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Вступ. Процес компримування природного 
газу відцентровим нагнітачем здійснюється за 
рахунок енергії обертання робочого колеса. З 
робочого колеса газ потрапляє до напрямного 
апарата, що має назву дифузор. У дифузорі кі-
нетична енергія газу частково перетворюється в 
потенційну, що призводить до зростання тиску 
[1]. У подальшому газ надходить до нагніталь-
ної камери, де відбувається подальше перетво-
рення енергії. 

Компримування природного газу часто су-
проводжується таким явищем, як помпаж, яке 
виникає при зменшенні витрати через нагнітач. 
Для явища помпажу характерним є виникнення 
коливань значної амплітуди всього потоку в 
нагнітачі. При таких коливаннях газ подається 
поштовхами, що призводить до сильних ударів 
та зміни споживаної потужності [2]. Як наслі-
док, ускладнюється експлуатація нагнітачів 
природного газу, а в окремих випадках можли-
ве їх руйнування. 

 
Аналіз попередніх досліджень. Оскільки 

явище помпажу негативно впливає на процес 
експлуатації нагнітачів природного газу, то 
цьому явищу присвячена значна кількість нау-
кових публікацій [2,3,10,11,12,13,14]. Характе-
рною рисою яких є вивчення явищ помпажу, з 
точки зору виявлення конструктивних особли-
востей, які здатні забезпечити стійку роботу 
нагнітачів. 

У роботі [2] для вивчення явища помпажу 
розроблена спрощена модель компресора, яка 
не враховує ступінь підвищення тиску газу, що 
дало підстави автору зробити припущення про 
незмінність густини газу і температури при 
проходженні потоку через компресор. 

Автори робіт [3, 4] у своїх дослідженнях 
опирались на роботи Грейцера-Мура [5-7], у 
яких отримані математичні моделі, які врахо-
вують нелінійні особливості характеристик 
компресора і властивості приєднаної до нього 
мережі. 

У роботі [3] шляхом лінеаризації матема-
тичної моделі Грейцера-Мура визначено особ-
ливі точки та побудовано фазовий портрет сис-
теми, на основі якого проведений біфуркацій-
ний аналіз. 

Для виявлення впливу перепуску потоку 
через антипомпажний клапан на розвиток яви-
ща помпажу у роботі [4] в модель Грейцера-
Мура без належного обґрунтування уведена 
величина потоку, який подається з виходу ком-
пресора на його вхід. 

Недоліком вказаних робіт є те, що нагні-
тач, як газодинамічна система, не розглядається 
як кібернетична система у термінах «вхід-
вихід». 

 
Постановка завдання. Метою математич-

ного моделювання явища помпажу у відцент-
ровому нагнітачі природного газу є встанов-

УДК 681.5.015 

МАТЕМАТИЧНЕ МОДЕЛЮВАННЯ ЯВИЩА ПОМПАЖУ  
У ВІДЦЕНТРОВОМУ НАГНІТАЧІ ПРИРОДНОГО ГАЗУ 

М.І. Горбійчук, М.І. Когутяк , А.І. Лагойда, Н.В. Ткачешак 

 ІФНТУНГ, 76019, м. Івано-Франківськ, вул. Карпатська, 15, тел. (0342) 504521, 
e-mail:  l a h o i d a a n d r i i @ g m a i l . c o m  

Робота присвячена дослідженню актуальної науково-практичної задачі, яка полягає у встановленні 
залежностей та побудові математичної моделі динаміки відцентрового нагнітача природного газу комп-
ресорного агрегату. Запропонована модель ґрунтується на основних законах термодинаміки і враховує на-
явність антипомпажного клапана, що дозволить проводити імітаційні експерименти в помпажній зоні 
роботи нагнітача з метою синтезу ефективних систем керування та протиаварійного захисту компресора. 

Ключові слова: магістральний газопровід, компресорний агрегат, антипомпажний клапан, математична 
модель, нагнітач. 
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The article is devoted to study of the topical scientific and practical problem, which consists in establishing of 

dependencies and building of a mathematical model of dynamics of the natural gas centrifugal supercharger of the 
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лення функціонального взаємозв’язку між вхі-
дними і вихідними величинами системи, що 
дасть змогу включити розроблену модель до 
моделі « газоперекачувальний агрегат – мере-
жа». 

 
Виклад основного матеріалу. Схематичне 

зображення нагнітача природного газу показа-
но на рисунку 1. Система компримування при-
родного газу складається із впускного каналу 1, 
яким потік cQ  надходить під тиском cP , осьо-
вого нагнітача природного газу 2, з виходу яко-
го через вихідний канал 3 газ надходить в єм-
ність 4. Із ємності 4 газ вихідним каналом 5 по-
дається у мережу. У разі виникнення помпажу 
частина газу із вихідного каналу 5 через анти-
помпажний клапан 6 каналом 7 надходить на 
вхід осьового нагнітача 7. 

Запишемо рівняння збереження кількості 
руху [2] для ділянки І (рис. 1): 

( )bd M v
F

dt
= ,                     (1) 

де  bM  - маса газу на нагнітанні; 
v  - швидкість газу. 
Силу F  визначимо за такою формулою: 

( )1 c aF S P P= − ,                     (2) 

де  1S  - поперечний переріз трубопроводу. 
Масу газу, яка знаходиться в об’ємі bV , об-

числимо за формулою: 

b b cM V ρ= ,                         (3) 
де  cρ  - густина газу на вході у нагнітач. 

Очевидно, що швидкість газу буде такою: 

1

Q
v

S
= ,                             (4) 

де  Q  - об’ємна витрата газу на вході нагнітача. 
Підставляючи (2) - (4) в (1), отримаємо: 

( ) ( )1
1

cb
c a

d QV
S P P

S dt

ρ
⋅ = − .             (5) 

Допускаючи, що температура газу є не-
змінною, із рівняння стану газу визначимо: 

0
0

c
c

P
z

P
ρ ρ= , 

де  0P , 0ρ  - певні «базові» значення тиску і 
густини природного газу; 

0

cZ
z

Z
= ; cZ , 0Z  - коефіцієнти стисливості 

газу. 
Оцінимо величину z . Для цього скориста-

ємося результатами експериментальних дослі-
джень, які отримані на КС-3 Долинського лі-
нійного управління магістральними газопрово-
дами ДП «Прикарпаттрансгаз». Значення кое-
фіцієнтів стисливості газу 0Z  і cZ  обчислюва-
лось за методикою описаною у [8]. Обсяг вибі-
рки становив 7527N =  значень 0Z  і cZ . Графік 
зміни z  у часі показаний на рис. 2, із якого ви-
дно, що значення z  близьке до одиниці. Було 
знайдено математичне сподівання 

[ ] 1,0036M z =  та середньоквадратичне відхи-

лення 42,829 10σ −= ⋅ . Для перевірки гіпотези 

0H  про рівність [ ] 1M z =  був використаний 
двосторонній критерій Ст’юдента [9]. Для рівня 
значущості 0,01 було установлено, що гіпотезу 

0H  слід прийняти. Таким чином, з прийнятною 
для практики точністю можна вважати, що при 
відносно невеликих відхиленнях тиску P  від 
його «базового» значення 0P  можна прийняти, 
що 1z = . 

За умови, що 1z =  будемо мати: 

0 0

c cP

P

ρ
ρ

= .                            (6) 

З врахуванням (6) рівняння (5) набуде та-
кого вигляду: 

( ) ( )0
1

1 0

cb
c a

d QPV
S P P

S P dt

ρ
⋅ = − . 

Оскільки Q  і cP  є функціями часу, то: 

( )c
c c a

dPdQ
P Q a P P

dt dt
+ = − ,           (7) 

де  
2
1 0

0 b

S P
a

Vρ
= . 

 
Рисунок 1 – Схематичне зображення нагнітача природного газу 
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Для знаходження величини cdP

dt
 запишемо 

рівняння збереження кількості речовини для 
об’єму bV . Отже, 

1
b

c

dM
m m m

dt
= + − , 

де  cm , 1m  і m  - масові витрати (рис. 1). 
Оскільки b c bM Vρ= , а 

( )0 1 1c cm m m Q Q Qρ+ − = + − , то: 

( )1
c

b c c

d
V Q Q Q

dt

ρ ρ= + − . 

З врахуванням (6), будемо мати: 

( )1
c c

c
b

dP P
Q Q Q

dt V
= + − . 

Витрата через байпас 1Q  визначається ха-
рактеристикою байпасного (антипомпажного) 
клапану БК (рис. 1): 

( )1 , клQ u Pβ= ∆ ,                     (8) 
де  u  - командний сигнал на відкриття БК; 

клP∆  - перепад тиску на БК. 
З врахуванням значення 1Q , матимемо: 

( )( ),c c
c кл

b

dP P
Q u P Q

dt V
β= + ∆ − .            (9) 

Значення cdP

dt
 із (9) підставимо у рівняння 

(7). У результаті отримаємо: 

( ) ( )( ),c a c кл

c b

dQ a Q
P P Q u P Q

dt P V
β= − − + ∆ − . (10) 

Для ємності pV  і ділянки обв’язки нагніта-
ча ІІ запишемо рівняння збереження кількості 
речовини: 

1
h

p

dM
m m m

dt
= − − .                   (11) 

Допускаємо, що густина газу у вихідному 
тракті компресора дорівнює 2ρ . Тоді рівняння 
(11), з врахуванням того, що 2h hM Vρ=  і 

( )1 2 1p k pm m m Q Q Qρ ′− − = − − , набуде такого 
вигляду: 

( )2
2 1h k p

d
V Q Q Q

dt

ρ ρ ′= − − ,             (12) 

де  hV  - сумарний об’єм pV  і ділянки ІІ; 

kQ  - витрата газу на виході із нагнітача. 
Приймаючи, що після нагнітача має місце 

адіабатичний процес, можемо записати: 

2

k

c
P

γρ = ,                         (13) 

де  γ  - показник адіабати; 
c  - постійна величина. 
Із рівняння (13) знаходимо: 

( )
1

2 kcP γρ = .                      (14) 
Візьмемо похідну від лівої і правої частин 

останнього рівняння. У результаті отримаємо: 
1 1

1
2 k

k

dPd
c P

dt dt
γ γρ −

= .                  (15) 

Значення 2ρ  і 2d

dt

ρ
 із (13) і (15) підставимо 

в рівняння (12). У результаті отримаємо: 

( )1
k

k k p
h

dP
P Q Q Q

dt V

γ ′= − − . 

Оскільки байпасний клапан працює у ре-
жимі «відкрито-закрито», то втратою тиску на 
БК можна знехтувати. Тоді 1 1Q Q′ = . 

Якщо врахувати значення 1Q , яке задано 
формулою (8), то останнє рівняння набуде та-
кого вигляду: 

( )( ),k
k k кл p

h

dP
P Q u P Q

dt V

γ β= − ∆ − .     (16) 

 
Рисунок 2 – Зміна величини z  у часі 
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При проходженні газу через нагнітач масо-
ва витрата m  залишається незмінною. Тому 

a k kQ Qρ ρ= . Звідси: 

a
k

k

Q Q
ρ
ρ

= . 

Із рівняння стану газу знаходимо: 

k k k

a a a

P T
z

P T

ρ
ρ

= ⋅ ,                     (17) 

де  k

a

Z
z

Z
= ; kZ , aZ  - коефіцієнти стисливості 

газу на виході і вході нагнітача; 
kT , aT  - температура газу на виході і вході 

нагнітача. 
Якщо використати рівняння політропи і га-

зового стану [1], то можна показати що: 
1n

n
k k

a a

T P

T P

−

 
=  
 

.                    (18) 

Підстановка (18) у рівняння (17) дає: 
1n

n
k k k

a a a

P P
z

P P

ρ
ρ

−

 
= ⋅ 

 
, 

де  n  - об’ємний показник політропи.  
Допускаючи, що 1z � , із останнього спів-

відношення знаходимо: 
1

n
k k

a a

P

P

ρ
ρ

 
=  
 

. 

Отже, 
1

n
k

k
a

P
Q Q

P

−
 

=  
 

.                    (19) 

Ступінь підвищення тиску газу відцентро-
вим нагнітачем природного газу визначають як 
відношення тиску на виході нагнітача до тиску 
на його вході [8]: 

k

a

P

P
ϕ= . 

При постійній швидкості обертання ротора 
нагнітача величина ϕ  є функцією витрати Q  
на його вході. Отже, 

( )k

a

P
Q

P
ϕ= . 

Із останнього співвідношення знайдемо: 

( )
k

a

P
P

Qϕ
= . 

З врахуванням значення aP  рівняння (10) 
набуде такого вигляду: 

( ) ( )( ),k
c c кл

c b

PdQ a Q
P Q u P Q

dt P Q V
β

ϕ
 

= − − + ∆ −  
 

.(20) 

Очевидно, що тиск T k sP P P= − ∆ , де sP∆  - 
втрати тиску при проходженні потоку газу че-
рез ємність pV . Якщо знехтувати значенням 

sP∆ , то k TP P= . Крім того, врахуємо, що рQ  
визначається [1] функцією характеристики ме-
режі - ( )р TQ Pπ= . А із рівняння (19) випливає, 

що ( )( )
1

n
kQ Q Qϕ −

= ⋅ . 
Останні міркування дають змогу рівняння 

(16) і (20) подати у такому вигляді: 

( ) ( )( ),T
c c кл

c b

PdQ a Q
P Q u P Q

dt P Q V
β

ϕ
 

= − − + ∆ −  
 

,(21) 

( )( ) ( ) ( )
1

,T n
T кл T

h

dP
P Q Q u P P

dt V

γ ϕ β π− = ⋅ − ∆ − 
 

.(22) 

Система диференціальних рівнянь (21) і 
(22 ) при зроблених допущеннях описує зміни у 
часі витрати Q , приведеної до входу нагнітача, 
і тиску TP  на його виході. 

Рівняння (20) і (21) приведемо до безрозмі-
рного вигляду. Для цього визначимо безрозмі-

рний час 0

b

Q t

V
τ = , а також безрозмірні витрати 

0

Q
q

Q
= , 

0

c
c

Q
q

Q
=  і тиски 

0

c
c

P
p

P
= , 

0

T
T

P
p

P
= . Тоді: 

( ) ( )( ),T
c c кл

c

pdq A
p q q u p q

d p qτ ϕ
 

= − − + Β ∆ −  
 

,(23) 

( )( ) ( ) ( )
1

,bT n
T кл T

h

Vdp
p q q u p p

d V
γ ϕ

τ
− = ⋅ −Β ∆ −Π 

 
,(24) 

де 
2

0 1

0 0

P S
A

Qρ
 

= ⋅ 
 

, ( ) ( )
0

1
, ,кл клu p u P

Q
βΒ ∆ = ∆ , 

( ) ( )
0

1
T Tp p

Q
πΠ = . 

Аналіз рівнянь (21) і (22) свідчить, що про-
цес компримування природного газу слід роз-
глядати як кібернетичну систему, схема якої 
наведена на рисунку 3. 

 
Рисунок 3 – Процес компримування  

як кібернетична система 
 
Входами такої системи є командний сигнал 

u , об’ємна витрата газу cQ  і тиск cP , а виходи 
– об’ємна витрата Q  і тиск TP . 

 
Висновки. В результаті проведених дослі-

джень встановлено функціональний зв’язок між 
вхідними і вихідними величинами системи, що 
дасть змогу включити розроблену модель до 
моделі «газоперекачувальний агрегат – мере-
жа». 
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