η−= . (3) 

Для рN∆  запишем формулу [1]: 

 QрN р ∆=∆ , (4) 
где Δр – давление газа, теряемое в компрессоре 
(трение газа, преодоление газом местных сопро-
тивлений, потери при поворотах потока газа), Па; 

Q – объемный расход газа, который перека-
чивает компрессор, м3/с. 

Подставим формулы (2)–(4) в уравнение (1) и 
получим: 

( ) QрN
N

N ∆+η−+
η

= валмех
пол

пол
вал 1 ; 

QрNNNN валмехвал
пол

пол
вал ∆+η−+

η
= ; 

 Qр
N

N ∆
η

+
ηη

=
мехпол

пол

мех
вал

11 . (5) 

Для валN  запишем выражение с учетом КПД 
привода [1]: 
 прпрвал NN η= , (6) 

где прη  – КПД привода; 

прN  – мощность, затрачиваемая в приводе 
для получения валN , Вт. 

Величина прN  показывает мощность, кото-
рую получают в камере сгорания газотурбинного 
привода или в силовых цилиндрах поршневого 
привода. 

Подставим формулу (6) в уравнение (5) и по-
лучим: 

Qр
N

N ∆
η

+
ηη

=η
мехпол

пол

мех
прпр

11 ; 

 







∆+

ηη
=η Qр

N
N пол

пол

прмех
пр

1 . (7) 

Запишем выражение (7) в следующем виде: 
 2пр1прпр η+η=η ; (8) 

 
пр

пол

полмехпол

пол

прмех
1пр

11
N
NN

N ηη
=

ηη
=η ; (9) 

 
прмехпрмех

2пр
11

N
QрQр

N
∆

η
=∆

η
=η . (10) 

Величина 1прη  характеризует работу привода 
по сжатию газа в компрессоре с учетом следую-
щих потерь энергии: трение деталей компрессора, 
отдача тепла от газа в компрессоре во внешнюю 
среду. Величина 2прη  характеризует работу при-
вода по обеспечению движения газа в компрессо-
ре. Можно сказать, что 1прη  характеризует работу 

привода по сжатию газа в компрессоре, а 2прη  
характеризует работу привода по перемещению 
газа в компрессоре. При расчетах прη  обычно не 

определяют 2прη  и рассчитывают только 1прη  

(принимая 02пр ≈η ), т. к. работа по сжатию газа 
намного больше, чем по перемещению. Но при 
больших объемных расходах газа Q может возник-
нуть ситуация, когда 2прη  будет достигать значе-
ний до тысячных и сотых единиц, что необходимо 
учитывать. 
 

Оценка величины ηпр2 
 

Запишем формулу (10) в виде функции: 

( ) р
N
Qр ∆

η
=∆η

прмех
2пр

1 , 

которую будем рассчитывать для различных зна-
чений мехη , Q , прN . 

Величины мехη , Q , прN  будем задавать для 
конкретного типа компрессорного агрегата. 

Обычно объемный расход перекачиваемого газа 
измеряют в нормальных метрах кубических [3]: 

 н
ср

н QQ
ρ
ρ

= , (11) 

где нρ  – плотность газа при нормальных условиях 
(0 °С, 101325 Па), кг/м3; 

нQ  – расход газа в компрессоре при его 
плотности нρ , м3/с; 

срρ  – средняя плотность газа в компрессоре, 
кг/м3. 

Величину срρ  определим с помощью уравне-
ний состояния газа [2, 3]: 
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где 1ρ , 2ρ  – плотность газа на входе и выходе 
компрессора, кг/м3; 

1р , 2р  – абсолютное давление газа на входе 
и выходе компрессора, Па; 

1Т , 2Т  – температура газа на входе и выходе 
компрессора, К; 

1Z , 2Z – коэффициенты сжатия газа на входе 
и выходе компрессора; 

R – газовая постоянная, Дж/(кг∙К). 
Для привода, использующего природный газ в 

качестве топлива, запишем [1–3]: 
 тнтнтпр QНN ρ= , (13) 

где тН – низшая теплота сгорания топливного газа, 
Дж/кг; 

тнρ – плотность топливного газа при нор-
мальных условиях (0 °С, 101325 Па), кг/м3; 

тнQ – расход топливного газа при его плотно-
сти тнρ , м3/с. 

Для определения полN  будем использовать ве-
личину полA  (Дж/кг) – удельную политропную ра-
боту по сжатию газа в компрессоре [1–3]: 
 ннполпол QAN ρ= ; (14) 

 ( )1122пол 1
TZTZR

n
nA −
−

= ; (15) 

 



















=

22

11

1

2

1

2

ln

ln

TZ
TZ

р
р

р
р

n . (16) 

Проведем оценку ( )р∆η 2пр  (формулы (10)–
(16)) для центробежного компрессора с газотурбин-
ным приводом (ГТП) и мощностью порядка 6 МВт, 
который перекачивает природный газ (рис. 1). 

На рис. 1 принято, что ГТП может работать в 
пределах 4…6 МВт и обеспечивать нQ = 80 000–
160 000 нм3/час со значением следующих величин: 

тнQ = 2 000 нм3/час; мехη = 0,980; полη = 0,720; 

нρ = 0,7835 кг/м3; тН = 47,26 МДж/кг; R = 474 
Дж/(кг·К); 1р = 1,8 МПа; 2р = 3,9 МПа; 1Т = 35 °С; 

2Т = 111 °С (рис. 1). 
На рис. 1 показаны графики изменения 
( )р∆η 2пр  в зависимости от нQ , а так же даны зна-

чения величин ( )полмехполвал / ηη= NN  (формулы 
(5), (14)–(16)) и 1прη  (формула (9)). 

Графики рис. 1 показывают, что при 
Δр = 0…2 бар (0…2∙105 Па), величина ( )р∆ηпр2  

изменяется от 0 до 0,01. Потеря значения прη  на 

величину 0,01 ( 2прη  = 0,01 в формуле (8)) может 
быть при значениях Δр = 1…2 бар (рис. 1). При 
потерях давления Δр = 2…5 бар, получили, что 

( )p∆η 2пр = 0,02…0,05 (рис. 1), что очень суще-

ственно для прη . 

 
Рис. 1 – Графики ( )p∆η 2пр  для центробежного 

компрессора с ГТП при 98,0мех=η , 72,0пол=η , 

тнQ = 2000 нм3/час: 
1 – =нQ 80000 нм3/час,  
=валN 3,019 МВт, 1прη = 0,176; 

2 – =нQ 100000 нм3/час, 
=валN 3,774 МВт, 1прη = 0,182; 

3 – =нQ 120000 нм3/час, 
=валN 4,529 МВт, 1прη = 0,219; 

4 – =нQ 140000 нм3/час, 
=валN 5,284 МВт, 1прη = 0,255; 

5 – =нQ 160000 нм3/час, 
=валN 6,039 МВт, 1прη = 0,292 

 
Проведем оценку ( )р∆η 2пр  для поршневого 

компрессора с поршневым приводом мощностью 
порядка 1,0 МВт. Примем, что компрессор может 
работать в пределах 0,7…1,1 МВт и обеспечивать 

нQ = 16 000–24 000 нм3/час (рис. 2). 
Для поршневого компрессора приняты значе-

ния следующих величин (рис. 2): 
тнQ = 400 нм3/час; мехη = 0,930; полη = 0,800; 

нρ = 0,7835 кг/м3; тН = 47,26 МДж/кг; R = 474 
Дж/(кг∙К); 1р = 0,67 МПа; 2р = 1,63 МПа; 

1Т = 17 °С; 2Т = 83 °С. 
Из рис. 2 следует, что потеря значения прη  на 

величину 0,01…0,02 ( 2прη  в формуле (8)) может 
быть при значениях Δр = 0,5…1,5 бар. При поте-
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рях давления Δр = 2…4 бар, получим, что 
( )p∆η 2пр = 0,02…0,05 (рис. 2). 

 

 
 

Рис. 2 – Графики ( )p∆η 2пр  для компрессора с 

поршневым приводом при мехη = 0,930, 

полη = 0,80, тнQ = 400 нм3/час: 
1 – =нQ 16000 нм3/час, 
=валN 0,698 МВт, 1прη = 0,153; 

2 – =нQ 18000 нм3/час, 
=валN 0,785 МВт, 1прη = 0,172; 

3 – =нQ 20000 нм3/час, 
=валN 0,873 МВт, 1прη = 0,191; 

4 – =нQ 22000 нм3/час, 
=валN 0,960 МВт, 1прη = 0,210; 

5 – =нQ 24000 нм3/час, 
=валN 1,047 МВт, 1прη = 0,229 

 
Оценка величины Δр для центробежного 

и поршневого компрессора 
 

Для центробежного компрессора запишем 
произведение pQ∆  (теряемая мощность): 

пол

пол
ад η

δ=δ=∆
N

NQp , 

откуда для Δр получим: 

 
пол

пол1
η

δ=∆
N

Q
p , (17) 

где δ – коэффициент потерь [1, 4]. 
Для величины δ запишем: 

321 β+β+β=δ , 
где 1β  – потери от трения рабочего колеса центро-
бежного компрессора о сжимаемый газ; 

2β – потери от перетекания газа через уплот-
нения в рабочем колесе центробежного компрессо-
ра; 

3β – потери при перемещении газа в обрат-

ном направляющем аппарате и каналах (проточ-
ных частях) центробежного компрессора. 

Для величин 1β  и 2β  запишем следующие 
значения: 1β  = 0…0,02; 2β  = 0…0,02 [4]. Для 3β  
примем, что 13 β≈β , а значит 3β  = 0…0,02. 

Так как часть потерь переходит в нагрев газа, 
т. е. повышает температуру и давление газа, то 
будем учитывать средние значения потерь: 

δ = 0,01 + 0,01 + 0,01 = 0,03 
и перепишем формулу (17) с учетом, что δ = 0,03: 

 
пол

пол103,0
η

=∆
N

Q
p . (18) 

Подставим формулы (11) и (14) в выражение 
(18) и получим: 

ср
нн

ннпол

пол

03,0
ρ

ρ
ρ

η
=∆

Q
QA

p ; 

 полср
пол

03,0 Ap ρ
η

=∆ . (19) 

Для оценки формулы (19) примем значения, 
схожие значениями параметров на рис. 1: 

полη  = 0,720; нρ = 0,7835 кг/м3; R = 474 Дж/(кг∙К); 

1р = 1,8 МПа; 2р = 3,9 МПа; 1Т = 35 °С; 

2Т = 111 °С. После расчетов получены следующие 
результаты: срρ = 17,41 кг/м3; полA = 122393 Дж/кг; 
Δр = 0,888 бар. Значение Δр = 0,888 бар подставля-
ем в график рис. 1 и получаем 2прη ≈ 0,004…0,009, 

т. е. 2прη  может достигать максимальной величины 
порядка 0,01, что существенно для КПД привода. 

Для поршневых компрессоров будем оцени-
вать Δр как потери давления при прохождении газа 
из поршня компрессора через выпускной клапан в 
газотранспортную систему. Потери на трение газа 
и изменение направления потока газа не будем 
учитывать. Для потерь давлений в выпускном кла-
пане поршневого компрессора используем данные, 
полученные в литературе [5]: 

– для кольцевых, дисковых грибковых клапанов 
Δр = 0…0,1 2р ; 

– для прямоточных клапанов Δр = 0…0,03 2р . 
Для прямоточных клапанов, используемых в 

современных поршневых компрессорах, примем 
среднее значение потерь давления: 
 ( ) 22ср 015,02/03,0 ppp ==∆ . (20) 

Поршень поршневого компрессора совершает 
цикл (движение из нижней мертвой точки в верхнюю 
и обратно) за полный поворот вала компрессорного 
агрегата. При этом газ дважды нагнетается поршнем 
в выпускные клапана, т. е. за один поворот вала в 
одном цилиндре теряется давление, равное ср2 p∆ , а 

в N цилиндрах теряется давление Np∆ :  

ср2 pNpN ∆=∆ , 
откуда, с учетом формулы (20), получим: 
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 22 03,0015,02 pNpNpN ∆=∆=∆ . (21) 
При расчете по формуле (21) получено: 
– при N = 3, Np∆ = 0,147 МПа = 1,47 бар (ком-

прессоры Аякс); 
– при N = 5, Np∆ = 0,244 МПа = 2,44 бар (ком-

прессоры 10ГКН). 
Для потерь давлений 1,47 бар из рис. 2 полу-

чим значения 2прη  ≈ 0,02…0,03, а для потерь дав-

лений 2,44 бар – 2прη  ≈ 0,03…0,045. Допустим, 
что половина энергии от потерь давления в порш-
невом компрессоре переходит в температуру и 
давление газа, тогда получим, что 

2прη  ≈ 0,01…0,02. 
 

Выводы 
 

Получены практические максимальные зна-
чения величины 2прη : для привода центробежного 
компрессора – 0,01, для привода поршневого ком-
прессора – 0,02. Это существенные величины, ко-
торые необходимо учитывать при расчете КПД 
привода эксплуатируемого компрессора. 
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