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ВВЕДЕНИЕ

ТЕПЛОВЫЕ ДВИГАТЕЛИ

В зависимости от того, какой вид энергии преобразуется в двигателе 
в механическую работу, различают ветряные, гидравлические, теп
ловые, электрические и другие двигатели. У ветряных двигателей 
в механическую работу преобразуется энергия ветра, у гидравличе
ских — энергия падающей воды, у тепловых — тепло, развиваю
щееся при сжигании топлива. В последние годы появились атомные 
двигатели, у которых используется энергия распада атома.

В конце XVIII и в начале XIX вв. широкое распространение 
получили паровые машины, которые представляют собой один из пер
вых типов тепловых двигателей. Паровая машина была изобретена 
в 1763 г. русским теплотехником И. И. Ползуновым, но не получила 
тогда распространения. В Англии первая паровая машина была 
построена в 1784 г. До появления паровых машин ткацкие станки 
и другие рабочие машины и машины-орудия приводились в движение, 
главным образом, при помощи гидравлических двигателей, имеющих 
водяные колеса. Из-за этого фабрики приходилось располагать вдоль 
рек. Мощность гидравлических двигателей сильно зависела от вре
мени года. Паровую машину можно было размещать в любом месте. 
" Недостатком паросиловых установок с поршневыми паровыми 
машинами является высокий расход топлива, т. е. низкая экономич
ность. Для оценки экономичности двигателей разных типов служит 
показатель, который называется коэффициентом полезного действия 
(к. п. д.) и представляет собой отношение полезно использованной 
энергии к затраченной.

Развитие промышленности в начале XX в. вызвало повышенный 
спрос на более мощные и более экономичные двигатели, чем поршне
вые паровые машины. Тогда появляется паровая турбина, которая 
превосходит поршневую паровую машину по своей компактности, 
мощности и экономичности.

У паровых двигателей — паровой машины и паровой турбины — 
преобразование тепла в механическую работу производится при 
помощи теплоносителя (рабочего тела), каким является пар. Сообще
ние тепла пару и сжигание топлива для этой цели производят 
не внутри двигателя, а вне его, в отдельном нагревательном устрой
стве, т. е. в паровом котле. Такие тепловые двигатели называют дви
гателями с внешним сгоранием.
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4 ВВЕДЕНИЕ

ДВИГАТЕЛИ ВНУТРЕННЕГО СГОРАНИЯ

Существуют тепловые двигатели, у которых топливо сжигается 
в камере сгорания, находящейся внутри двигателя, а теплоно
сителем (рабочим телом) служат газообразные продукты сго
рания.

Такие тепловые двигатели называются двигателями внутреннего 
сгорания, которые, так же как и паровые двигатели, имеют две разно
видности:

поршневые двигатели и газовые турбины.
Двигатели внутреннего сгорания имеют ряд преимуществ 

по сравнению с паровыми двигателями. Вследствие отсутствия котла 
двигатели внутреннего сгорания имеют меньший вес и меньшие раз
меры, чем паровые двигатели одинаковой мощности. Основное пре
имущество двигателей внутреннего сгорания заключается в их высо
кой экономичности.

В начале XIX в. было несколько неудачных попыток создать 
двигатель внутреннего сгорания. Двигатель внутреннего сгорания, 
работавший на светильном газе, был построен Ленуаром в 1860 г. 
в Париже. Этот первый двигатель внутреннего сгорания был весьма 
несовершенным и имел к. п. д. значительно меньший, чем паровая 
машина. Это объясняется тем, что в двигателе Ленуара отсутство
вало сжатие горючей смеси перед воспламенением. Несмотря на 
то, что к концу XIX в. газовые двигатели внутреннего сгорания 
были усовершенствованы, широкого распространения они не полу
чили.

Искусственное газообразное топливо, каким является светильный 
газ, имело высокую цену, а хранение и транспортировку природного 
газа в то время трудно было организовать из-за низкого уровня 
развития техники.

ПЕРВЫЕ БЕНЗИНОВЫЕ ДВИГАТЕЛИ С ЭЛЕКТРИЧЕСКИМ 
ЗАЖИГАНИЕМ

В конце XIX в. резко возросла добыча нефти. Путем перегонки 
из сырой нефти стали получать бензин, керосин и другие фракции. 
Бензин и керосин относятся к наиболее легким фракциям нефти, 
кипящим при низкой температуре. Более тяжелая фракция — это 
соляровое масло. За ней следуют различные смазочные масла. 
К наиболее тяжелым фракциям относятся мазуты. Появление в боль
ших количествах бензина и керосина привело к созданию двигателей 
внутреннего сгорания, предназначенных для. работы на этих сортах 
жидких топлив.

Один из первых двигателей внутреннего сгорания, работавший 
на жидком топливе (бензине) конструкции русского моряка 
И. С. Костовича, был изготовлен в 1879 г. на Охтенской судострои
тельной верфи (фиг. 1).



Фиг. 1. Двигатель внутреннего сгорания конструкции И. С. Костовича.
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6 ВВЕДЕНИЕ

Через несколько лет после появления двигателя Костовича 
в 1883 г. в Германии Даймлером также был построен бензиновый 
двигатель, но меньшей мощности и со значительно большим удельным 
весом, чем у двигателя Костовича.

КЕРОСИНОВЫЕ ДВИГАТЕЛИ С КАЛОРИЗАТОРОМ

Вскоре после разработки первых бензиновых двигателей появи
лось большое количество керосиновых двигателей разных кон
струкций. Производство керосиновых двигателей было начато 
в 1882 г. Петербургским машиностроительным заводом бр. Нобель 
(ныне завод «Русский дизель»). Керосиновые двигатели выпускал 
также Московский машиностроительный завод Бромлей (ныне «Крас
ный пролетарий») и др. Двигатель завода Бромлей имел неохлаждае- 
мую крышку цилиндра в форме шара, которая во время работы сильно 
нагревалась и способствовала испарению и воспламенению поступаю
щего в цилиндр керосина. Такие двигатели назывались двигателями 
с калильным шаром или с калоризатором.

У керосиновых двигателей того времени удельный расход топлива 
при полной нагрузке составлял 400—500 г/л. с. ч., что соответствует 
к. п. д. 12—16%. Возникла необходимость создания экономичных 
двигателей внутреннего сгорания, приспособленных для работы 
на более тяжелых и более дешевых сортах жидкого топлива, чем бен
зин и керосин.

ДВИГАТЕЛИ С ВОСПЛАМЕНЕНИЕМ ОТ СЖАТИЯ, РАБОТАЮЩИЕ 
НА ТЯЖЕЛОМ ТОПЛИВЕ (ДИЗЕЛИ)

В 90-х гг. XIX в. появились двигатели внутреннего сгорания 
нового типа — двигатели с воспламенением от сжатия или, как 
их иначе называют,— дизели. У этих двигателей в цилиндре сжи
мается воздух, а не горючая смесь. К концу сжатия температура воз
духа повышается до 500—700° С. В этот момент в цилиндр впрыски
вается жидкое топливо. От соприкосновения со сжатым воздухом, 
имеющим высокую температуру, топливо воспламеняется без прину
дительного зажигания. Первый двигатель с воспламенением от сжа
тия мощностью 20 л. с. при 172 об/мин был построен в 1897 г. в Гер
мании Аугсбургским машиностроительным заводом по предложению 
немецкого инженера Р. Дизеля. Удельный расход топлива у этого 
двигателя оказался намного ниже, чем у керосиновых двигателей 
с небольшой степенью сжатия и составлял 247 г/л. с. ч. Вскоре, 
в 1899 г., на заводе «Русский дизель» (б. Петербургском машинострои
тельном заводе бр. Нобель) был построен двигатель с воспламене
нием от сжатия оригинальной конструкции. Этот двигатель работал 
не только на керосине, но и на сравнительно тяжелых сортах жидких 
топлив — соляровом масле и на сырой нефти. Удельный расход нефти 
был снижен до 223 г/л. с. ч., что соответствует к. п. д. около 28%.
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Один из первых двигателей с воспламенением от сжатия, построен
ный на заводе «Русский дизель», показан на фиг. 2.

Заводом «Русский дизель» в 1903 г. были изготовлены дизели 
мощностью 120 л. с. для первого в мире теплохода «Вандал»,
построенного Сормовским 
заводом.

К производству дизе
лей приступили Коломен
ский и Харьковский паро
возостроительные заводы, 
Николаевский судострои
тельный завод и др.

БЕСКОМПРЕССОРНЫЕ 
ДИЗЕЛИ

Фиг. 2. Один из первых двигателей с воспламене
нием от сжатия, построенный на заводе «Русский 

дизель».

У большинства дизе
лей, выпускавшихся до 
первой мировой войны, 
топливо впрыскивалось в 
цилиндр и распыливалссь 
при помощи сжатого воз
духа давлением около 
45—50 кг/см2. Для полу
чения сжатого воздуха на 
дизели устанавливали ком
прессоры и баллоны. Рас- 
пыливание топлива сжа
тым воздухом обеспечи
вало образование однород-' 
ной горючей смеси, но 
около 10% полезной мощ
ности дизеля необходимо
было затрачивать на привод компрессора. Наличие компрессора 
усложняло конструкцию дизеля. Появились бескомпрессорные ди
зели, у которых топливо распыливается при впрыскивании под 
высоким давлением в цилиндр или при помощи вихревых движений 
сжатого в цилиндре воздуха. Одним из первых создателей беском- 
прессорного дизеля был русский инженер Г. В. Тринклер.В 1899 г. 
на Путиловском заводе (ныне Ленинградский Кировский завод) 
по его проекту был построен первый бескомпрессорный дизель 
мощностью 10 л. с. Над созданием бескомпрессорного дизеля работал 
также талантливый изобретатель Я. В. Мамин, построивший такой 
дизель в период 1902—1908 гг. Бескомпрессорный дизель Я. В. Ма
мина был установлен на первый колесный трактор в 1910 г. Ши
рокое распространение бескомпрессорные дизели получили после 
первой мировой войны.



8 ВВЕДЕНИЕ

ОБЛАСТИ ПРИМЕНЕНИЯ ДВИГАТЕЛЕЙ ВНУТРЕННЕГО СГОРАНИЯ

Двигатели внутреннего сгорания применяются в сельском хозяй
стве, в нефтяной промышленности, на лесоразработках, на всех видах 
транспорта и в других областях народного хозяйства.

В сельском хозяйстве сотни тысяч двигателей внутреннего сгора
ния применяются для привода в движение тракторов, комбайнов 
и мелких электростанций.

Еще большее количество двигателей внутреннего сгорания рабо
тает на автотранспорте. На легковых автомобилях устанавливают 
бензиновые карбюраторные двигатели с принудительным электриче
ским зажиганием. На небольших грузовых автомобилях также при
меняют карбюраторные двигатели, а на тяжелых грузовых автомо
билях — дизели.

Все большее распространение дизели начинают получать для 
работы на железнодорожном транспорте. Менее экономичные паро
возы заменяют тепловозами, т. е. локомотивами, которые приводятся 
в движение дизелями. Мощность дизелей современных магистраль
ных тепловозов достигает 3000 л. с.

Широкое распространение двигатели внутреннего сгорания полу
чили в качестве силовых судовых установок. Для привода гребного 
винта на речных и морских судах применяют дизели разных конструк
ций мощностью от 10 до 20 000 л. с.

Крупным потребителем двигателей внутреннего сгорания в райо
нах, удаленных от центральных электростанций, является нефтяная 
промышленность.

В связи с широкой механизацией строительных и дорожных работ 
большое количество дизелей устанавливают на экскаваторах, скрепе
рах, катках и других дорожных машинах.

В лесной промышленности дизели устанавливают на передвиж
ных электростанциях, которые служат источником энергии для при
вода в движение электропил и других орудий на лесоразработках, 
а также в качестве судовых двигателей на лесосплаве.

Двигатели внутреннего сгорания имеют широкое распростране
ние в авиации.

РАЗВИТИЕ ДВИГАТЕЛЕСТРОЕН И Я В СССР

Несмотря на то, что отечественными изобретателями и инжене
рами было создано много новых совершенных образцов двигателей 
внутреннего сгорания, техническая отсталость дореволюционной 
России препятствовала их широкому внедрению.

Только после Великой Октябрьской социалистической революции 
двигателестроение в нашей стране стало развиваться быстрыми тем
пами. В годы первых пятилеток были построены тракторные и авто- 
мобильныезаводы. Резко вырос выпуск судовых и стационарных дизе
лей на Коломенском и Харьковском паровозостроительных заводах, 
Ленинградском заводе «Русский дизель», Горьковском заводе «Двш 
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гатель революции» и др. Перед Великой Отечественной войной были 
выпущены образцы мощных легких быстроходных дизелей В2 и др.

Еще более успешно двигателестроение развивалось в послевоен
ный период. Были созданы новые образцы тракторных и автомобиль
ных дизелей и начат выпуск тепловозных дизелей. При создании 
новых конструкций двигателей были учтены теоретические основы, 
разработанные советскими учеными. Теорию рабочего цикла поршне
вых двигателей внутреннего сгорания, основоположником которой 
является проф. В. И. Гриневецкий, разработали советские'ученые 
Н. Р. Брилинг, Е. К. Мазинг, А. С. Орлин, Б. С. Стечкин и др. 
Работы по вопросам прочности деталей проведены С. В. Серенсеном, 
Р. С. Кинасошвили и др.



ЧАСТЬ ПЕРВАЯ

КОНСТРУКЦИЯ

ГЛАВА 1

ПРИНЦИП РАБОТЫ ДВИГАТЕЛЕЙ ВНУТРЕННЕГО СГОРАНИЯ

§ 1. КЛАССИФИКАЦИЯ ПОРШНЕВЫХ ДВИГАТЕЛЕЙ ВНУТРЕННЕГО 
СГОРАНИЯ

Для двигателей внутреннего сгорания характерно большое раз
нообразие типов. По принципу действия двигатели внутреннего 
сгорания можно разделить на две основные группы: поршневые 
и лопаточные или ротативные.

Поршневые двигатели состоят в основном из цилиндра, в котором 
совершает возвратно-поступательное движение поршень, из криво
шипно-шатунного механизма, органов газораспределения и вспомо
гательных механизмов. Превращение тепловой энергии в механиче
скую работу у поршневых двигателей происходит не непрерывно, 
а последовательными циклами.

Лопаточные газотурбинные двигатели (газовые турбины) состоят 
в основном из неподвижного статора, в котором вращается ротор, 
представляющий собой вал с насаженными на него дисками. 
На дисках имеются лопатки, которые расположены или по их окруж
ности или на торцовых поверхностях. В отличие от поршневых дви
гателей у газотурбинных двигателей преобразование тепловой энер
гии в механическую происходит не в виде циклического процесса, 
а непрерывно. Ниже будут рассматриваться только поршневые 
двигатели внутреннего сгорания и главным образом дизели. Общая 
схема классификации этих двигателей показана на фиг. 3.

В зависимости от применяемого топлива поршневые двигатели 
можно разделить на газовые, жидкостные и газо
жидкостные. В качестве газообразного топлива может при
меняться генераторный газ, вырабатываемый в газогенераторах 
из дров, торфа и угля, а также природный газ и другие виды газооб
разного топлива, как, например, коксовый газ и др. В качестве жид
кого топлива используют главным образом нефтяные топлива, т. е. 
бензин, керосин, газойль, соляровое масло, моторное топливо, 
мазуты, а также продукты перегонки угля и спирт. Газожидкостные 
двигатели работают на смеси газообразных и жидких топлив. При этом 
основным топливом является газообразное, а жидкое расходуется в 
небольшом количестве и является запальным.
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Фиг. 3. Схема классификации двигателей внутреннего сгорания.
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В зависимости от способа воспламенения топлива современные 
поршневые двигатели делятся на двигатели с прину
дительным зажиганием (главным образом, при. помощи 
электрической искры) и двигатели с воспламене
нием от сжатия — дизели или газожидкостные двигатели 
(газодизели).

Двигатели с принудительным зажиганием и двигатели с воспла
менением от сжатия делятся в зависимости от способа осуществления 
рабочего цикла на четырехтактные и двухтакт
ные. У четырехтактных двигателей рабочий цикл в каждом 
цилиндре совершается за два оборота коленчатого вала, т. е. за четыре 
хода поршня, а у двухтактных —за один оборот коленчатого вала, 
т. е. за два хода поршня'. Каждое перемещение поршня из одного 
крайнего положения в другое называется тактом.

По конструктивной схеме двигатели внутреннего сгорания могут 
быть разбиты на несколько групп. Различают двигатели простого 
и двойного действия. У двигателей простого действия рабочий 
ход поршня совершается при движении поршня в одну сторону, 
а у двигателей двойного действия (фиг. 4) при движении как в одну, 
так и в другую стороны.

В зависимости от способа передачи движения от поршня к шатуну 
различают двигатели тронковые и крейцкопфные. 
У тронковых двигателей поршень непосредственно связан с шатуном 
и юбка поршня или тронк направляет движение поршня в цилиндре. 
Через юбку поршня передается боковое усилие на стенку ци
линдра. У крейцкопфных двигателей (фиг. 4) боковое усилие вос
принимается не поршнем, а ползуном или крейцкопфом (кресто
виной), который опирается на специальные направляющие. Крейц
копфными бывают главным образом мощные двигатели двойного 
действия.

По числу и расположению цилиндров двигатели внутреннего 
сгорания разделяются на одноцилиндровые и много
цилиндровые. Одноцилиндровыми бывают только двигатели 
небольшой мощности. Большинство современных двигателей внутрен
него сгорания многоцилиндровые. Цилиндры могут быть располо
жены раздельно, в один или несколько рядов или в виде звезды. 
Двигатели, у которых цилиндры расположены в ряд, называются 
рядным и. Если цилиндры расположены в один ряд, то такие 
двигатели называют однорядными, а если рядов несколько, 
то м н о г о р я д н ы ми. Двигатели с расположением цилиндров 
вокруг коленчатого вала в виде звезды называют звездообразными. 
Конструктивные схемы двигателей приведены на фиг. 5.

В зависимости от назначения двигатели внутреннего сгорания 
также могут быть разделены на большое количество групп. Суще
ствуют двигатели стационарные, судовые, авиа
ционные, автомобильные, тракторные, тепло
возные и другие. От назначения двигателя в большой мере зави-
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Фиг 4. Двухтактный крейцкопфный дизель двойного действия.
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сят его основные технико-экономические показатели: вес, габаритные 
размеры, мощность.

Рядные звездообразные

Фиг. 5. Конструктивные схемы двигателей внутреннего сгорания:
1 — однорядный двигатель с вертикальным расположением цилиндров; 2 — двигатель 
с V-образным расположением цилиндров; 3 — двигатель с W-образным расположением 
цилиндров; 4 — двигатель с горизонтальным оппозитным расположением цилиндров; 5 — 
двигатель с Н-образным горизонтальным расположением цилиндров; 6 — однорядный зве

здообразный двигатель; 7 — двухрядный звездообразный двигатель.

§ 2 ПРИНЦИП РАБОТЫ ЧЕТЫРЕХТАКТНОГО ДВИГАТЕЛЯ

Поршневой четырехтактный двигатель (фиг. 6) состоит из картера, 
образующего кривошипную камеру, где находится кривошипно
шатунный механизм; цилиндра, внутри которого движется поршень, 
и крышки цилиндра, в которой размещены органы газораспределе
ния — впускной и выпускной клапаны.

Поршень перемещается в цилиндре из одного крайнего положения 
в другое, совершая возвратно-поступательное движение. Эти край
ние положения поршня называются положениями в мертвых точках. 
Положение поршня, когда расстояние между ним и крышкой 
цилиндра наименьшее, называется положением во внутренней (верх
ней) мертвой точке и обозначается в. м. т. Другое крайнее положение 
поршня, когда расстояние между ним и крышкой цилиндра дости
гает наибольшей величины, называется положением в наружной 
(нижней) мертвой точке — н. м. т. Перемещение поршня из одной 
мертвой точки в другую называется тактом.

Рабочий цикл четырехтактного двигателя состоит из следующих 
четырех тактов: впуска, сжатия, рабочего хода и выпуска. Порядок 
работы четырехтактного дизеля таков.



Фиг. 6. Принцип работы четырехтактного дизеля: 
а — впуск; б — сжатие; в — расширение; г — выпуск.
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Во время такта впуска поршень перемещается из в. м. т. 
в н. м. т. Вначале этого такта открывается впускной клапан. При 
движении поршня по направлению к н. м. т. объем, заключенный 
между поршнем, стенками и крышкой цилиндра, увеличивается. 
В цилиндре создается разрежение. Вследствие этого воздух из окру
жающей среды через впускной клапан попадает в цилиндр.

Затем начинается обратное движение поршня из н. м. т. в в. м. т.; 
при этом впускной клапан закрывается. Так как пространство 
между поршнем и крышкой цилиндра уменьшается, заключенный 
в цилиндре воздух сжимается. Происходит такт сжатия. При 
сжатии сильно повышается давление и температура сжимаемого 
воздуха. В конце такта сжатия в цилиндр впрыскивается топливо, 
которое самовоспламеняется под воздействием горячего воздуха. 
Выделение тепла при сгорании топлива вызывает резкое повышение 
температуры и давления воздуха по сравнению с теми температурой 
и давлением, которые имел воздух в конце сжатия.

Под действием повышенного давления поршень перемещается 
из в. м. т. в н. м. т. и совершает такт расширения или рабочий ход. 
Находящиеся в цилиндре продукты сгорания расширяются, а давле
ние и температура их понижаются. При этом тепловая энергия газов 
преобразуется в механическую работу. Часть механической энергии 
затрачивается на преодоление полезных сопротивлений, т. е. на при
ведение в движение электрогенератора, гребного винта или колес 
автомобиля. Остальная часть механической энергии расходуется 
на преодоление сопротивлений от сил трения и противодавления 
газов во время подготовительных тактов и на увеличение живой 
силы движущихся частей двигателя (главным образом, маховика). 
Происходит увеличение угловой скорости вращения коленчатого 
вала, т. е. избыточная часть механической энергии, полученная 
во время такта расширения, из потенциальной преобразуется в кине
тическую. Во время такта расширения маховик как бы поглощает, 
аккумулирует механическую энергию, которую он отдает в течение 
остальных трех тактов.

За тактом расширения следует такт выпуска. В начале этого такта 
открывается выпускной клапан, и поршень, перемещаясь из н. м. т. 
в в. м. т., выталкивает продукты сгорания в атмосферу. Некоторая 
часть продуктов сгорания (остаточные газы) остается в пространстве 
между поршнем и крышкой цилиндра.

На этом рабочий цикл заканчивается, а затем повторяется в той же 
последовател ьности.

Такты впуска и выпуска называются насосными ходами. В тече
ние этих тактов поршень двигателя работает как поршень насоса, 
засасывая окружающий воздух и выталкивая из цилиндра продукты 
сгорания.

У четырехтактных двигателей с электрическим зажиганием рабо
чий цикл протекает примерно так же, как и у дизелей. Разница 
заключается в том, что в цилиндр во время такта впуска засасывается 
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не чистый воздух, а горючая смесь воздуха с газообразным или испа
рившимся жидким топливом. Кроме того, в конце сжатия горючая
смесь воспламеняется принудительно электрической искрой, а не
самовоспламеняется как у дизелей.

У большинства поршневых двигателей 
для преобразования возвратно-поступатель
ного движения поршня во вращательное дви
жение вала применяется кривошипно-шатун
ный механизм.

Во время такта расширения усилие от 
давления газов Р через поршень передается 
на поршневой палец и на шатун и одновре
менно прижимает поршень к стенке цилиндра 
с силой N (фиг. 7). Усилие S, направленное 
по оси шатуна, через шатунную шейку дей
ствует на колено вала. Радиальное усилие К, 
направленное по радиусу кривошипа, при
жимает коренные шейки коленчатого вала к 
подшипникам, а тангенциальное касательное 
усилие Т, направленное перпендикулярно 
радиусу кривошипа и приложенное к шатун
ной шейке, вращает коленчатый вал.

Объем, описываемый поршнем при переме
щении от одной мертвой точки в другую, на
зывается рабочим объемом цилиндра Vh.

Объем между крышкой цилиндра и пор- 

Фиг. 7. Схема передачи 
усилий от поршня колен

чатому валу.

шнем, находящимся в н. м. т., называется полным объемом цилин
дра Va. Объем между крышкой цилиндра и поршнем, находящимся 
в в. м т., называется пространством сжатия Vc.

§ 3. ПРИНЦИП РАБОТЫ ДВУХТАКТНОГО ДВИГАТЕЛЯ

Основное отличие двухтактного двигателя от четырехтактного 
заключается в способе газообмена — очистки цилиндра от продуктов 
сгорания и зарядки его свежим воздухом или горючей смесью. 
У четырехтактных двигателей поршень рабочего цилиндра действует 
подобно поршню насоса, выталкивая продукты сгорания и засасы
вая воздух. Эти процессы протекают во время тактов впуска 
и .выпуска, продолжительность которых составляет приблизи
тельно 50% продолжительности всего цикла.

У двухтактных двигателей продолжительность процесса газооб
мена составляет всего 25—30% продолжительности цикла. В конце 
такта расширения и в начале такта сжатия через органы газораспре
деления в цилиндр нагнетается сжатый воздух или горючая смесь, 
которые вытесняют продукты сгорания и занимают их место. Эти про
цессы называются продувкой и зарядкой цилиндра. Продувочный 
воздух или горючая смесь предварительно сжимаются отдельным 
продувочным насосом.

Л.ЖРГУЛИР .421--------------
ГОС. ПУБЛИЧНАЯ

НАУЧНО-ТЕХНИЧЕСКАЯ 
БИБЛИОТЕКА СССР

i 3/iM 57?
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Органами газораспределения у двухтактных двигателей являются 
окна (щели) во втулке цилиндра, перекрываемые поршнем, клапаны 
или золотники.

На фиг. 8 показан принцип действия двухтактного дизеля со щеле
вым газораспределением и контурной продувкой. Этот дизель рабо
тает следующим образом. В конце такта сжатия, так же как у четы
рехтактных дизелей, в камеру сгорания впрыскивается топливо, 
которое самовоспламеняется и сгорает. Вследствие выделения тепла 
сильно повышаются температура и давление газов в цилиндре и начи
нается такт расширения. За 65—70° угла поворота коленчатого вала 
до н. м. т. (что соответствует приблизительно 24—27% хода поршня) 
начинается открытие выпускных окон и происходит истечение про
дуктов сгорания из цилиндра. Давление в цилиндре быстро пони
жается. За 45—50° угла поворота коленчатого вала до н. м. т. 
(12—15% хода поршня) начинают открываться продувочные окна. 
В этот момент давление газов в цилиндре приблизительно равно дав
лению продувочного воздуха. Через открывающиеся продувочные 
окна в цилиндр поступает свежий воздух, вытесняющий продукты 
сгорания. Продувка продолжается до тех пор, пока поршень при 
обратном ходе не закроет продувочные окна. Так как выпускные окна 
еще остаются открытыми, то при дальнейшем движении поршня 
к в. м. т., поршень выталкивает часть воздуха и остаточных газов 
в атмосферу. После закрытия выпускных окон начинается сжатие. 
Часть хода поршня от н. м. т. до момента закрытия выпускных 
окон называется потерянным ходом.

Существуют различные системы продувки двухтактных двига
телей. Кроме наиболее распространенной контурной системы про
дувки, также применяется прямоточная продувка. При контурной 
продувке поток продувочного воздуха выходит из продувочных окон, 
проходит вдоль цилиндра вверх по направлению к крышке, а затем 
отклоняется и движется вниз к выпускным окнам. Путь воздуха 
как бы соответствует контуру цилиндра. У двигателей с прямоточной 
продувкой поток продувочного воздуха движется в одном направле
нии— вдоль оси цилиндра. Прямоточная продувка обеспечивает 
лучшую очистку цилиндра, чем контурная. Наиболее совершенная 
система продувки это прямоточно-щелевая продувка у двигателей 
с двумя противоположно движущимися поршнями в одном цилиндре. 
Примером такого двигателя может служить дизель Д100, устанавли
ваемый на тепловозах ТЭЗ (фиг. 9). У этого двигателя поток воздуха 
входит через продувочные окна, расположенные в верхней части 
цилиндра, и, совершая винтообразное движение, выходит через 
выпускные окна, расположенные в нижней части цилиндра. Другой 
способ прямоточной продувки применяется у автомобильных двух
тактных дизелей ЯАЗ-204 и ЯАЗг206 (фиг. 10 и 11). Здесь продувоч
ный воздух входит в цилиндр через продувочные окна в нижней части 
цилиндра, а выходит через два выпускных клапана в крышке. Такая 
система продувки называется прямоточной клапанно-щелевой.
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2:

Фиг. 8. Принцип работы двухтактного дизеля; 
а— сжатие; б — расширение; в — выпуск; г — продувка.
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Фиг. 9. Тепловозный дизель Д100 
с прямоточно щелевой продувкой 

противоположно движущимися 
поршнями:

— выпускные окна; 2 — продувоч
ные окна, 3 — продувочный ресивер;

4 — выпускной коллектор.



Моргулис 421



Фиг. 11. Автомобильный дизель ЯАЗ-204. Продольный разрез.
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камерной продувкой (поперечный разрез):
/ — кривошипная камера; 2 — пластинчатые впускные клапаны; 

3 — выпускные окна.
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Для подачи продувочного воздуха в рабочий цилиндр на двига
теле устанавливают продувочный насос. Наиболее распространенные 
типы продувочных насосов — объемные (поршневой и коловратный) 
и лопаточные (центробежный и осевой).

Некоторые двухтактные двигатели небольшой мощности не имеют 
отдельного продувочного насоса (фиг. 12 и 13). У этих двигателей

Фиг. 13. Дизель 2ДСП 2 (продольный разрез):

/ — фундаментная рама; 2 — вкладыши коренных подшипников; 3 — топливный насос; 
4 — смазочный насос; 5 — цилиндр; 6 — поршень; 7 — крышка цилиндра; 8 — предкамера; 
9 — форсунка; 10 — игольчатый подшипник верхней головки шатуна; 11 — стержень шатуна; 
12 — станина; 13 — уплотняющие кольца; 14 — коленчатый вал; 15 — маховик; 16 — про
тивовесы коленчатого вала; 17 — крышка нижней головки шатуна; 18 — нижняя головка 

шатуна.

в качестве продувочного насоса используются поршень и кривошип
ная камера, где расположен кривошипно-шатунный механизм. При 
ходе поршня по направлению к н. м. т. находящийся в кривошипной 
камере воздух сжимается и давление его повышается. В момент 
открытия продувочных окон сжатый воздух из кривошипной камеры 
по каналу поступает в цилиндр и происходит продувка. Основное 
преимущество двигателей такого типа заключается в исключи
тельной простоте их конструкции. Недостатком этих двигателей 
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является меньшая мощность по сравнению с двигателями, имеющими 
отдельный продувочный насос, при одинаковых основных размерах 
(диаметре цилиндра и ходе поршня) и том же числе оборотов. Это 
объясняется тем, что кривошипно-камерный продувочный насос, 
имеющий большое вредное пространство, подает при продувке объем 
воздуха меньший объема рабочего цилиндра. Вследствие недоста
точного количества подаваемого в цилиндр воздуха соответственно 
уменьшается количество топлива, которое можно сжечь за каждый 
рабочий цикл. В результате уменьшается количество выделяющейся 
тепловой энергии.

§ 4. ИНДИКАТОРНАЯ ДИАГРАММА

Изменение давления газов на протяжении рабочего цикла может 
быть изображено графически в виде диаграммы (фиг. 14). По горизон
тали на этой диаграмме откладывают отрезок, изображающий в умень-

а} Ь)

Фиг. 14. Индикаторная диаграмма:
а — изменение давления в цилиндре при перемещении поршня; б — изменение 
давления в цилиндре четырехтактного дизеля на протяжении каждого из тактов;

в — индикаторная диаграмма.

шенном масштабе ход поршня между мертвыми точками. В точках, 
соответствующих каждому положению поршня, откладывают верти
кальные отрезки прямых, величины которых пропорциональны дав
лению газов в цилиндре в этот момент. Соединяя вершины отрезков, 
можно получить кривую, представляющую изменение давления 
в цилиндре за один ход поршня.
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На фиг. 14 показано изменение давления в цилиндре на протя
жении каждого из тактов. При совмещении этих кривых получается 
замкнутая кривая, которая называется индикаторной диаграммой,

Фиг. 15. Индикатор, привод индикатора и инди
каторные диаграммы:

1 — коленчатый вал дизеля; 2 — механизм привода 
индикатора; 3 — шнур; 4 — бумага с индикаторной 
диаграммой; 5 — барабан индикатора; 6 — пишущий 
штифт; 7 — пружина индикатора; 8 — пишущий меха
низм; 9 — шток; 10 — поршень индикатора; 11 — шту
цер подвода газов; 12 — индикаторная диаграмма, сня
тая при неподвижном барабане и открытом индикатор
ном кране; 13 — индикаторная диаграмма, снятая при 
закрытом индикаторном кране и движущемся барабане 
(атмосферная линия); 14 — нормальная индикаторная 
диаграмма; 15 — развернутая индикаторная диаграмма.

так как может быть по
лучена с помощью изме
рительного прибора — 
индикатора (фиг. 15). 
Принцип действия ин
дикатора заключается 
в следующем. Индика
тор при помощи инди
каторного крана присо
единяют к рабочему 
цилиндру. При этом на 
поршенек индикатора 
воздействует такое же 
давление, какое дейст
вует на поршень рабо
чего цилиндра. С про
тивоположной стороны 
на поршенек индикато
ра нажимает пружина. 
Чем больше давление 
газов в цилиндре, тем 
больше сжимается пру
жина и тем больше пе
ремещение поршенька 
индикатора. Через пи
шущий механизм пере
мещение поршенька
передается пишущему 
штифту. При изменении
давления газов в ци- 
линдре пишущий штифт 
чертит линию на бума
ге, надетой на барабан 
индикатора. Расстоя
ние до каждой точки 
этой линии от нижнего 
положения пишущего

штифта пропорционально давлению газов в рабочем цилиндре. 
Если барабан индикатора стоит неподвижно, пишущий штифт 
начертит на бумаге вертикальную линию, высота которой соответ
ствует максимальному давлению в цилиндре. Чтобы снять индика
торную диаграмму, барабан вращают то в одну, то в другую сторо
ну. При этом углы поворота барабана должны быть пропорциональны 
перемещениям поршня. Для того чтобы осуществить такое вра
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щение барабана, на некоторых, главным образом тихоходных, дви
гателях имеются индикаторные приводы (фиг. 15). Два крайних 
положения барабана соответствуют в. м. т. и н. м. т. Если закрыть 
индикаторный кран и разобщить пространство под поршеньком 
индикатора и полость рабочего цилиндра, то поршенек опустится 
в нижнее положение. При поворотах барабана под действием инди
каторного привода пишущий штифт вычертит горизонтальную линию 
между н. м. т. и в. м. т. Эта линия будет соответствовать вели
чине атмосферного давления. Открывая индикаторный кран и при
жимая пишущий штифт к бумаге, вычерчивают нормальную инди
каторную диаграмму.

§ 5. ИНДИКАТОРНАЯ И ЭФФЕКТИВНАЯ МОЩНОСТЬ. ТЕПЛОВОЙ БАЛАНС

С помощью индикаторной диаграммы можно определить мощность, 
развиваемую двигателем. Мощность двигателя пропорциональна 
площади, ограничиваемой индикаторной диаграммой. Площадь инди
каторной диаграммы можно определить различными методами. Один 
из них заключается в том, что на диаграмму накладывают прозрач
ную бумагу с нанесенной на ней миллиметровой сеткой (кальку 
миллиметровку) и, подсчитывая количество миллиметров, определяют 
площадь индикаторной диаграммы. Можно определить площадь 
индикаторной диаграммы при помощи специального инструмента — 
планиметра (фиг. 16). Планиметр состоит из трех основных частей: 
рычага АВ с грузом О, рычага ВС, длину которого можно менять, 
и ролика 2, катящегося по бумаге и приводящего в движение счетный 
механизм. При планиметрировании, т. е. при нахождении площади, 
индикаторную диаграмму прикрепляют кнопками к горизонтально 
расположенной гладкой поверхности стола. Затем устанавливают 
груз О планиметра острием на нижней поверхности, так чтобы штиф
том 7 можно было обвести всю диаграмму и чтобы рычаги А В и ВС 
были при этом, по возможности, взаимно-перпендикулярны. Потом 
устанавливают острие штифта планиметра в одну из точек диаграммы 
и записывают показания счетного механизма. После этого обводят 
острием штифта всю диаграмму и, вернувшись в начальную точку, 
снова записывают показания счетного механизма. Разность отсчетов 
пропорциональна площади диаграммы.

Определив площадь индикаторной диаграммы, делят ее на длину 
диаграммы, выражающую в масштабе ход поршня, и получают сред
нюю высоту диаграммы, которая выражает давление. Давление, 
найденное таким способом, называется средним индикаторным давле
нием и обозначается pt.

Среднюю высоту диаграммы, т. е. среднее индикаторное давление, 
можно определить другим, более простым, но менее точным способом 
(фиг. 17). Индикаторную диаграмму делят вертикальными линиями 
на 10 равных по ширине частей, затем на расстоянии V40 длины 
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диаграммы от ее крайних точек проводят вертикальные линии /г0 
и h10 и определяют среднюю высоту по формуле

^ср — + ^2 + • • • Н—

Работа, совершающаяся в цилиндре двигателя, представляет собой 
произведение приложенного к поршню усилия на пройденный путь.

Фиг. 16. Планиметр:
а — общий вид; б — счетный механизм; I — бесконечный винт; 2 — счетный барабан с роли
ком; 3 — шкала нониуса; 4 — зажимной винт; 5 — ось вращения каретки; 6 — подпятник;

7 — игольчатый штифт; 8 — микрометрический винт; 9 — счетный диск.

Среднее индикаторное давление это такое воображаемое постоян
ное давление, под воздействием которого в течение рабочего хода 
совершалась бы работа, равная работе двигателя за один цикл. 
Усилие Р в кг, действующее на поршень, равно произведению сред
него индикаторного давления pi в кг/см2 на площадь поршня F в с.и2. 
Путь, пройденный поршнем, равен его ходу S в м. Работа А равна 
произведению силы на путь, т. е. А — PS кгм. Чтобы найти мощ
ность двигателя N в л. с., нужно умножить найденную величину 
работы за один рабочий цикл на число циклов в секунду г и разделить 
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на 75, чтобы перевести кгм/сек в л. с. Для четырехтактного двигателя 
п 1 .

число циклов в секунду равно z=-^-' 60 1’ где 11 — число оборотов 
коленчатого вала в минуту, i — число цилиндров.

Следовательно, если известно среднее индикаторное давление 
и число оборотов в минуту, мощность двигателя можно подсчитать 
по следующей формуле:

r-o- п 1 1
— PiF$l “2 60 75~ л' с'

Эту формулу можно упро
стить, заменив произведение 
площади поршня на его ход 
и на число цилиндров рабо
чим объемом цилиндров дви
гателя Vh. Так как площадь 
поршня выражают в см2, ход 
в м, а рабочий объем ци
линдра в л, то

FSi = 10VA л.

Следовательно,

= Pi^h. “jF бсГТУ = 

Определение средней высоты инди
каторной диаграммы.

мощности расходуется на

В этой формуле величина 
представляет собой мощ

ность, развиваемую внутри
рабочих цилиндров, или иначе фиг 17 
индикаторную мощность, 
найденную при помощи ин
дикаторной диаграммы. Часть этой 
преодоление внутренних сопротивлений в самом двигателе. К этим 
сопротивлениям относятся: трение между поршнем и втулкой ци
линдра, трение шеек коленчатого вала в подшипниках, насосные 
потери, т. е. работа, затрачиваемая на выталкивание продуктов 
сгорания и засасывание сжатого воздуха, расход мощности на при
ведение в движение вспомогательных агрегатов (насосов, передач 
и пр.).

Полезная или эффективная мощность Ne, которая может быть 
использована для привода машин-орудий, меньше индикаторной 
мощности Ni на величину потерь Nr. Потери Nr называются механи
ческими в отличие от тепловых потерь, которые возникают при пре
образовании тепловой энергии в механическую.
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Отношение эффективной мощности Ne к индикаторной Nt назы- 
Neвается механическим к. п. д. Т[м , т. е. .

У поршневых двигателей механический к. п. д. т)л может быть 
равен 0,70—0,90. Это значит, что механические потери составляют 
10—30°/о индикаторной мощности. Наиболее высокий механический 
к. п. д. имеют мощные многоцилиндровые тихоходные дизели.

Так как трение представляет собой процесс преобразования меха
нической энергии в тепловую, механические потери, в конечном 
счете, увеличивают тепловые потери двигателя.

О величине тепловых потерь можно судить по тепловому балансу. 
Тепловым балансом называется распределение тепловой энергии Qr, 
выделившейся при сгорании топлива.

Тепловая энергия QT распределяется следующим образом. 
В полезную эффективную работу преобразуется часть энергии Qe, 
а остальную часть составляют потери:

— с отработавшими газами,
QOv — через систему охлаждения,
Qu — непосредственно от стенок двигателя в окружающую 

среду или в масло.
Буквами qe, qs, qox и qu обозначают обычно долю в процентах, 

какую составляет полезно использованное тепло и тепловые потери 
от всего тепла Qr, принимаемого за 100%.

У дизелей и карбюраторных двигателей с электрическим зажига
нием распределение тепловой энергии в процентах приблизительно 
таково:

Дизели Карбюра
торные 

двигатели
Полезно использованное тепло qe............................. 30—40 20—30
Потери тепла с отработавшими газами q3 ... . 30—40 40—45
Потери тепла через систему охлаждения qox . . 18—25 25—30
Передача тепла непосредственно от стенок дви

гателя в окружающую среду или в масло qu 8—12 5—10

Для оценки экономичности двигателя в целом служит эффектив
ный к. п. д. i]e, соответствующий qe и равный отношению полезно 
использованного тепла Qe к теплу, выделяемому топливом QT, т. е.

__ Qe   632Ne
Г‘е Qt Qt

Здесь величины Qe и QT выражены в ккал/час, NeB л. с., a 632 теп
ловой эквивалент 1 л. с. ч. в ккал/час.

Совершенство теплового процесса оценивается индикаторным 
к. п. д. Tij, который равен отношению тепла, преобразованного в 
механическую работу, к теплу, выделяемому топливом при сго
рании,

— = 632N‘
т'г Qr Qr
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Совершенство двигателя как механизма оценивается механиче
ским к. п. д. т)л, который равен

Эффективный к. п. д. равен произведению индикаторного к. п. д. 
на механический:

71<> = 'Млг

Следовательно, экономичность двигателя зависит от совершен
ства теплового процесса и от механических качеств двигателя.

§ 6. ВПРЫСКИВАНИЕ И РАСПЫЛИВАНИЕ ТОПЛИВА. СМЕСЕОБРАЗОВАНИЕ 
И СГОРАНИЕ

Совершенство теплового процесса зависит от качества смесеобра
зования. У дизелей горючая смесь образуется путем впрыскивания 
распыленного топлива в цилиндр и перемешивания его с воздухом. 
Топливо подается в цилиндр топливным насосом через форсунку. 
Большинство современных дизелей имеет форсунку закрытого типа 
с расположенным перед распиливающими отверстиями игольчатым 
клапаном, на который воздействует сильная пружина. Впрыскива
ние топлива в цилиндр начинается не сразу после начала подачи его 
топливным насосом, а через некоторый промежуток времени, назы
ваемый запаздыванием впрыскивания.

Плунжер топливного насоса подает топливо через нагнетательный 
клапан в трубопровод, соединяющий насос с форсункой. В трубопро
воде топливо сжимается. После того как давление топлива превысит 
величину, соответствующую затяжке пружины форсунки, игла под
нимается и начинается впрыск. Чем большее количество топлива 
расположено в нагнетательном трубопроводе, чем меньше скорость 
и диаметр плунжера, чем сильнее затянута пружина форсунки, тем 
больше запаздывание впрыскивания. При длинных нагнетательных 
трубопроводах запаздывание впрыскивания достигает 10—15° угла 
поворота коленчатого вала. Вследствие волнообразного распростра
нения давления в нагнетательном трубопроводе иногда происходит 
повторный впрыск топлива: по окончании основного процесса подачи 
игла форсунки снова приподнимается и в цилиндр впрыскивается 
дополнительная порция топлива. Повторный впрыск—явление неже
лательное, так как топливо, впрыснутое с запаздыванием, не успе
вает полностью сгорать.

Струи топлива вылетают из распыливающих отверстий с большой 
скоростью и распадаются на мелкие капли. Размеры капелек в струе 
неодинаковы. Средняя часть струи состоит из более крупных частиц, 
а наружная из мелких (фиг. 18). Микрофотографии капель распылен
ного топлива при давлениях 50—300 кг/см2 показывают, что при 
увеличении давления размеры капель быстро уменьшаются. Чем рав-



30 ПРИНЦИП РАБОТЫ ДВИГАТЕЛЕЙ ВНУТРЕННЕГО СГОРАНИЯ

6)

д)

Фиг. 18. Распиливание 
струи топлива:

а — давление впрыскивания 
50 кг/см2\ б — давление

ЮО-~^1ОО-*\МГ4
ж)

впрыскивания 
в — давление 
150 кг/см2', 
впрыскивания

д — давление впрыскивания 250 к.г!см.2\ е — давление впрыскивая 
ж — схематическое изображение струи топлива.

100 кг/см2', 
впрыскивания 
г — давление 

200 кг/см2\ 
ия 300 кг/см2'.
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номернее распределены частицы топлива по камере сгорания, тем 
совершеннее процесс горения.

Для современных дизелей применяются два основных способа 
смесеобразования. При струйном смесеобразовании (первый способ)

Фиг. 19. Камеры сгорания разделенного и неразделенного типа:
а — камера сгорания дизеля Д6 со струйным смесеобразованием; б — камера сгорания

„ 16,5 л Т1 10,5дизеля Д 2 с предкамерным смесеобразованием; в — камера сгорания дизеля Ч -уу 
12с вихрекамерным смесеобразованием; г — камера сгорания дизеля 64 — с вихрекамерным 

смесеобразованием.

струи топлива распределяются по камере сгорания по возможности 
равномерно (фиг. 19, а). В этом случае применяется неразделенная 
камера сгорания. Второй способ смесеобразования заключается 
в том, что равномерное распределение топлива в камере сгорания 



32 ПРИНЦИП РАБОТЫ ДВИГАТЕЛЕЙ ВНУТРЕННЕГО СГОРАНИЯ

и перемешивание его с воздухом достигается разделением камеры 
на две части и созданием в ней вихревых движений продуктов сгора
ния или воздуха.

Наиболее распространенные варианты этого способа — предка
мерное и вихрекамерное смесеобразование.

У дизелей с предкамерным смесеобразованием (фиг. 19, б) неболь
шая часть камеры сгорания (20—35%), которая называется предка
мерой, отделена от пространства рабочего цилиндра соплом с одним 
или несколькими отверстиями. При впрыскивании топлива в пред
камеру сгорает лишь небольшая его часть из-за недостатка воздуха. 
Давление в предкамере повышается. Остальное несгоревшее топливо 
вместе с продуктами сгорания выбрасывается в цилиндр и интенсивно 
перемешивается с воздухом. Здесь происходит сгорание основной 
части топлива.

У дизелей с вихрекамерным смесеобразованием (фиг. 19, виг) 
большая часть камеры сгорания (50—80%), называемая вихревой 
камерой, отделена от пространства рабочего цилиндра охлаждаемой 
перегородкой или неохлаждаемой вставкой. Во время сжатия воздух 
из цилиндра через горловину перетекает в вихревую камеру, 
где приобретает вращательное движение, благодаря которому 
впрыснутое в камеру топливо хорошо перемешивается с воздухом 
и сгорает.

Дизели с разделенными камерами сгорания имеют более высокий 
удельный расход топлива и худшие пусковые качества, чем дизели 
со струйным смесеобразованием. Однако дизели с разделенными 
камерами позволяют применять более дешевые сорта топлива и рабо
тают с меньшими давлениями распыливания, чем дизели со струй
ным смесеобразованием, что позволяет несколько снизить требования 
к качеству топливной аппаратуры.

Повышенный удельный расход топлива дизелей с разделенной 
камерой объясняется главным образом дополнительными затратами 
энергии на создание вихревых движений газов, а ухудшенные 
пусковые качества — большей охлаждаемой поверхностью камеры 
сгорания.

У большинства бензиновых двигателей с электрическим зажига
нием смесеобразование (испарение) происходит в карбюраторе. 
В карбюраторе бензин вытекает из жиклера—трубки с калиброванным 
отверстием — в диффузор, расположенный на впускном коллекторе. 
Диффузор представляет собой суженную часть впускного трубопро
вода, в которой образуется разрежение. В диффузоре бензин испа
ряется и перемешивается с протекающим воздухом. Образующаяся 
в карбюраторе горючая смесь поступает в цилиндры. Карбюратор 
снабжен устройствами, обеспечивающими нужный состав смеси при 
разных режимах работы. Под составом смеси понимается соотноше
ние между топливом и воздухом. При пуске двигателя и работе 
с полной нагрузкой горючая смесь должна быть «богатой», т. е. содер
жание топлива должно превышать теоретически необходимое для
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полного использования кислорода воздуха, а при работе с непол
ными нагрузками горючая смесь должна быть «бедной», т. е. коли
чество топлива должно быть несколько меньше теоретически необхо
димого.

§ 7. ХАРАКТЕРИСТИКИ ДВИГАТЕЛЕЙ

Для сравнительной оценки двигателей пользуются характери
стиками. Характеристика представляет собой зависимость технико
экономических показателей двигателя от одной из величин, опре
деляющих режим работы. Характеристики бывают скоростные, 
нагрузочные и регуляторные. У скоростных характеристик незави
симым переменным является число оборотов, у нагрузочных — 
нагрузка, у регуляторных — установка регулирующих органов.

Одной из наиболее важных скоростных характеристик является 
зависимость максимальной мощности от числа оборотов, называемая 
внешней характеристикой (фиг. 20, а). При работе по внешней 
характеристике максимальный крутящий момент сначала возрастает, 
достигая максимума при 50—70% номинального .числа оборотов, 
а затем уменьшается. Отношение максимального крутящего момента 
М,ср тах к крутящему моменту при номинальной мощности Мкр ном 
называется коэффициентом приспособляемости k = MKt>‘max .

р мкр. ном
Чем выше коэффициент приспособляемости knp, тем устойчивее рабо
тает двигатель при изменениях нагрузки. У транспортных двигателей 
коэффициент приспособляемости изменяется в пределах kn„ = 1,1 ч- 
-н 1,5.

На фиг. 20, б показана скоростная характеристика судового дви
гателя, непосредственно приводящего в движение гребной винт, — 
винтовая характеристика. Зависимость мощности от числа обо
ротов в этом случае обычно выражается кубической параболой:

N = Сп3,

где С — постоянная величина;
п — число оборотов в минуту;
N — мощность.
На фиг. 20, в показана нагрузочная характеристика, т. е. зави

симость мощности и удельного расхода топлива от нагрузки при 
постоянном числе оборотов. У дизелей минимальная величина удель
ного расхода топлива бывает при нагрузке, составляющей 70—85% 
от полной.

Регуляторные характеристики показаны штриховой линией 
на фиг. 20, а. Каждая кривая соответствует определенной установке 
регулятора. Чем круче протекает регуляторная характеристика, т. е. 
чем больше приближается к вертикальной линии, тем меньше изме
нение числа оборотов при колебаниях нагрузки от 0 до 100%.



МОЩНОСТНЫЕ РЯДЫ 35

ГЛАВА и

ДВИГАТЕЛИ ВНУТРЕННЕГО СГОРАНИЯ, ПРИМЕНЯЕМЫЕ 
В СССР

§ 8. МОЩНОСТНЫЕ РЯДЫ
Многие заводы выпускают двигатели не одного определенного 

образца, а так называемый ряд, или семейство двигателей. Двига
тели одного ряда имеют одинаковые основные размеры (диаметр 
цилиндра и ход поршня), но разное число цилиндров. У таких дви
гателей много одинаковых деталей: поршни, поршневые кольца, 
поршневые пальцы, шатуны, клапаны, коромысла, штанги, толка
тели и др.

В некоторых случаях одни и те же двигатели оборудуют различ
ными навесными агрегатами и применяют для стационарных и для 
судовых или транспортных установок. Так, например, для работы 
на судах на двигатель устанавливают реверсивное устройство, 
насос забортной воды, охлаждаемый выпускной коллектор и др. 
Двигатели, предназначенные для транспортных силовых установок, 
оборудуют вентиляторами и радиаторами для охлаждения воды 
и муфтой сцепления.

Разделение конструкций двигателей на ряды имеет целью удеше
вить производство путем увеличения количества изготовляемых заво
дом одинаковых деталей. Это позволяет внедрить более совершенные 
технологические процессы, высокопроизводительные приспособле
ния для механической обработки и специальные станки.

Для сокращения количества типов двигателей, а также стандарти
зации отдельных деталей существуют Государственные общесоюз
ные стандарты (ГОСТы), в которых приведены основные параметры 
двигателей и технические условия на основные их детали. Так, напри
мер, по ГОСТу 4393-48 «Дизели бескомпрессорные стационарные 
и судовые (Типы. Основные параметры. Условные обозначения)» опре
деляются основные параметры дизелей мощностью 5—10 000 л. с. Этот 
ГОСТ распространяется на стационарные, судовые и тепловозные 
дизели.

По ГОСТу 4393-48 стационарные, судовые и тепловозные дизели 
делятся на тихоходные и быстроходные. В табл. 1 приведены мощ
ностные ряды тихоходных дизелей, а в табл. 2 — быстроходных.

Двигатели относят к быстроходным в том случае, если у них 
средняя скорость поршня ст превышает 6,5 м/сек.

Средняя скорость поршня определяется по формуле
2Sn Sn , = ~6(Г ~ "ЗСГ м1сек'

где S — ход поршня в м\
п — число оборотов коленчатого вала в минуту;

2S — путь, пройденный поршнем за один оборот коленчатого 
вала.

3
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Мощностные ряды тихоходных дизелей простого действия
Таблица 1

Номер 
типа

Число 
оборотов

Номи 
нальная 

мощность 
в одном

Число цилиндров

1 2 3 4 5 6 8 10
дизеля в минуту цилиндр

В 4. С. Номинальная мощность о аг регате Л. С.

Двух тактные дизели ■

1 750 20 20 40 __ _ _ _ _
2 500 40 — 80 120 160 — 240 — —
3 500 60 — — — 240 — 360 — —
4 375 125 — — — 500 — 750 1000 —
5 250 250 — — — 1000 — 1500 2000 _
6 250 400 — — — — — 2400 3200 4000
7 167 600 — — — — 3000 3600 4800 6000

Че тире х т а к т н ы е дизели

8 1500 5 5 10 _ _ _ _ _
9 750 25 — 50 — 100 — 150 — —

10 500 50 — — — 200 — 300 — —
11 375 100 — — _ 400 — 600 800 —
12 300 125 — — — — — 750 1000 —

Мощностные ряды быстроходных двухтактных и четырехтактных дизелей
Таблица 2

Номер 
типа

Число 
оборотов

Номи 
нальная 

мощность 
в одном

Число цилиндров

1 2 4 6 8 10 12 16
дизеля в минуту цилиндре 

в л. с. Номинальная мощность в агрегате в Л. с.

13 3000 5 5 10 _ _ _ _ _ _
14 1500 10 10 20 40 60 — — — —
15 1500 25 — 50 100 150 — 300 —
16 1500 40 — — 160 240 320 — — —
17 1000 75 — — 300 450 600 — 900 1200
18 750 125 — — — 750 1000 — 1500 2000
19 500 200 — — — 1200 1600 — — —
20 500 300 — — — 1800 2400 — — —
21 430 450 — — — 2700 3600 4500 — —
22 430 600 — — — — 4800 6000 — —

В ГОСТе 4393-48 установлены единые обозначения стационарных, 
судовых и тепловозных дизелей. Условное обозначение дизеля 
состоит из букв и цифр.
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Буквы обозначают: Ч — четырехтактный, Д — двухтактный, 
ДД - двухтактный двойного действия, Р — реверсивный, С — судо
вой с реверсивной муфтой, П — с редукторной передачей, К — крейц
копфный, Н — с наддувом. Цифры обозначают: первая, стоящая 
перед буквами, — число цилиндров; число над чертой — диаметр 
цилиндра в см, под чертой — ход поршня в см.

15Пример условного обозначения: дизель 6ЧСП шестицилин
дровый, четырехтактный, судовой с реверсивной муфтой и редук
торной передачей, диаметр цилиндра дизеля 150 мм и ход пор
шня 180 мм.

Наряду с обозначениями по ГОСТу применяются также и завод
ские марки дизелей.

§ 9. ОСНОВНЫЕ ПАРАМЕТРЫ

Основными показателями или параметрами, характеризующими 
двигатели внутреннего сгорания, являются: мощность, число оборотов,

Тадлица 3

Основные параметры тихоходных двухтактных дизелей

Условное 
обозначение 

по ГОСТу

Н
ом

ин
ал

ьн
ая

 
мо

щ
но

ст
ь в

 л.
 с.

Н
ом

ин
ал

ьн
ое

 
чи

сл
о об

ор
от

ов
 

в м
ин

ут
у

Удельный 
расход 

в г/л. с. ч.
Габаритные размеры 

в мм
Вес 
в кг Тип дизеля

то
пл

ив
а

ма
сл

а

Д
ли

на

Ш
ир

ин
а

Вы
со

та

43
8ДР6Т 2000 250 185 8 10371 2165 3645 65 000 Судовой

8Д® 800 300 185 6 5 685 1627 3257 26 000
Стационар 

ный и 
судовой

6ДР® 600 300 185 5 4 345 1565 3220 18 500 Су.-.овой

4Д — " 50 400 300 185 5 3 385 1565 3220 15 000 Стацио
нарный

19
4ДСП Зб 160 500 200 10 3 083 1008 1685 6 250 Судовой

19
2ДСП 30 80 500 200 10 2 240 1008 1685 3 650 W

2ДСП 60 750 200 8 2 030 800 1250 1 600 »

2Д^ 
А 20 60 750 200 8 1 600 800 1250 1 350 Стацио

нарный

,д М 20 25 ■750 200 8 '1 140 855 1205 900 it
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Основные параметры тихоходных четырехтактных дизелей
Таблица 4

За
во

дс
ка

я м
ар

ка

У
сл

ов
но

е обо
з

на
че

ни
е 

по
ГО

СТ
у

Н
ом

ин
ал

ьн
ая

 
мо

щ
но

ст
ь в 

л.
 с.

Н
ом

ин
ал

ьн
ое

 
чи

сл
о об

ор
от

ов
 

в м
ин

ут
у

Уделы 
расход 
г/л. с.

ый 
в

ч.
Габаритные размеры' 

в мм
Вес 
в кг Тип дизелял со S ч с о ма

сл
а

Д
ли

на

Ш
ир

ин
а

Вы
со

та

— 64 §
45

600 375 180 6 4450 2980 3050 22 000 Стацио
нарный

— 44 —
45

400 375 185 10 — — — —

— 6ЧРП34 300 500 180 6 4065 1010 2070 8 000 Судовой

Т-62 * 14 —
16 13 1200 210 10 580 440 710 480 Стацио

нарный

Д-35 44 —
13

37 1400 207 — — — — 760 Тракторный

Д-24 24 24 1400 217 — — — — 525 Я

Д-16 24 # 16 1600 214 — — — — —

— 44^ 
И

20 1500 215 8 876 532 785 315 Стацио-. 
парный

2-4 8А
11

10 1500 235 10 667 495 720 250

— 14
11

5 1500 235 10 610 457 720 167 W

* Цилиндр у дизеля Т-62 расположен горизонтально.
Таблица 5

Основные параметры быстроходных двухтактных дизелей____________

Завод
ская 

марка

Условное 
обозначение 

по ГОСТу

Н
ом

ин
ал

ьн
ая

 
мо

щ
но

ст
ь в

 л.
 с.

Н
ом

ин
ал

ьн
ое
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в м
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Удельный 
расход 

в г/л. с. ч.

Габаритные 
размеры 

в мм.
Вес 
в кг Тип дизелясЗ И £ Ч С о н ма

сл
а

Д
ли

на

Ш
ир

ин
а

В
ыс

от
а

Д100 |ОД2& 2000 850 180 4 6815 1730 3350 16 500 Тепловозный

900 960
Авто-

ЯАЗ-206 165 2000 200 — 1402 1050 мобильный

ЯАЗ-204 НО 2000 205 — 1077 965 912 790 Авто
мобильный
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Основные параметры быстроходных четырехтактных дизелей
Таблица 6

Завод- 
ск ая 

марка

Условное 
обозначение 

по ГОСТу

Н
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мо
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но

ст
ь в

 л. 
с.

Н
ом

ин
ал

ьн
ое

 
чи

сл
о об

ор
от

ов
 

в м
ин

ут
у

Удельный 
расход в 
г/л. с. ч.

Габаритные 
размеры 

в мм
Вес 
в кг Тип дизеля1X1 S ч с о

СЗ Ч
RJ S Д

ли
на

Ш
ир

ин
а

Вы
со

та

9Д 84 И ||
Зо

1100 600 180 5,5 4935 1120 2365 11 600 Судовой

Д50 бЧН^- 1000. 740 184 8 5192 1577 2478 17 250 Тепловозный

М601 |2ЧН а 700 1500 190 10 2680 1205 1203 1 450 Стационар
ный и

—
от

8ЧСПзб 600 1000 180 6 4350 930 2150 8 150
тепловозный 

Судовой

— 946ЧСП^ 450 1000 180 6 3750 930 2150 6 750 *>

В 2300 124 — 
18

300 1500 180 13 1538 916 1035 1 350 Стационар
ный '

ЗД12 124 СП ||
1о

300 1500 190 g 2484 1052 1158 2 200 Судовой

1Д12 15
124 18 300 1500 200 12 1852 1085 1275 1 800 Стационар

ный

ЗД6 64СП ||
1о

150 1500 190 10 2462 882 1163 1 800 Судовой

1Д6 64 4 150 1500 210 12 1773 887 1115 1 320 Стационар
ный

К-150 64 4 80 1500 220 7,5 1700 770 1112 1 100 Судовой

КДМ-46 93 1000 215 — 1843 988 2005 2 150 Тракторный

Д-54 44 Ш
152

54 1300 220 — 1205 848 1180 1 100 «

___ 44 —
13

40 1500 220 7 1250 650 1070 516 Стацио
нарный

— 2Ч10Д
13

20 1500 220 7 776 489 870 360 «

— 24СП
1 О

20 1500 220 7 1136 600 875 525 Судовой

— 1Ч1Д5
13

10 1500 220 7 631 489 870 290 Стационар
ный
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тактность, число и расположение цилиндров, диаметр цилиндра 
и ход поршня. Часть этих параметров указана в ГОСТе.

Кроме того, к основным параметрам можно отнести показатели, 
имеющие большое значение в условиях эксплуатации: вес двигателя, 
его габаритные размеры, срок службы, удельный расход топлива 
и масла.

Для общего представления о большинстве применяемых в СССР 
дизелей их основные параметры (по данным технических условий 
на поставку) приведены в .табл. 3, 4, 5 и 6. Фактические удельные 
расходы топлива и, в особенности, масла несколько ниже предельно 
допустимых, указанных в табл. 3—6.

В табл. 7 приведены основные параметры карбюраторных бензи
новых двигателей с электрическим зажиганием легковых и грузовых 
автомобилей отечественного производства. Сопоставление основных 
параметров показывает, что по экономичности карбюраторные дви
гатели значительно уступают дизелям.

Таблица 7
Основные параметры карбюраторных бензиновых двигателей 

с электрическим зажиганием

Марка 
двигателя
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сл

о о
бо

ро
то

в 
в м

ин
ут

у

Н
аи
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ь
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ас

хо
д то

пл
и

ва
 в г

/л
. с.

 ч.
Ве

с в
 кг

Автомобиль, 
на котором 
уста повлек 
двигатель

МЗМА-401 4 6,75 7,5 26 4000 295 136 «Москвич»
М-20 4 8,2 10 52 3600 265 195 «Победа»
ГАЗ-12 6 8,2 И 90 3600 245 250 ГАЗ-12
ЗИЛ-110 8 9 11,8 140 3600 270 418 ЗИЛ-110
ГАЗ-51 6 8,2 11 70 2800 265 250 ГАЗ-51
ЗИС-5М 6 10,16 11,43 76 2400 290 410 Урал ЗИС-5
ЗИЛ-120 6 10,16 11,43 95 2800 255 430 ЗИЛ-150

ГЛАВА 1П

ДЕТАЛИ ОСТОВА

§ 10. СИЛОВЫЕ СХЕМЫ ПОРШНЕВЫХ ДВИГАТЕЛЕЙ 
ВНУТРЕННЕГО СГОРАНИЯ

Остовом двигателя называются его основные неподвижные детали, 
внутри которых расположены поршни, цилиндры и кривошипно
шатунный механизм. К остову крепятся вспомогательные механизмы 
и устройства двигателя. К деталям, образующим остов двигателя, 
относятся рубашки и крышки цилиндров, картеры, станины и фунда
ментные рамы. Схема восприятия этими деталями усилий от давления 
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газов в цилиндре и сил инерции движущихся масс называется сило
вой схемой.

На фиг. 7 показано, как происходит передача усилий от давления 
газов, действующих на поршень, через поршневой палец, шатун 
и кривошип на коренные шейки коленчатого вала. Вертикальное 
усилие Р, действующее на коренной подшипник, направлено в про
тивоположную сторону по отношению к равному по величине уси
лию Р}, действующему на крышку цилиндра. Усилия Рх и Р растя
гивают остов вдоль оси цилиндра. Равные по величине и направлен
ные в противоположные стороны боковые усилия N и N' образуют 
парусил, опрокидывающую остов дизеля вокруг оси коленчатого 
вала в сторону, противоположную направлению вращения вала. Силы 
инерции вращающихся и поступательно движущихся частей воспри
нимаются шатунными и коренными подшипниками коленчатого вала 
и стенками цилиндра. У двигателей с неуравновешенными силами 
инерции они воспринимаются фундаментной рамой и передаются 
на фундамент.

Существует несколько типов конструкций остова. Одна из наибо
лее распространенных — литой блок-картер, объединяющий в одной 
детали фундаментную раму, картер и рубашку цилиндров. Такую 
конструкцию остова имеют стационарные и судовые дизели неболь-

° тт 8,5 1Т 10,5 тт 12 _шои мощности типов Ч -рр, Ч —р—, Ч -рр тракторные дизели Д-35, 
Д-54, КДМ-46 и автомобильные бензиновые двигатели. Изготовление 
большей части остова в виде одной детали возможно лишь при срав
нительно небольших размерах двигателя.

Силовая схема остова такой конструкции отличается тем, что его 
стенки воспринимают растягивающие усилия и работают на разрыв. 
Крышки цилиндров бывают общими для нескольких цилиндров или 
отдельными для каждого цилиндра. Крышки цилиндров крепятся 
к блок-картеру шпильками. В стыке между крышкой цилиндров 
и блоком укладывается уплотнительная- медно- или железоасбестовая 
прокладка. Для обеспечения плотности стыка сила затяжки шпилек 
должна быть больше усилия от давления газов, действующего 
на крышку.

Преимуществами конструкции остова в виде блок-картера 
является высокая жесткость, т. е. малые величины деформаций, 
и уменьшение количества отдельных деталей, что снижает трудоем
кость изготовления. К недостаткам такой силовой схемы относится 
восприятие литыми деталями растягивающих усилий, тогда как 
прочность их на сжатие значительно выше прочности на разрыв. 
У двигателей сравнительно малой мощности прочность работающих 
на растяжение литых стенок, имеющих по технологическим сообра
жениям толщину не менее 5—7 мм, оказывается достаточной, чтобы 
выдержать возникающие усилия.

Блок-картеры бывают тоннельные и с горизонтальным разъемом. 
Тоннельные картеры применяются в случаях, когда опорами вала



42 ДЕТАЛИ ОСТОВА

являются шариковые или роликовые подшипники качения, как 
например, у дизеля 1 и 24-у^-, 1 и 24Т-62. У таких дизелей вал 

при сборке вместе с насаженными на него подшипниками вставляется 
в картер в осевом направлении. У дизелей с подшипниками сколь
жения и с разъемным блок-картером вал опирается на подвески,
которые крепятся к

Фиг. 21. Силовая схема 
дизелей Д6, Д12,

В2-300 и М-601.

блок-картеру шпильками, как это выполнено 
у дизелей 444464Д-35, Д-54, 
КДМ-46 и у большинства автомобильных дви
гателей.

Другая силовая схема применяется у более 
мощных легких быстроходных четырехтактных 
дизелей Д6, Д12, В2-300 и М601. У этих ди
зелей остов состоит из картера, блока цилин
дров и общей для всего блока крышки цилин
дров. Крышки и блоки цилиндров со встав
ленными в них цилиндровыми втулками при
тягиваются к картеру длинными анкерными 
шпильками из высококачественной легирован
ной стали (фиг. 21), воспринимающими рас
тягивающие усилия. К нижней плоскости 
картера шпильками крепятся подвески (крышки)
коренных подшипников. У дизелей Д6, Д12 
и В2-300 горизонтальная плоскость разъема 
картера проходит через ось коленчатого вала, 
а у дизелей М601 — ниже оси вала. Поэтому

жесткость картера дизеля М601 выше, чем у дизелей Д6, Д12 и В2-300.
Применение силовой схемы, при которой растягивающие усилия

воспринимаются стальными шпильками, позволяет значительно 
снизить вес двигателя по сравнению с конструкциями, где эти уси
лия воспринимаются литыми чугунными или алюминиевыми дета
лями. Недостатком силовой схемы с раздельными картерами, бло
ками и крышками является небольшая жесткость остова, из-за 
чего возможна деформация его при затяжке гаек анкерных шпилек 
во время сборки и от усилий, возникающих во время работы.

19 30У тихоходных дизелей Д-™- и Д -тт--остов также состоит из фунда- oU OU
ментной рамы, блоков и индивидуальных крышек цилиндров, а рас
тягивающие усилия воспринимают чугунные детали — блоки ци
линдров и фундаментные рамы. Блок крепится к фундаментной раме 
фланцами и короткими шпильками или болтами. У этих дизелей, 
применяющихся для стационарных электростанций или дл.я таких 
судовых установок, где уменьшение веса двигателя не имеет суще
ственного значения, чугунные отливки выполняют, со стенками 
сравнительно большой толщины, достаточной для того, чтобы вос
принимать усилия, возникающие при сгорании топлива.
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На остов двигателя, кроме усилий от давления газов, действуют 
силы инерции движущих масс, имеющие сравнительно большую 
величину у быстроходных многоцилиндровых двигателей. Действие 
сил инерции следует учитывать при проектировании остова и осо
бенно при выборе силовой схемы четырех,- шести,- восьми- и две- 

'надцатицилиндровых четырехтактных двигателей, где два средних 
колена обычно направлены в одинаковую сторону. Силы инерции 
связанных с этими коленами движущихся (главным образом вра
щающихся) масс действуют в одном и том же направлении, а силы 
инерции масс, связанных с крайними коленами вала, в противо
положном. В результате возникают моменты сил инерции, изгибаю
щие картер попеременно то в одну, то в другую стороны. Если проч
ность картера недостаточна, то изгибающие моменты могут привести 
к появлению в картере трещин, проходящих в плоскости, перпенди
кулярной оси коленчатого вала. Поэтому для быстроходных четырех
тактных многоцилиндровых двигателей остов в виде блок-картера 
с большим моментом инерции поперечного сечения имеет преимуще
ства по сравнению с остовом, имеющим отдельные картер и блок.

§ 11. КОНСТРУКЦИИ КАРТЕРОВ, ФУНДАМЕНТНЫХ РАМ И ЦИЛИНДРОВ

На фиг. 22 показан тоннельный блок-картер одного из дизелей 
8 5малой мощности 24-рр. Блок-картер этого дизеля представляет собой 

жесткую монолитную коробку, отлитую из серого чугуна СЧ 24-44. 
В поперечных стенках картера кольцевые приливы образуют опоры 
шариковых коренных подшипников. Подшипник коленчатого вала 
со стороны маховика непосредственно вставляется в отверстие, рас
точенное в торцовой стенке картера. Второй коренной шариковый 
подшипник, который служит упорным и удерживает вал от осевых 
перемещений, вставляется в чугунную торцовую крышку блок-кар
тера. При сборке дизеля коленчатый вал с надетыми на него подшип
никами и крышкой вставляется в блок-картер в осевом направлении. 
Для этого блок-картер обычно устанавливают так, чтобы ось вала 
была расположена вертикально. После этого крышка крепится 
к блок-картеру болтами.

В верхнюю часть блок-картера, образующую блок-цилиндров, 
вставлены сверху чугунные цилиндровые втулки. Втулки опираются 
на верхнюю плоскость блок-картера кольцевыми буртиками. На 
наружной цилиндрической части втулок расположены два посадоч
ных пояса, которые плотно входят в центрирующие отверстия блока. 
В две канавки, проточенные в нижнем посадочном поясе втулки, 
вставлены уплотнительные резиновые кольца.

К верхней полке блок-картера крепится общая крышка цилиндров. 
В отверстия приливов продольной горизонтальной стенки блок- 
картера запрессованы чугунные направляющие толкателей клапа
нов. К нижней части картера прилиты четыре опорные лапы, при 
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помощи которых дизель крепится к подмоторной раме или фунда
менту.

Блок-картер дизеля с подшипниками скольжения (64 показан 
на фиг. 23. Материалом блок-картера служит серый чугун СЧ 18-36. 
Торцовые стенки и поперечные перегородки несут на себе подвесные-

Фиг. 22. Тоннельный блок-картер дизеля 24 -фу- :

I — блок-картер; 2 — втулка рабочего цилиндра, 3 — торцовая крышка 
блок-картера: 4 и 5 — крышки люков.

коренные подшипники. Крышки (подвески) подшипников плотно 
входят в вертикальные пазы поперечных перегородок. Поэтому 
шпильки, крепящие крышки подшипников, не испытывают боковых 
срезывающих или изгибающих усилий, а работают только на растя
жение. Крышки подшипников отлиты из чугуна СЧ 24-44. Взаимо
заменяемые стальные вкладыши коренных подшипников залиты 
свинцовистой бронзой Бр. СЗО. Нижний вкладыш стопорится штиф
том, а верхний сегментной шпонкой. Осевые усилия, действующие 
на коленчатый вал, воспринимаются бронзовыми полукольцами 
с обоих торцов крайнего со стороны маховика упорного подшипника.

В приливах торцовых стенок и поперечных перегородок расто
чены отверстия, в которые вставляются вкладыши подшипников



Фиг. 23. Блок-картер дизеля 64 -у^-;

/ — указатель уровня масла; 2 — горловина для заливки масла; 3 — крышка горловины; 4 — толкатель; 5 — рымы для подъема 
дизеля; 6 — шпилька крепления крышки цилиндра; 7 — втулка цилиндра; 8 — блок-картер; 9 — крышка уплотнения фланца колен
чатого вала; 10 — штуцер; И — стопорный болт; 12 — кронштейн топливного насоса; 13 — отверстие для отсоса газов из картера 
и для слива масла; 14 — пружинное кольцо; 15 — подшипник; 16 — распределительный вал; 17 — упорная втулка распределитель

ного вала; 18 — канал для подвода смазки.
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распределительного вала. Отверстия в вертикальных бобышках 
блок-картера без вставных втулок служат направляющими толка
телей клапанов.

С обеих сторон блок-картера расположены люки, которые обеспе-. 
чивают удобный доступ к деталям кривошипно-шатунного механизма.

К нижним полкам, усиливающим жесткость блок-картера, прилиты 
лапы крепления двигателя к фундаменту.

В бобышки поперечных перегородок верхней части блока ввернуты 
с тугой посадкой шпильки крепления крышек цилиндров.

В качестве примера остова быстроходного дизеля с раздельными 
картером и блоком цилиндров может служить остов дизеля Д6. 
Основной деталью остова дизеля Д6 является картер (фиг. 24), 
который состоит из верхней / и нижней 2 частей. К ним крепится 
кожух маховика 3. Материал картера серый чугун СЧ 24-44 или алю
миниевый сплав АЛ-4.

Верхняя часть картера представляет открытую снизу отливку 
коробчатого сечения с поперечными перегородками. В верхней полке 
картера, на которой устанавливают блок цилиндров, расточено шесть 
отверстий. В эти отверстия входят выступающие из блока нижние 
части цилиндровых втулок. В бобышки поперечных перегородок 
ввернуты длинные шпильки, выступающие над верхней полкой. 
При помощи этих шпилек к картеру крепятся блок и крышка цилин
дров.

В приливах поперечных перегородок расточены постели верхних 
половин владышей коренных подшипников. Нижние половины 
вкладышей уложены в крышки (подвески) подшипников, которые 
крепятся к картеру шпильками, ввернутыми в бобышки поперечных 
перегородок. Крышки подшипников с натягом 0,02—0,08 мм вста
влены в прямоугольные пазы, профрезерованные в выступах попе
речных перегородок, расположенных ниже плоскости разъема. 
Стальные вкладыши коренных подшипников залиты свинцовистой 
бронзой Бр. СЗО. Толщина вкладыша 5 мм, толщина заливки 0,75— 
0,80 мм. Коренной подшипник со стороны маховика является упор
ным. Вкладыш упорного подшипника имеет с обеих сторон буртики, 
залитые снаружи сивинцовистой бронзой. На буртики опираются 
торцовые поверхности щек коленчатого вала, что удерживает вал 
от осевых перемещений. Вкладыши коренных подшипников удержи
ваются штифтами от поворачивания и осевых перемещений.

На боковой наклонной стенке верхней части картера с одной 
стороны расположены отлитые вместе с картером кронштейны для 
стартера и зарядного генератора. С другой стороны на наклонной 
площадке, проходящей вдоль картера, установлены топливные 
насосы и щиток управления, а ниже на литом кронштейне боковой 
стенки — масляный фильтр.

Со стороны, противоположной маховику, в верхней полке и на
клонной площадке расточены отверстия. В эти отверстия вставлены 
литые алюминиевые корпуса подшипников (стаканы) для валиков



Фиг. 24. Картер дизеля Д6:
/ — верхняя часть картера; 2 — нижняя часть картера; 3 — кожух маховика.
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привода газораспределения, топливного насоса и зарядного генера
тора. Рядом с корпусом подшипников валика привода газораспре
деления, в отверстие на верхней полке устанавливают сапун для 
выпуска из картера газов и паров масла. С этой же стороны картера 
на торцовой стенке расположен лючок, через который масло под
водится к хвостовику коленчатого вала. На боковых стенках верх
ней части картера расположены четыре опорные лапы.

Фиг 25. Рубашка (блок) цилиндров дизеля Д6.

Нижняя часть картера, имеющая корытообразную форму, 
почти полностью разгружена от усилий, возникающих под действием 
давления газов в цилиндре и сил инерции. Крепление нижней части 
картера к верхней осуществляется при помощи коротких сшивных 
шпилек, расположенных по всему контуру поверхности стыка. 
На нижней части картера установлены водяной, масляный и топли
воподкачивающий насосы и передачи к ним. В последних сериях 
дизелей Д6 все вспомогательные механизмы, кроме откачивающего 
масляного насоса, установлены на верхней части картера (Д5У).

Рубашка (блок) цилиндров дизеля Д6 (фиг. 25) отливается из 
чугуна СЧ 18-36. Она представляет собой прямоугольную коробку, 
в верхней и нижней полках которой расточено шесть отверстий для 
запрессовки цилиндровых втулок. Буртики втулок выступают над 
поверхностью рубашки. На выступающие буртики втулок уклады
вается алюминиевая прокладка, уплотняющая стык рубашки с крыш
кой цилиндров. В зарубашечном пространстве блока расположено 14 
вертикальных колодцев, через которые проходят анкерные шпильки, 
не соприкасающиеся с охлаждающей водой. Рубашки цилиндров 
соединяются с крышками цилиндров при помощи коротких сшивных 
шпилек.
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Остов двенадцатицилиндровых дизелей Д12, В2-300 отличается 
от остова дизелей Д6 тем, что верхняя полка картера образует не 
горизонтальную поверхность, а две наклонные плоскости и узкую 
горизонтальную площадку между ними. На наклонных плоскостях 
установлены блоки цилиндров, а на горизонтальной площадке — 
двенадцатиплунжерный топливный насос. Подобную конструкцию 
остова имеет двенадцатицилиндровый дизель М601.

Характерным примером остова тихоходных дизелей большой мощ- 
43ности может служить остов дизелей 8ДР -gp Он состоит из литой 

чугунной фундаментной рамы, станины и блока цилиндров. Фунда
ментная рама представляет собой отливку корытообразного сечения 
с одинарными поперечными перегородками между цилиндрами. Фун
даментная рама состоит из двух частей, соединенных болтами. К ниж
ней открытой плоскости рамы крепится болтами легкий сварной поддон 
из листовой стали. В полукольцевых приливах поперечных перегоро
док расположены постели коренных подшипников. Крышки подшип
ников крепятся к фундаментной раме шпильками. Стальные вкла
дыши коренных подшипников залиты баббитом. Через отверстия 
вертикальных приливов поперечных перегородок рамы пропущены 
анкерные болты, стягивающие раму, станину и блок.

43Станина дизеля 8ДР -gp состоит из трех частей, соединенных 
болтами. Люки на боковых стенках станины закрыты легкими 
крышками, нагруженными пружинами. Крышки люков являются 
предохранительными клапанами, открывающимися при мгновенном 
повышении давления в картере вследствие вспышки паров масла. 
Боковой выступ станины образует полку, на которой установлены 
двухплунжерные топливные насосы. В верхней полке станины распо
ложены отверстия, в которые свободно входят нижние части цилин
дровых втулок, запрессованные в блоке цилиндров.

Блок цилиндров, устанавливаемый на верхней полке станины, 
так же, как и фундаментная рама, состоит из двух частей. К боковым 
стенкам блока с одной стороны крепится выпускной коллектор, 
а с другой — продувочный ресивер. На верхней полке блока уста
новлены стальные кольца, которые служат опорой буртиков цилин
дровых втулок. Для предотвращения просачивания воды в выпуск
ные и продувочные окна, а также в полость картера, на трех уплотни
тельных поясах цилиндровых втулок расположены резиновые и мед
ные уплотнительные кольца. В верхнюю полку блока ввернуты 
шпильки, при помощи которых крепятся крышки цилиндров.

Остов двухтактного дизеля Д100 с противоположно движущимися 
поршнями (фиг. 26) представляет собой оригинальную сварную кон
струкцию. Весь остов состоит из вертикальных и горизонтальных 
стальных листов. Растягивающие усилия от давления газов и сил 
инерции воспринимают в основном поперечные вертикальные пере
городки между цилиндрами. К поперечным перегородкам по бокам

4 Моргулис 421
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приварены продольные вертикальные листы, а сверху и снизу — 
горизонтальные. Нижний из этих листов образует опорные лапы, 
при помощи которых дизель крепится к фундаменту. К этим гори
зонтальным листам и к поперечным перегородкам вверху и внизу 
приварены стальные литые опоры коренных подшипников. Бронзо
вые вкладыши коренных подшипников залиты баббитом. Стальные

Фиг. 26. Остов дизеля Д100.

крышки коренных подшипников крепятся к опорам болтами. Четыре 
горизонтальные продольные перегородки картера образуют полости 
продувочных ресиверов и выпускных коллекторов и отделяют криво
шипные камеры от остального пространства остова. Втулки цилиндров 
буртиками крепятся к верхней горизонтальной перегородке и могут 
свободно расширяться вниз при нагреве. Сверху остов накрыт свар
ным кожухом, закрывающим кривошипный механизм верхнего колен
чатого вала. Снизу к горизонтальному листу крепится стальной свар
ной поддон-маслосборник. На верхнем кожухе и внизу на боковых 
стенках установлены предохранительные клапаны на случай вспышки 
масла в картере.

§ 12. ЦИЛИНДРОВЫЕ ВТУЛКИ

Цилиндровые втулки бывают двух типов — мокрые и сухие. 
Более распространенные мокрые втулки непосредственно омываются 
водой. Сухие втулки вставляют в цилиндры с двойными стенками 
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и поэтому они не соприкасаются с охлаждающей жидкостью. Отвод 
тепла от сухих втулок происходит вследствие контакта с охлаждае
мыми водой внутренними стенками цилиндров. Сухие цилиндровые 
втулки применяются на дизелях ЯАЗ-204 и ЯАЗ-206 (фиг. 10) и на 
автомобильных карбюраторных двигателях ГАЗ-51, МЗМА-401 и др. 
У дизелей ЯАЗ-204 и ЯАЗ-206 чугунные втулки свободно вставлены 
в блок-картер и опираются буртиками на верхнюю плоскость блока. 
У карбюраторных автомобильных двигателей короткие стальные 
втулки запрессованы в верхнюю часть ци
линдра. Применение сухих втулок связано 
с усложнением отливки блока цилиндров, 
но устраняет возможность течи охлаждаю
щей жидкости в картер.

На фиг. 27 показана наиболее распро
страненная конструкция мокрой цилиндровой 
втулки. Почти все мокрые втулки изготов
ляют из чугуна. В верхней части втулки 
есть опорный буртик, который обычно вхо
дит в выточку на верхней полке блока. На 
наружной цилиндрической поверхности втул
ки расположены два посадочных пояса, 
плотно входящих в центрирующие отверстия 
цилиндра. На нижнем посадочном поясе 

Фиг. 27. Мокрая цилин
дровая втулка:

1 — втулка; 2 — резиновые 
уплотнительные кольца;

3 —уплотнительная про
кладка.

протачивают канавки и в них вставляют 
резиновые уплотнительные кольца или же 
уплотнительные кольца вставляют в канавки, 
проточенные в цилиндре (фиг. 27). У двух
тактных двигателей обычно бывают два посадочных пояса с рези
новыми или медными уплотнительными кольцами. Пояса распола
гают над и под поясом продувочных и выпускных окон.

Материал, качество механической обработки, правила приемки 
и методы испытаний цилиндровых втулок стационарных и судовых 
дизелей определяются по ГОСТу 7274-45 «Втулки чугунные для 
цилиндров дизелей и газовых двигателей. Технические условия».

В соответствии с ГОСТом 7274-54 втулки должны быть изгото
влены из серого модифицированного или легированного чугуна 
с механическими свойствами не ниже, чем у чугуна СЧ 21-40. Твер
дость втулок должна быть не менее Нв = 170 -г- 190 (в зависимости 
от диаметра цилиндра).

На внутренней поверхности втулок не допускаются раковины: 
на Ч3 длины от буртика (у дизелей с противоположно движущимися 
поршнями на х/е длины втулки в обе стороны от оси форсунки) 
и у двухтактных двигателей — в промежутках между окнами. 
Исправление дефектов поверхностей втулок заваркой не допус
кается.

Чистота обработки поверхностей должна быть не ниже 
VW9- VW7 (в зависимости от диаметра цилиндра) у внутренней 
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поверхности, VV6 у посадочных поясов и опорной поверхности 
буртика, VV5 у всех остальных поверхностей.

Внутренняя поверхность втулки должна быть обработана по 2-му 
классу точности (А). Овальность и конусность этой поверхности 
не должна превышать 0,8 допуска на диаметр. Биение посадочных 
поясков относительно оси втулки должно быть в зависимости от 
диаметра цилиндра не более 0,05—0,10 мм, а биение нижнего торца 
опорного буртика относительно внутренней поверхности втулки 
не должно быть более 0,03—0,05 мм.

Каждую втулку необходимо подвергать гидравлическому испы
танию (опрессовыванию) под давлением не менее 5 кг/см* по всей 
длине. Верхнюю часть втулки на % длины требуется испытывать 
под давлением, в 1,5 раза превышающем наибольшее давление 
цикла р к. Для втулок с внутренним диаметром до 200 мм 
и с обработанной наружной поверхностью дополнительное опрессо
вывание верхней их части не обязательно.

§ 13. КРЫШКИ ЦИЛИНДРОВ

Крышки цилиндров бывают индивидуальными — для одного 
цилиндра и блочными — общими для нескольких цилиндров. Инди
видуальные крышки применяют главным образом для тихоходных 
дизелей. Блочные крышки применяют для быстроходных двигателей 
массового или крупносерийного производства. Применяются также 
крышки, общие для нескольких цилиндров, чаще всего для двух. 
Такие крышки можно устанавливать на двух-, четырех- и шести
цилиндровые двигатели одного и того же ряда.

В качестве примера крышки, общей для двух цилиндров, может 
12служить крышка дизелей 64 (фиг. 28). Материал этой крышки — 

серый чугун СЧ 18-36. Вихревая камера цилиндрической формы не 
имеет жаростойкой вставки. Вихревая камера отлита за одно со 
стенками крышки 2. Каналы впускных и выпускных клапанов вы
ведены в одну сторону сбоку крышки. Соседние каналы впускных 
клапанов обоих цилиндров объединены и заканчиваются общим 
фланцем. В бобышки стенок каналов запрессованы чугунные втулки— 
направляющие клапанов. Седлами клапанов являются фаски в кры
шке. На верхней плоскости крышки установлен кронштейн коромысел, 
который крепится к крышке шпильками. Сверху клапанный меха
низм закрыт алюминиевым колпаком. В боковые стенки крышки 
ввернута форсунка 11, свеча накаливания 10 и пусковые клапаны 9. 
Полость клапанного механизма, а через нее и кривошипная камера 
сообщается при помощи небольших отверстий с каналами впускных 
клапанов. Благодаря этому уменьшается давление в картере и утечки 
масла.

Крышка 2 цилиндров дизелей Д6, Д12 и В2-300 (фиг. 29) выпол
нена общей для всех шести цилиндров блока. Она отливается из
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Фиг. 28. Крышка цилиндров дизеля 64 -ц- :

/ — клапан, 2 — крышка цилиндра 3 — крышка колпака клапанного механизма; 4 — пружины клапана. 5 — регулиро 
вочный винт; 6 — коромысло; 7 — зажим, 8 — шпилька; 9 — пусковой клапан. 10 — свеча накаливания, 11 — форсунка.
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алюминиевого сплава АЛ-9 (кокильное литье). У дизелей этого ряда 
в каждом цилиндре расположены четыре клапана (два впускных 
и два выпускных) и соответственно четыре канала для газообмена. 
Впускные и выпускные каналы направлены в противоположные 
стороны. Поэтому впускной трубопровод крепится шпильками к одной 
боковой стороне крышки, а выпускной — к противоположной. 
При такой схеме расположения клапанов можно достичь более

Фиг. 29. Крышка цилиндров дизелей Д6, Д12 и В2-300:
1 — коробка валика передачи к распределительным валам; 2 — крышка цилиндров;
3 — упорный подшипник; 4 — направляющая клапана. 5 — основание подшипника 

распределительных валов; 6 — крышка подшипника; 7 — сшивные шпильки.

высокого коэффициента наполнения и более хорошего охлаждения 
выпускных клапанов. В бобышки стенок каналов запрессованы 
чугунные направляющие клапанов. В нижней полке крышки рас
положены шесть цилиндрических выемок, куда входят головки порш
ней при положении поршня в в. м. т. В отверстия под клапаны за
прессованы стальные седла. К одному из торцов крышки крепится 
алюминиевая коробка /, в которой находится подшипник валика 
передачи к распределительным валам. Литые алюминиевые подшип
ники распределительных валов установлены на верхней полке 
крышки. Подшипник 3 штампуется из алюминиевого сплава АК-4 
и является упорным. Перепуск воды из рубашки в крышку осу
ществляется при помощи алюминиевых трубочек (по четыре на: 
цилиндр), вставленных в отверстия нижней полки крышки и верх
ней полки рубашки.
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Крышки цилиндров двухтактных двигателей имеют более про
стую форму, чем четырехтактных. На фиг. 30 показана крышка 

тт 19цилиндра двухтактного дизеля Д отливаемая из серого чугунаUV

Фиг. 30. Крышка цилиндра дизеля Д -gg- :

/ — пробка; 2 — крышка цилиндра; 3 — водяная полость; 4 — центральный кольцевой 
пояс водяной полости; 5 — форсунка; 6 — болт; 7 — водяной клапан; 8 — фланец; 9 — 
поршень пускового клапана; 10 — канал для пускового воздуха; 11 — фланец газоотбор
ного клапана; 12 — канал для подвода основного пускового газа; 13 — буртик; 14 — 
пусковой' клапан; 15 — отверстие для пускового клапана; 16 — пружина; 17 — отвер
стие для форсунки; 18 — окна для протока охлаждающей воды; 19 — днище камеры 
сгорания; 20 — канал к индикатору; 21 — индикаторный кран; 22 — отверстия для шпилек.

СЧ 24-44. В ней размещены форсунка 5, обратный пусковой клапан 14, 
водяной клапан 7 для регулирования количества воды, выходящей 
из дизеля, и индикаторный кран 21.
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ГЛАВА IV

КРИВОШИПНО-ШАТУННЫЙ МЕХАНИЗМ
§ 14. ПОРШНИ, ПОРШНЕВЫЕ КОЛЬЦА, ПОРШНЕВЫЕ ПАЛЬЦЫ

Основные детали кривошипно-шатунного механизма — это пор
шень, поршневой палец, шатун и коленчатый вал. Назначение 
кривошипно-шатунного механизма заключается в преобразовании

Фиг. 31. Поршень дизеля Ч -jy :

1 — поршень; 2 — уплотнительное 
кольцо; 3 — маслосъемное кольцо;
4 — поршневой палец; 5 — пружинное 

кольцо.

Фиг. 32. Поршень дизеля М601:
1 — поршень; 2 — уплотнительное поршневое 
кольцо; 3 — маслосъемное поршневое кольцо;
4 — заглушка поршневого пальца; 5 — поршне

вой палец.

Газы в цилиндре при расширении непосредственно воздей
ствуют на поршень, который испытывает высокие механические 
и тепловые нагрузки. 5

На фиг. 31 показан поршень дизеля Ч —у с поршневым пальцем 
и поршневыми кольцами. Основными частями поршня является 
головка, днище которой воспринимает давление газов; юбка (тронк), 
направляющая движение поршня в цилиндре; бобышки, в отвер
стия которых вставлен поршневой палец.

В зависимости от конструктивных особенностей двигателя поршни 
бывают литыми чугунными, а также литыми или штампованными 
из алюминиевых сплавов. Для быстроходных дизелей, в особенности 
четырехтактных, с целью уменьшения сил инерции и улучшения 
отвода тепла применяют главным образом алюминиевые поршни. 
Штампованные поршни из алюминиевого сплава устанавливают на 
быстроходных дизелях Ч-^у, 64 Д6, Д12, М601 (фиг. 32) и Ч-||,
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Фиг. 33. Поршень дизеля 
Д100.

Литые алюминиевые поршни применяют для дизелей КДМ-46, 
Д50 и др. Чугунные поршни имеют четырехтактные тракторные 
дизели Д54 (выпуска до 1958 г.), двухтактные дизели Я АЗ-204 и 206 
(фиг. 10), ДД g, Д-g, 8ДР -g и Д100 (фиг. 33). Изгото
вление поршней двухтактных дизелей из чугуна обусловлено 
главным образом стремлением к повышению жаростойкости.

Форма днища поршня зависит от особенностей рабочего цикла 
двигателя. У дизелей со струйным смесеобразованием выемка 
в донышке поршня образует обычно камеру 
сгорания. Дизели с разделенной камерой 
сгорания имеют поршни с плоским днищем 
или с небольшой выемкой, способствующей 
лучшему перетеканию газов из предкамеры 
или вихревой камеры в цилиндры. У карбю
раторных двигателей днище поршня обычно 
плоское.

На боковой поверхности головки поршня 
расположены канавки для колец. Число 
поршневых колец зависит от типа двигателя, 
его быстроходности и особенностей рабочего 
цикла. Чем меньше давление газов в цилин
дре и продолжительность рабочего цикла, 
тем меньше будет пропуск газов поршневыми 
кольцами и, следовательно, тем меньшее 
число колец можно устанавливать на поршне. 
Наименьшее число колец бывает у быстро
ходных карбюраторных двигателей. Так, 
например, у поршней автомобильных двигателей МЗМА-401 
(«Москвич») и ГАЗ-51 расположено всего три поршневых кольца, 

43а у поршня тихоходного двухтактного дизеля 8ДР -gj—семь колец.
Юбка поршня имеет очень небольшую длину у быстроходных 

четырехтактных двигателей. Это объясняется стремлением к макси
мальному снижению веса поршня и сил инерции. Поршни двухтакт- 

19 30 43ных тихоходных дизелей (Д Д -™-, Д д-Д имеют длинную юбку, DU 01
так как, находясь в в. м. т., поршень должен закрывать продувочные 
и выпускные окна. У большинства дизелей на нижней части юбки 
устанавливают маслосъемные кольца.

Бобышки поршня связывают с головкой сплошными приливами 
или ребрами для передачи усилий от донышка поршневому пальцу. 
Боковые усилия, передаваемые на юбку поршня через поршневой 
палец и бобышки, вызывают овализацию поршня. Чтобы не происхо
дило заедания поршня в цилиндре, иногда юбке заранее придают 
овальную форму. Причем большую ось эллипса располагают пер
пендикулярно к оси поршневого пальца. Величину овальности
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подбирают такой величины, чтобы под действием боковых усилий 
юбка поршня принимала цилиндрическую форму. У поршней некото
рых автомобильных карбюраторных двигателей (ЗИЛ-ПО) юбка 
имеет косой разрез, что придает ей пружинящие свойства и позво
ляет уменьшить зазор между поршнем и цилиндром. Благодаря 
этому удается уменьшить или избежать стука поршней во время 
работы. Для повышения эластичности таких поршней юбку отделяют

от головки горизонтальными 
прорезями.

У двигателей большой мощ
ности, и в особенности у двух
тактных, нагрев поршня на
столько велик, что приходится 
применять охлаждение поршня 
маслом или водой. Так, напри
мер, жидкостное охлаждение 
поршней применяется у дизелей 
ЯАЗ-204, Д-g, 8ДР Д100.

19Поршни дизелей ЯАЗ и Д-^ 
охлаждаются струей масла, вы
текающей из отверстия в верх
ней головке шатуна. У дизе
лей Д100 масло для охлаждения

Давление в цилиндре р

Фиг. 34. Уменьшение давления газов 
в зазорах между поршневыми кольцами 

и стенками канавок поршня.
также подводится через шатун

в замкнутую полость головки поршня. У дизелей 8ДР масло 
в полость головки поршня подводится по телескопическим 
трубам.

Поршневые кольца бывают уплотнительными (компрессион
ными) и маслосъемными. Уплотнительные кольца препятствуют про
пуску газов из цилиндра в картер, а маслосъемные кольца предохра
няют от попадания масла из картера внутрь цилиндра. Уплотни
тельные кольца, кроме того, отводят тепло от головки поршня в охла
ждаемые стенки цилиндра. Уплотняющее действие поршневых колец 
основано на том же принципе, что и действие лабиринтного уплот
нения с чередующимися малыми и большими зазорами (фиг. 34) 
или щелями. В этом случае давление газов перед последним зазором 
значительно меньше начального давления и поэтому пропуск газов 
невелик. Наибольшее давление газы имеют перед верхним кольцом. 
При перетекании газов через узкие торцовые и сравнительно широкие 
радиальные зазоры между поршневыми кольцами и стенками канавок 
давление постепенно уменьшается. Перед последним уплотнительным 
кольцом давление газов составляет всего 5—10% от давления в ци
линдре. При увеличении числа поршневых колец пропуск газов 
уменьшается, но возрастают потери от трения. У быстроходных дви
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гателей размеры поршней и проходные сечения, через которые может 
происходить пропуск газов, невелики и все процессы протекают 
в очень короткие промежутки времени; поэтому достаточно эффек
тивное уплотнение можно достичь при небольшом числе колец. 
У тихоходных двигателей, во избежание пропуска газов, устанавли
вается большее число уплотнительных поршневых колец.

Уплотнительные поршневые кольца имеют обычно прямоуголь
ное сечение (фиг. 35, а) с закруглениями или фасками с внутренней

Фиг. 35. Форма поршневых колец:

6)

а — уплотняющие (компрессионные) кольца. 
б — маслосъемные кольца; 1 — прямоугольного 
сечения; 2 — коническое; 3 — трапециевидного 
сечения; 4 — с бронзовым пояском; 5— кониче
ское; 6 — коническое с цилиндрическим пояском; 
7 — коробчатого сечения; 8 — скребкового типа 

(двойное).

6}
Фиг. 36. Насосное действие 

поршневых колец:
а, б и в — последовательное 

движение поршня.

стороны. Иногда применяют поршневые кольца 3 (фиг. 35) с трапецеи
дальным сечением, которые меньше заклиниваются, чем прямоуголь
ные. Наружную поверхность колец для уменьшения износа покрывают 
слоем пористого хрома, который повышает твердость рабочей поверх
ности. Поры или каналы в слое хрома, поглощая (абсорбируя) смазку, 
способствуют сохранению на поверхности колец масляной пленки 
и уменьшению сил трения.

Маслосъемные кольца могут быть различной формы (фиг. 35, б). 
Наиболее широкое распространение получили конические, скреб
ковые и коробчатые маслосъемные кольца.

Вследствие того что поршневые кольца попеременно прижимаются 
то к верхней, то к нижней стенке канавки, происходит перекачи
вание масла внутрь цилиндра (фиг. 36). Это явление носит название 
насосного действия колец. Маслосъемные кольца, напротив, соскре
бают часть масла со стенок цилиндра и через маслоотводящие отвер
стия сбрасывают его в картер.
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Материал поршневых колец, его микроструктура, чистота и точ
ность механической обработки определены по ГОСТу 7133-54 «Кольца 
поршневые дизелей и газовых двигателей. Технические условия». 
Микроструктура металла колец должна представлять собой мелко
пластинчатый или сорбитообразный перлит с равномерно распреде
ленным графитом. Твердость готовых колец должна быть HRc = 
= 96 -г- 107 для колец с наружным диаметром до 150 мм и HRc = 
= 92-н 105 для колец с диаметром свыше 150 мм. Наружная цилин
дрическая поверхность верхнего уплотнительного кольца четырех
тактных дизелей с диаметром цилиндра меньшим или равным 200 мм 
должна быть покрыта пористым хромом. Чистота обработки торцо
вых поверхностей должна быть не ниже WV8, а цилиндрической 
поверхности — не ниже VV6. Радиальный зазор (просвет) между 
кольцом и контрольным калибром на дуге 45° не более чем в двух 
местах и не более 30° от замка не должен превышать 0,03 мм для 
колец с наружным диаметром до 150 мм и 0,05 мм для колец с диа
метром свыше 150 мм. Коробление торцовых поверхностей не должно 
превышать 0,03 — 0,07 мм в зависимости от наружного диаметра.

Поршневые пальцы бывают двух типов: 1) пальцы, закрепленные 
в верхней головке шатуна или в поршне, и 2) плавающие пальцы, 
т. е. незакрепленные. У большинства современных поршневых дви
гателей применяются поршневые пальцы «плавающего» типа. Пре
имущество такой конструкции — равномерный износ пальца. От 
осевых перемещений «плавающие» пальцы удерживаются пружи
нящими стальными кольцами, вставленными в бобышки поршня 
(фиг. 31), или алюминиевыми грибообразными заглушками (фиг. 32). 
Поршневые пальцы изготовляют из малоуглеродистой стали 20 
или из легированных сталей 20Х, 12ХН2А, 12ХНЗА (для 
азотируемых пальцев). Наружную поверхность пальцев цемен
туют, закаливают или азотируют и шлифуют. Ее твердость соста
вляет HRc = 56-4- 64. Чистота обработки должна быть не ниже 
VW Ю для наружной цилиндрической поверхности пальцев диа
метром до 80 мм, VW 9 для пальцев диаметром свыше 80 мм и VV5 
для внутренней поверхности пальцев. Точность изготовления паль
цев по 2-му классу. Материал, термообработка и качество механи
ческой обработки поршневых пальцев дизелей и газовых двигателей 
регламентируется ГОСТом 8052-56 «Пальцы поршневые дизелей 
и газовых двигателей. Технические требования».

§ 15. ШАТУНЫ

Назначение шатуна — передавать движение от поршневого 
пальца кривошипу коленчатого вала. Шатун состоит из верхней 
головки, стержня и нижней головки (фиг. 37). В верхнюю головку 
обычно запрессовывается бронзовая втулка, которая служит под
шипником поршневого пальца. Смазка к этому подшипнику под
водится под давлением по каналу в стержне шатуна или разбрызги-
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ванием через отверстия в верхней головке. У двухтактных дизелей 
поршневой палец в течение всего рабочего цикла прижат к нижней 
стороне втулки. Вследствие этого подвод смазки к наиболее нагру
женным трущимся поверхностям вызывает затруднения. Этим объяс
няется, что у многих двухтактных дизелей (Д Д и др.)вверх-

Фиг. 37. Шатуны дизеля М601.

ней головке шатуна вместо подшипника скольжения поставлен 
игольчатый подшипник, к которому не требуется подводить смазку 
под давлением.

Стержень шатуна у быстроходных двигателей имеет двухтавровое 
сечение. У дизелей, изготовляемых небольшими сериями, применяют

30 43шатуны со стержнем круглого сечения (Д -gy, 8ДР-^и др.), у которых 
материал используется менее целесообразно, чем у шатунов со 
стержнем двутаврового сечения, но не требуется изготовления дорого
стоящих штампов.

Нижняя головка шатуна, как правило, выполняется за одно целое 
со стержнем (фиг. 37), но иногда бывает отъемной, т. е. так называе
мого «морского» типа, как например, у двухтактных тихоходных 

30дизелей Д -gg-. Применение отъемной нижней головки шатуна вызвано 
несовершенством технологии механической обработки, из-за чего 
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приходится при помощи прокладок между стержнем и нижней 
головкой регулировать длину шатуна для получения требуемой 
величины пространства сжатия.

Для двухрядных V-образных двигателей применяют сочлененные 
(фиг. 37) или центральные шатуны.

Вкладыши нижней головки шатуна в большинстве случаев изго
товляют из стали и заливают свинцовистой бронзой или баббитом. 
Заливка свинцовистой бронзой применяется для вкладышей сильно 
нагруженных подшипников. Чтобы улучшить приработку и повысить 
срок службы подшипников, на рабочую поверхность свинцовистой 
бронзы у наиболее натруженных дизелей наносят свинцовисто-оло- 
вянистое. покрытие.

В последнее время для двигателей небольшой мощности начали 
применять вкладыши из биметаллической ленты (сталь — алюминие
вый сплав).

Шатуны обычно - изготовляют штамповкой из углеродистой 
стали 45 и для мощных быстроходных дизелей из легированной стали 
18ХНВА.

Крышка нижней головки шатуна крепится болтами или шпиль
ками. Крепление крышки шатуна поперечными коническими штиф
тами у дизеля М601 показано на фиг. 37.

Согласно ГОСТу 6907-54 «Болты шатунные дизелей и газовых дви
гателей. Технические условия», для изготовления шатунных болтов 
должна применяться сталь марки ЗОХНЗА, а для болтов двухтактных 
тихоходных двигателей сталь марки 35У. Чистота поверхности цен
трирующих поясков, упругой части стержня и галтелей должна 
быть не ниже WV8 (у двухтактных тихоходных двигателей VW7), 
а резьбы — не ниже W6. Центрирующие пояски должны быть 
изготовлены с допусками ходовой посадки X, а резьба не ниже степени 
точности f.

Гайки шатунных болтов должны изготовляться в соответствии 
с ГОСТом 6906-54 из стали марки 40Х и для двухтактных тихоходных 
двигателей — из стали 35. Чистота опорной поверхности гаек должна 
быть не ниже W6.

§ 16. КОЛЕНЧАТЫЕ ВАЛЫ

Основными элементами коленчатого вала являются коренные 
шейки, которыми он опирается на коренные подшипники, шатунные 
шейки, на которые опираются нижние головки шатунов, и щеки, 
связывающие коренные и шатунные шейки.

Примером коленчатого вала многоцилиндрового дизеля может 
служить вал дизелей Д6 и Д12 (фиг. 38). Для уменьшения сил инер
ции вращающихся масс размеры шатунных шеек при проектирова
нии стремятся как можно больше сократить. У многих двигателей 
шатунные шейки выполняют полыми, а их полости с обеих сторон 
закрывают заглушками. Во внутренние полости шатунных шеек 
из коренных подшипников по каналам подводится масло.
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Щеки кривошипов бывают прямоугольной (фиг. 39), эллипти
ческой и круглой формы. Коленчатые валы быстроходных высоко- 
нагруженных двигателей имеют круглые или эллиптические щеки, 
у которых ширина в опасном сечении между шейками больше, чем 
у прямоугольных.

Коренные шейки обычно имеют больший диаметр, чем шатунные. 
У четырех- и шестицилиндровых четырехтактных двигателей средняя 
коренная шейка, расположенная между направленными в одну 
сторону кривошипами, иногда бывает длиннее остальных.

1271

Фиг. 38. Коленчатый вал дизелей Д6иД12: I, II, III, IV, V и VI —взаимное рас
положение разных колеи.

На прочность коленчатого вала большое влияние оказывают раз
меры галтелей и величина «перекрытия» коренных и шатунных шеек. 
При неправильно выбранных малых радиусах галтелей увеличи
вается концентрация напряжений у перехода от шейки к щеке 
и снижается запас прочности вала. «Перекрытие» шатунной и корен
ной шеек определяется полуразностью суммы их радиусов и радиуса 
кривошипа. Если сумма радиусов коренной и шатунной шеек больше 
радиуса кривошипа, значит шейки заходят одна за другую и величина 
опасного сечения щеки возрастает. Одновременно возрастает и жест
кость вала. Перекрытие шеек обычно бывает у короткоходовых дви
гателей, т. е. имеющих отношение хода поршня к диаметру цилин
дра S/D, близкое к единице.

К одному из концов коленчатого пала крепится маховик. Креп
ление маховика осуществляется разными способами. Чаще всего 
коленчатый вал заканчивается фланцем, к которому маховик кре
пится болтами. У двигателей малой мощности маховик иногда наса
живают на конический хвостовик со шпонкой.

С противоположной стороны коленчатого вала обычно бывает 
расположена шестерня привода газораспределения и вспомогатель
ных механизмов.

Наиболее распространенные расположения колен и порядок 
вспышек у четырехтактных и двухтактных двигателей показаны 
в табл. 8 и 9.

Требования к кованым и штампованным коленчатым валам 
дизелей и газовых двигателей изложены в ГОСТе 704-52 «Валы 
коленчатые дизелей и газовых, двигателей. Технические условия».
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Расположение кривошипов и чередование вспышек в цилиндрах 
четырехтактных дизелей

Таблица 8

Таблица 9
Расположение кривошипов и чередование вспышек в цилиндрах двухтактных 

дизелей

Число 
цилиндров Расположение кривошипов Порядок 

вспышек

2
4

1—2 
1—3-4-2 

(дизель ЯАЗ-204)

В соответствии с ГОСТом 704-52 валы должны изготовляться 
из качественной углеродистой или из легированной стали, выпла
вленной в мартеновских или электрических печах. Чистота обра
ботанной поверхности шатунных и коренных шеек, а также галтелей 
должна быть не ниже V\7V 9 для валов диаметром от 80 мм и VW8 
для валов диаметром свыше 80 мм. Диаметры коренных и шатунных 
шеек должны быть выполнены с допусками свободной посадки С 
(до 80 мм) и С3 (свыше 80 мм).

Диаметр шейки в мм........................До 80 80—180 180—260 260—360
Овальность и конусность в мж.

коренных шеек........................... 0,01 0.02 0,02 0,03
шатунных шеек.......................... 0,01 0,02 0 03 0,04

5 Моргулис 421
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Радиус кривошипа может иметь отклонения не выше +0,15 мм 
на каждые 100 мм. Разница в углах между кривошипами допускается 
не более + 15'. Непараллельность шатунных шеек с осью вала не 
должна превышать 0,15 мм на 1 м длины.

За последнее время помимо стальных кованых и штампованных 
валов все большее распространение получают литые валы из моди

фицированного высокопрочного чугуна. В частности, чугунный 
коленчатый вал (фиг. 40) установлен на тепловозном дизеле Д100. 
Преимуществами чугунных валов по сравнению со стальным являются 
меньший расход металла, снижение трудоемкости механической 
обработки, возможность придания валу любой наивыгоднейшей 
формы.

ГЛАВА V

МЕХАНИЗМ ГАЗОРАСПРЕДЕЛЕНИЯ

§ 17. ФАЗЫ ГАЗОРАСПРЕДЕЛЕНИЯ

Фазами газораспределения называются моменты открытия 
и закрытия органов газораспределения (клапанов или окон), обычно 
выражаемые в градусах угла поворота коленчатого вала (фиг. 6). 
Графически фазы газораспределения можно изобразить в виде 
круговой диаграммы, которая называется диаграммой газораспре
деления (фиг. 41), или диаграммой распределения, если указаны 
также моменты действия органов топливоподачи или зажигания.

Фазы газораспределения некоторых четырехтактных двигателей 
приведены в табл. 11, из данных которой следует, что у большинства 
двигателей продолжительность открытия впускных и выпускных
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клапанов одинакова. Это позволяет применять для шлифования впу
скных и выпускных кулачков распределительных валов одинаковые 
копиры.

Начало впуска (открытие впускного клапана) происходит за 10- 
20° угла поворота кривошипа до в. м. т. Опережение открытия впу 
скного клапана необхо
димо для того, чтобы к 
моменту начала движе
ния поршня по направле
нию к н. м. т. впускной 
клапан уже был открыт 
на некоторую величину. 
В противном случае в ци
линдре возникает излиш
нее разрежение и возрас
тут насосные потери дви
гателя. Кроме того, опере
жение открытия впускного 
клапана и запаздывание 
закрытия выпускного кла
пана необходимы для про
дувки камеры сжатия и 
очистки ее от остаточных 
газов. Период перекрытия, 
т. е. угол поворота кри
вошипа, в течение кото Фиг. 41. Диаграмма газораспределения
рого открыты одновременно
впускной и выпускной клапаны, обычно равен 20—40°.

Запаздывание закрытия впускного клапана составляет 20—50° 
угла поворота кривошипа. Оно вводится для лучшего наполнения 
цилиндра двигателя воздухом или горючей смесью. В конце такта 
впуска в цилиндре возникает разрежение. Если оставить впускной 
клапан открытым после н. м. т., в цилиндр будет продолжать посту
пать воздух (смесь), пока давление в цилиндре не достигнет атмос
ферного. Поступление воздуха (смеси) в цилиндр может продол
жаться и после достижения атмосферного давления, пока не будет 
использована полностью инерция потока воздуха во впускном кол
лекторе.

Выпускной клапан обычно открывается за 20—50° до н. м. т. 
Открытие выпускного клапана с опережением до н. м. т. нужно 
для того, чтобы до начала выталкивания продуктов сгорания про
изошло истечение части газов через выпускной клапан и давление 
в цилиндре понизилось. В противном случае при обратном движении 
поршня по направлению к в. м. т. будут возникать потери энергии.

Запаздывание закрытия выпускного клапана составляет 10—20° 
угла поворота кривошипа после в. м. т. Если бы закрытие выпу
скного клапана происходило в в. м. т. без запаздывания, то к концу

5*
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Фазы газораспределения четырехтактных двигателей 
(в градусах угла поворота кривошипа)

Таблица 11

Марка 
двигателя

Впускной клапан Выпускной клапан

Начало 
открытия 

до в. м. т.

Конец 
закрытия 

после 
н. м. т.

Продол
житель

ность 
открытия

Начало 
открытия 

до н. м. т.

Конец 
закрытия 

после 
в. . м. т.

Продол
житель

ность 
открытия

Дизели

Д50 80 35 295 50 54 284
М601 50±3 56±3 286 56+3 50±3 286
6 и 84 - зо 15+2 45+3 240 45±3 15+2 240

Д6. Д12 20±3 48+3 248 48+3 . 20±3 248
К-150 10±5 45+5 235 45+5 10±5 235
КДМ-46 14 32 226 54 26 260
Д-54 8 22 210 46 14 240
Д-35 10 46 236 56 10 246

10Д
13

ю±5 29±i‘ 219 32+7 7+и
'—2 219

11
12 ±4 38+4 230 34±4 16±4 230

64 S 15+2 20+4 215 18+4 12±2 210

64 is 20±2 40±4 240 40±4 20±2 240

Т-62 17 43 240 43 17 240

Карбюраторные автомобильн ы е д в и г а те л и

МЗМА-401 13 47 240 51 9 240
М-20 9 51 240 47 13 240
ЗИМ 9 51 240 47 13 240
ГАЗ-51 9 51 240 47 13 240
ЗИЛ-120 20 69 269 67 22 269

хода выпуска проходные сечения для выпуска газов были бы очень 
малы и давление в цилиндре повышалось. Поэтому выпускной клапан 
закрывается после в. м. т. Запаздывание закрытия выпускного кла
пана, как уже упоминалось, необходимо также для продувки камеры 

■ сжатия.
Фазы газораспределения для каждого двигателя подбирают 

опытным путем. Величины опережения открытия и запаздывания 
закрытия клапанов у быстроходных двигателей больше, чем у тихо
ходных. У двигателей с наддувом период перекрытия (совместного 
открытия) клапанов больше, чем у двигателей без наддува, и исполь
зуется для интенсивной продувки камеры сжатия.
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У двухтактных двигателей фазы газораспределения определяются 
началом открытия и концом закрытия продувочных и выпускных 
окон или клапанов.

В табл. 12 приведены фазы газораспределения некоторых двух
тактных дизелей.

Фазы газораспределения двухтактных дизелей
(в градусах угла поворота кривошипа)

Таблица 12

Марка 
дизеля

Продувка Выпуск

Начало 
открытия 

проду
вочных 

органов 
до н. м. т.

Конец 
закрытия 

продувочных 
органов 
после 

н. м. т.

Продол
житель
ность 

продувки

Начало 
открытия 
выпускных 
органов 

до н. и. т.

Конец 
закрытия 

выпускных 
органов 

после 
н. м. т.

Продол
житель
ность 

выпуска

Д100 40° 64° 104° 56° 56° 112°
спп 438ДР £701 54°30'• 54°30' 109° 66°30' 66°30' 133°

ГТ 30
Д50 50°15' 50° 15' 100°30' 64°15' 64° 15' 128°30'

Д —
30 51°30' 51°30' 103° 65°30' 65°30' 131°

Д'^2
Д 20 52° 52° 104 66°30' 66°30' 133“

ЯАЗ-204 48° 48° 96° 85° 54° 139“

§ 18. СХЕМЫ МЕХАНИЗМА ГАЗОРАСПРЕДЕЛЕНИЯ

Наиболее распространенная схема механизма газораспределения 
дизелей показана на фиг. 42. Кулачковый распределительный вал 9 
приводит в движение плоский тарельчатый или роликовый толкатель. 
Толкатель 10 через штангу 11 и коромысло 3 (двуплечий рычаг) 
открывает клапан 2. Такую схему механизма газораспределения 
имеют дизели Ч , Ч“, 64-^ (К-150), тракторные дизели Д-35, 

Д-54 и КДМ-46. У некоторых дизелей, как например Д50 и Ч , 
толкатель заменен одноплечим рычагом. Быстроходные дизели Д6, 
Д12, В2-300 и М601 имеют совершенно иную схему механизма газо
распределения. У этих дизелей кулачок распределительного вала 
действует непосредственно на верхнюю плоскую тарелку клапана 
(фиг. 43). Преимущество такой конструкции заключается в отсутствии 
промежуточных деталей между клапаном и кулачком распредели
тельного вала, вследствие чего уменьшаются массы и силы инерции 
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деталей механизма. Недостаток этой схемы заключается в том, что 
кулачки, воздействуя на край верхней тарелки, вызывают перекос 
клапана и изгиб его. Перекос клапана увеличивает износ направляю
щих. Более совершенная конструкция с верхним расположением 
распределительного вала показана на фиг. 44. Здесь распределитель
ный вал приводит в движение коромысла, ударники которых откры
вают клапаны.

У карбюраторных автомобильных двигателей применяются ниж
ние подвесные клапаны, которые приводятся в движение непосред-

/ — шестерня коленчатого вала; 2 — клапан; 3 — коромысло; 4 — шестерня распредели
тельного вала; 5 — промежуточная шестерня; 6 — палец; 7 — шестерня привода топлив
ного насоса; 8 — втулка упорного подшипника; 9 — распределительный вал; 10 — толка

тель; 11 — штанга.

ственно толкателями без промежуточных деталей (фиг. 45). Меха
низм газораспределения такого типа имеют автомобильные двига
тели МЗМА-401, М-20, ГАЗ-51, ЗИМ и многие другие.

У двухтактных двигателей со щелевым газораспределением рас
пределительным органом служит поршень, открывающий и закры
вающий продувочные и выпускные окна.

Толкатели клапанов представляют собой стержни с плоскими или 
выпуклыми тарелками или с роликами. Материал толкателей сталь 45 
(ч , Ч , 64 и др.) или специальный чугун (КДМ-46 и др.). 
Рабочие поверхности стальных толкателей (цилиндрическую часть 
и тарелку) обычно подвергают закалке токами высокой частоты. 
Твердость после закалки HR = 40 -е- 50. У чугунных толкателей 
дизелей КДМ-46 рабочая поверхность тарелки при отливке отбе-
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Фиг. 43. Механизм газораспределения дизеля М601:
1 — распределительный вал; 2 — направляющая клапана; 3 — клапан: 

4 — крышка цилиндра.

ЕВ

Фиг. 44. Механизм газо
распределения авиацион
ного двигателя Даймлер- 

Бенц (DB601).
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лена на глубину 2,5—3 мм. Твердость ее должна быть не менее HRc = 
= 56. Для того чтобы поверхность тарелки при соприкосновении 
с кулачком изнашивалась равномерно, у некоторых двигателей 
ось толкателя смещают относительно середины кулачка и толкатель

Фиг. 45. Механизм га
зораспределения авто
мобильного карбюра

торного двигателя:
/ — клапан; 2 — направ

ляющая клапана;
3 — пружина; 4 — тол
катель; 5 — распредели
тельный вал; 6 — на
правляющая толкателя.

во время работы все время поворачи
вается.

Штанги клапанов представляют собой сталь
ные трубки, на концах которых расположены 
наконечники с цементованными и закаленными 
рабочими поверхностями. Нижний наконечник 
обычно имеет шаровую форму и опирается на 
вогнутую поверхность в толкателе. Верхний 
наконечник имеет сферическое углубление, 
в которое входит шаровая головка регулиро
вочного винта коромысла. У карбюраторных 
автомобильных двигателей обычно регулиро
вочный винт с контргайкой ввертывается в 
толкатель. Этот винт непосредственно нажимает 
на стержень клапана.

Коромысло представляет собой стальной 
штампованный двуплечий рычаг. В одном плече 
рычага нарезана резьба для регулировочного
винта, а на конце второго плеча расположен 
ударник, выпуклая закаленная поверхность 
которого нажимает на клапан. Коромысла 
вращаются на оси, расположенной на стойках. 
Подшипники коромысел изготовляют в виде 
бронзовых втулок или игольчатых подшипников 
/ тт 8,5 тт 10,5 \(дизели типа Ч-ур, Ч-у-идр.!.

§ 19. КЛАПАНЫ И РАСПРЕДЕЛИТЕЛЬНЫЕ ВАЛЫ

Клапан (фиг. 46) наиболее распространенной конструкции 
состоит из грибка (головки) и стержня. Грибок имеет коническую 
фаску, которая садится на коническую поверхность седла для полу
чения необходимого уплотнения. Рабочая фаска выполняется под 
углом 45 или 30° к плоскости, перпендикулярной оси клапана. 
Клапан с фаской под углом 45° при одинаковом подъеме имеет 
меньшие проходные сечения, чем клапан с фаской под углом 
30°, но обеспечивает более надежное уплотнение. Поэтому фаску 
под углом 30° применяют главным образом для впускных кла
панов, высоконагруженных, форсированных двигателей. В верх
ней части стержня расположена выточка, в которую вставляется 
состоящий из двух половин сухарь с конической наружной по
верхностью. На сухарь надевается и сжимает его тарелка пружины. 
Пружина, нажимая на тарелку, удерживает клапан в закрытом 
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состоянии. У сильно нагруженных двигателей на клапанах устанав
ливают две или три пружины, которые располагают вокруг стержня 
клапана одна внутри другой. Пружины имеют обычно навивку в раз
ные стороны, чтобы витки одной пружины не могли попасть между 
витками другой. В канавку на верхней части стержня устанавливают 
стальное пружинящее кольцо. Оно предохраняет клапан от про
валивания в цилиндр при поломке сухаря или обрыве тонкой части 
стержня.

У дизелей Д6, Д12, В2-300 и М601 применяются клапаны с верх- 
ввертывается в нарезанные отвер-ней тарелкой z (фиг. ч/ц которая 

стия полого стержня 1 клапана. 
Верхняя полость тарелки це
ментована, отшлифована и отпо
лирована. Регулирование зазо
ров между клапаном и кулач
ком распределительного вала 
производится ввертыванием или 
вывертыванием верхней тарел
ки 2. Чтобы верхняя тарелка 
во время работы не вывинчива
лась из стержня, она стопорит
ся замком 5. Замок 3 надевается 
на шлицы или лыски стержня 1 
клапана, а зубчики на торцовой 
поверхности связывают его с 
верхней тарелкой 2. При регу
лировке . зазора специальным 
ключом отжимают замок 3 вниз 
и проворачивают верхнюю та
релку. Затем замок отпускают 
и он снова входит в зацепление 
с верхней тарелкой клапана 
при помощи торцовых зубчиков.

Фиг. 47. Клапан
Фиг. 46. Клапан. дизеля М601.

Как впускной, так и выпускной клапаны подвергаются воздей
ствию высокой температуры и высокого давления газов. Температура 
отработавших газов может достигать 600—700° С, вследствие чего 
выпускной клапан нагревается до красного каления. Поэтому для изго
товления клапанов, особенно выпускных, применяют жаростойкие 
стали. Для впускных клапанов тихоходных дизелей применяют 
стали 40Х, Х9С2, для быстроходных дизелей — стали Х9С2, Х10С2М. 
Для выпускных клапанов тихоходных дизелей применяют стали 
Х9С2, Х10С2М, для быстроходных дизелей — стали Х10С2, Х10СМ, 
4Х14Н14В2М.

Чистота поверхности стержня клапана должна быть не ниже 
WV 8, а точность обработки — не ниже 2-го класса.

Распределительные валы изготовляют штамповкой из углероди
стой стали 45 или из легированной цементуемой стали. Поверхности 
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'шеек и рабочие поверхности кулачков цементуют или закаливают 
токами высокой частоты. Профиль кулачка должен обеспечивать, 
по возможности, быстрое открытие и закрытие клапана и вместе 
с тем силы инерции движущихся частей не должны быть 
слишком велики. Клапан должен открываться (закрываться) с ми
нимальной начальной (конечной) скоростью. Это необходимо, 
чтобы посадка клапана на седло происходила без удара. Лучше 
всего отвечает этим требованиям выпуклый профиль кулачка, 
образованный двумя боковыми радиусами и радиусом при вершине. 
Тангенциальный профиль кулачка, образованный двумя касатель
ными к начальной окружности и радиусом при вершине, обеспечивает 
быстрое открытие и закрытие клапана; недостаток этого профиля — 
большие силы инерции движущихся частей вследствие больших 
ускорений.

§ 20. ПРИВОД МЕХАНИЗМА ГАЗОРАСПРЕДЕЛЕНИЯ

Схема привода механизма газораспределения показана на фиг. 42. 
На коленчатый вал насажена шестерня, которая через промежуточ
ную шестерню 5 приводит в движение шестерню 4 распределительного 
вала. У четырехтактных двигателей передаточное отношение между 
коленчатым и распределительным валами составляет 1 : 2, так как 
открытие клапанов происходит 1 раз за два оборота коленчатого 
вала. Поэтому число зубьев шестерни на распределительном валу 
должно быть в 2 раза больше, чем у шестерни на коленчатом валу. 
Шестерни передачи к механизму газораспределения изготовляют 
из углеродистой стали 45, из легированной стали или из чугуна. 
Для уменьшения шума и повышения надежности работы применяют 
косозубые шестерни.

Некоторые иностранные фирмы для привода распределительных 
валов применяют цепные передачи, главным образом при помощи 
бесшумных зубчатых цепей.

Для быстроходных дизелей с отдельными рубашками (блоками) 
цилиндров и верхними распределительными валами применяют 
передачу с коническими шестернями и вертикальными или наклон
ными валиками (фиг. 48). Коническая шестерня 7 коленчатого вала 
вращает вертикальный валик 2 привода топливного насоса, от кото
рого движение передается шестерне 3 привода топливного насоса 
и наклонным валикам 4 привода газораспределения. От наклонных 
валиков 4 при помощи конических шестерен получают вращение рас
пределительные валы впускных клапанов. Распределительные валы 
выпускных клапанов связаны цилиндрическими шестернями с распре
делительными валами впускных клапанов. Наклонные валики состоят 
из двух частей — верхней и нижней, которые соединены шлицами, 
допускающими взаимное осевое перемещение, что необходимо при 
раздельных блоках цилиндров и картере.
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(z — число зубьев;
п — число оборотов ко
ленчатого вала вминуту): 
/ — валик привода топ
ливоподкачивающего на
соса; 2 — валик при
вода топливного насоса;
3 — шестерня привода 

топливного насоса;
4 — валик привода газо
распределения; 5 — ше
стерня горизонтального 
валика привода генера
тора; 6 — наклонный ва
лик привода генератора;
7 — коническая тестер- 

•ня коленчатого вала;
8 — шестерня и нижний 
вертикальный валик при
вода агрегатов; 9 — ве
дущий валик масляного 
насоса; 10 — ось проме
жуточной шестерни при
вода масляного насоса;
11 — валик водяного на

соса.
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ГЛАВА VI

СИСТЕМА ПОДАЧИ ТОПЛИВА

§ 21. СХЕМА СИСТЕМЫ ПОДАЧИ ТОПЛИВА ДИЗЕЛЯ

Схема наиболее распространенной системы подачи топлива дизеля 
показана на фиг. 49. Топливная аппаратура дизеля состоит из топли- 
воподкачивающего насоса 13, двух топливных фильтров, топливного

Фиг. 49. Схема системы подачи топлива дизеля:
1 — трубопровод слива топлива из насоса; 2 — топливный насос; 3 — регулятор; 4 — фор
сунка; 5 — трубопровод слива топлива из форсунок; 6'— трубопровод высокого давления;
7 — трубопровод от фильтра к топливному баку; 8 — перепускной клапан; 9 — фильтр 
тонкой очистки; 10 — трубопроводы низкого давления: 11 —фильтр грубой очистки топлива;

12 — насос ручной подкачки; 13 — топливоподкачивающий насос.

насоса 2 с регулятором 3, форсунок 4 и соединяющих их трубопро
водов. Назначение топливоподкачивающего насоса — подавать 
топливо в насос высокого давления. Иногда топливный бак прихо
дится располагать ниже дизеля и в этом случае требуется принуди
тельная подача топлива с помощью топливоподкачивающего насоса 
к насосу высокого давления. В тех случаях, когда топливный бак 
расположен выше дизеля, напор, создаваемый топливоподкачиваю
щим насосом, необходим для прокачки топлива через фильтр 9 
тонкой очистки. Назначение этого топливного фильтра заключается



ТОПЛИВНЫЕ НАСОСЫ 77

Фиг. 50. Секция топливного 
насоса золотникового типа.

в окончательной очистке топлива перед топливным насосом. Топливо 
должно быть предварительно очищено до заправки его в топливный 
бак. Топливный насос высокого давления подает топливо через фор
сунки в цилиндры дизеля. Количество подаваемого топлива должно 
быть одинаковым, для всех цилиндров и строго соответствовать 
нагрузке. Подача топлива должна производиться в строго определен
ные моменты.

От качества работы топливной аппа
ратуры во многом зависят показатели, 
характеризующие работу дизеля: мощ
ность, удельный расход топлива, давление 
газов в цилиндре и др. При нарушении 
нормальной работы топливной системы 
может возникнуть неравномерное распре
деление нагрузки по цилиндрам, ухудше
ние распиливания топлива или неправиль
ное распределение его по камере сжатия.

§ 22. ТОПЛИВНЫЕ НАСОСЫ

Основное различие между топливными 
насосами разных типов заключается в спо
собе регулирования количества подавае
мого топлива. Наибольшее распростране
ние получили насосы следующих типов: 
1) с регулированием подачи топлива изме
нением хода плунжера; 2) с регулирова
нием подачи перепуском части нагнетае
мого топлива в полость всасывания через 
отверстие, проходное сечение которого 
определяется положением дросселирую
щей иглы; 3) с регулированием подачи 
перепуском топлива в полость всасывания 
при помощи отсечного клапана; 4) с регу
лированием подачи перепуском топлива, 
количество которого определяется положением плунжера, выпол
няющего назначение золотника. У современных дизелей чаще всего 
применяется последний тип насоса — золотниковый.

На фиг. 50 показано устройство одной секции топливного насоса 
золотникового типа. Основной рабочий элемент насоса — это плун
жер //и гильза 3. На цилиндрической поверхности плунжера у верх
ней его части есть винтовая отсечная кромка 13 и перепускная 
канавка 2. Перепускная канавка начинается у торца плунжера 
и выходит в кольцевую канавку под винтовой отсечной кромкой. 
На нижней части плунжера расположен прямоугольный выступ, 
который входит в две прорези нижней части поворотной втулки 1 
и предназначен для поворота плунжера в гильзе. Через окна 4 и 12 
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в верхней части гильзы топливо поступает в пространство, распо
ложенное над плунжером. Окно 12 служит также для отсечки, 
т. е. через него происходит перепуск топлива из надплунжерного 
пространства в полость низкого давления, после окончания рабочего 
хода. Над гильзой находится корпус 5 нагнетательного клапана 9. 
Нагнетательный клапан 9 имеет запорный конус б и разгрузоч
ный поясок 10. К седлу клапан прижимается пружиной 7. Шту
цер 8 через уплотнительную прокладку и корпус 5 нагнетатель-

12 3 4 5

Фиг. 51. Принцип действия топливного насоса золотникового типа:
1 и 2 — полная подача топлива; 3 и 4 — промежуточная подача топлива (около половины); 

5 — нулевая подача топлива.

ного клапана прижимает буртик гильзы к опорной поверхности в 
корпусе насоса. Поворот плунжера в гильзе производится при по
мощи зубчатой рейки 14, которая находится в зацеплении с зубча
тым венцом 15, насаженным на поворотную втулку.

При движении плунжера вниз открываются окна 4 и 12. Под 
давлением, создаваемым топливоподкачивающим насосом, топливо 
через открытые окна 4 и 12 поступает в надплунжерное пространство. 
Затем, при движении плунжера вверх некоторая часть топлива 
вытесняется через окно обратно. После того как верхняя плоская 
кромка плунжера перекроет окна, начинается сжатие топлива 
в надплунжерном пространстве. Под давлением топлива припод
нимается нагнетательный клапан, нагруженный пружиной 7, и топ
ливо начинает поступать в нагнетательный трубопровод, а из него 
в форсунку. Когда давление топлива повысится настолько, что 
преодолеет усилие затяжки пружины форсунки, приподнимается 
игла распылителя форсунки и начнется впрыск топлива в камеру 
сгорания. Подача топлива продолжается до тех пор, пока нижняя, 
т. е. винтовая отсечная кромка на плунжере не начнет открывать 
перепускное окно в гильзе. В этот момент надплунжерное простран
ство через перепускную канавку и окна в гильзе соединяется с по
лостью низкого давления и подача топлива прекращается, несмотря 
на движение плунжера вверх.

На фиг. 51 показаны различные положения плунжера, определяю
щие величину подачи топлива. При положениях 1 и 2 плунжер уста
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новлен на полную подачу топлива. Перепускное окно немного 
приоткрывается, когда плунжер находится в крайнем верхнем поло
жении. Положения 3 и 4 плунжера соответствуют промежуточной 
подаче топлива, т. е. работе с частичной нагрузкой. При положении 
5 перепускная канавка плунжера находится против перепускного 
окна, поэтому топливо подаваться не будет. В этом случае над
плунжерное пространство все время сообщается с пространством 
низкого давления (нулевая подача). Угол поворота плунжера при 
регулировании величины по
дачи топлива зависит от шага 
винтовой отсечной кромки. 
Чем меньше шаг, тем больше 
угол поворота и соответственно 
ход рейки топливного насоса.

Для изменения момента на
чала подачи топлива в неболь
ших пределах при регулировке 
насоса изменяют начальное поло
жение плунжера. Чем ниже в на
чале подъема находится плунжер 
по отношению к окнам гильзы, 
тем позже верхний торец плун
жера перекроет окна и, следо
вательно, позже начнется по
дача топлива в форсунку.

Нагнетательный клапан топ
ливного насоса (фиг. 52) необ
ходим для того, чтобы по окон

Фиг. 52. Нагнетательный клапан топлив
ного насоса (/ — длина части хода кла

пана, соответствующая разгрузке): 
а — начало погружения пояска; б — конец 
погружения; / — разгрузочный поясок;
2 — пружина; 3 — клапан; '4 — канавки для 

прохода топлива; 5 — корпус.

чании подачи находящееся в
форсунке и нагнетательном трубопроводе топливо не перетекало 
в полость низкого давления. После того как отсечная кромка плун
жера откроет перепускное окно гильзы, давление в. надплунжерном 
пространстве уменьшается. Под действием усилия пружины и дав
ления топлива в нагнетательном трубопроводе нагнетательный 
клапан садится на седло, разобщая нагнетательный трубопровод 
и надплунжерное пространство.

У насоса золотникового типа описанной конструкции нагнета
тельный клапан служит также для резкой отсечки, т. е. мгновенного 
прекращения подачи топлива в цилиндр. Для этого у нагнетатель
ного клапана ниже запорного конуса расположен разгрузочный 
цилиндрический поясок. При опускании клапана на седло цилин
дрический поясок, действуя как плунжер, отсасывает из нагнета
тельного трубопровода некоторое количество топлива. Это способ
ствует быстрому падению давления в нагнетательном трубопроводе 
и мгновенному прекращению подачи топлива.

Сопряженные детали плунжер—гильза и нагнетательный клапан— 
седло должны обеспечивать высокую плотность при больших дав-
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лениях. Поэтому они обрабатываются с большой точностью и назы
ваются прецизионными (особо точными). Окончательная обработка
плунжера — гильзы и клапана ■ седла производится путем взаим

ной пригонки одной детали к дру
гой. Детали прецизионных пар 
(плунжера — гильзы и клапана— 
седла) изготовляют из высокока
чественных сталей ШХ15, ХВГ и 
18ХНВА с цианированием поверх
ности (для клапана). После термо
обработки твердость деталей плун
жерной пары достигает HR(. = 
= 60 ч- 64.

Для некоторых дизелей каждую 
насосную секцию устанавливают 
в отдельном корпусе, как, напри
мер, у дизелей 24 — (фиг. 53), 
или как у большинства дизелей 
в одном общем корпусе насоса, 
обслуживающего все цилиндры, 
как, например, у дизелей Д6 
(фиг. 54). В алюминиевом корпусе 2 
насоса на шарикоподшипниках 1 
и 6 установлен кулачковый ва
лик 3, который приводит в движе
ние стальные роликовые толкате
ли 5. В верхний торец толкателя

Фиг 53. Индивидуальный топливный 
9U 8’5 насос дизеля 24 -уу-:

/ — корпус насоса; 2 — нижняя тарелка 
пружины; 3 — пружина плунжера; 
4 — стакан, 5 — верхняя тарелка пружи
ны; 6 — зубчатая рейка; 7 — втулка с зуб
чатым венцом; 8 — стопорный винт; 
9 — гильза плунжера, 10 — плунжер;
11 — прокладка; 12 — корпус нагнета
тельного клапана; 13 — нагнетательный 
клапан; 14 — штуцер для присоединения 
трубопровода высокого давления; 15— пру
жина нагнетательного клапана; 16 — винт 
для выпуска воздуха; 17 — штуцер для 
подвода топлива; 18 — контргайка;
19 — регулировочный болт; 20 — толка 
тель; 21 — рукоятка; 22 — эксцентрико

вый валик, 23 — ролик.

ввернут регулировочный винт 4 с 
контргайкой, который поднимает 
плунжер 15. Опускание плунжера 
происходит под действием усилия 
пружины 14. Верхний торец пру
жины опирается на корпус насоса, 
а нижний на тарелку с прорезью, 
надетую на выступ плунжера.

Схема топливного насоса с ре
гулированием подачи топлива при 
помощи дросселирующей иглы по
казана на фиг. 55. Насос состоит 
из толкателя, приводимого в дви
жение кулачком, и корпуса, в кото

ром расположены плунжер 1, впускной 3 и нагнетательный 2 кла
паны и дросселирующая игла 4. При ввертывании иглы перепуск
топлива уменьшается и подача возрастает, при вывертывании —умень- 

16 5шается. Насос такого типа установлен на двухтактном дизеле 2.



о

М
оргулис

Фиг. 54, Блочный топливный насос дизеля Д6:
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1 и 6 — шарикоподшипники; 2 — корпус насоса; 3 — кулачковый валик; 4 — регулировочный винт; 5 — толкатель; 7 — неподвиж
ная тарелка; 8 — шары; 9 —тарелка муфты; 10 — муфта; 11 — рычаг регулятора; /2—пружины регулятора; 13 — корпус регулятора;

14 — пружина плунжера; 15 — плунжер.
00
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Изготовление, испытание и приемку насосов нужно производить 
по ГОСТу 7745-55 «Насосы топливные стационарных, судовых и теп

ловозных дизелей. Технические условия».

Фиг. 55. Схема топливного 
насоса с регулированием 
подачи топлива при 
помощи дросселирующей 

иглы.

§ 23. РЕГУЛЯТОРЫ

Регулятор предназначен для предохра- 
.. нения дизеля от разноса, т. е. от чрезмер

ного повышения числа оборотов, или для 
сохранения постоянного числа оборотов

Стоп Подача

Фиг. 56. Схема действия центро
бежного регулятора:

/ — пружина; 2 — муфта; 3 — передача 
к топливному насосу; 4 — грузы; 
5 — привод от дизеля; 6 — катаракт.

при изменении нагрузки. Регулятор, предохраняющий дизель от 
разноса, называется предельным, поддерживающий постоянное 
заданное число оборотов, называется однорежимным. Регулятор, 
поддерживающий постоянным любое заданное число оборотов 
в рабочем диапазоне, называется всережимным.

Существует большое количество типов регуляторов: пневмати
ческие, гидравлические, механические и др. На большей части дви
гателей установлены механические центробежные регуляторы. Прин
цип действия центробежного регулятора показан на фиг. 56. Вместе 
с валом, приводимым во вращение от вала двигателя, вращаются 
шарнирно закрепленные на нем грузы 4 регулятора. При измене
нии положения грузов муфта 2 перемещается и сжимает или разжи
мает пружину 1. Муфта 2 регулятора при помощи рычажной передачи 
связана с рабочим органом, определяющим количество топлива, 
поступающего в цилиндры дизеля или горючей смеси, поступающей 
в цилиндры карбюраторного двигателя.

При уменьшении нагрузки число оборотов коленчатого вала 
начинает возрастать, так как развиваемая мощность становится 
больше расходуемой и избыток мощности вызывает ускоренное 
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вращение вала. Грузы регулятора под действием возросшей центро
бежной силы расходятся, преодолевают сопротивление пружины 
и перемещают муфту. Рычажная передача, связанная с муфтой регу
лятора, переводит рейку топливного насоса у дизелей или дроссель
ную заслонку у карбюраторных двигателей в положение, соответ
ствующее меньшей подаче топлива. Число оборотов двигателя

уменьшается и устанавливается почти таким же, каким было до изме
нения нагрузки. При увеличении нагрузки происходит обратный 
процесс. Каждой нагрузке соответствует определенное равновесное 
положение грузов регулятора и число оборотов. Разность чисел 
оборотов при холостом ходе двигателя и полной нагрузке составляет 
у регуляторов обычной не специальной конструкции 8—10% номи
нального числа оборотов. Эта величина называется степенью неравно
мерности регулятора.

Регулятор наиболее простой конструкции (для дизеля 24-у) 
показан на фиг. 57. Весь механизм регулятора крепится на шестерне 
распределительного вала. К шестерне 1 прикреплены две вилки 5. 
В вилки вставлены пальцы 6, на которых качаются чугунные 
грузы 4 в виде угловых рычагов. Пружины 2, надетые на оси 3, 
препятствуют движению грузов под действием центробежной силы. 
Ножки грузов вставлены в кольцевую канавку муфты 7. Муфта 7 
свободно посажена на носок распределительного вала и связана 
рычажной передачей с рейками топливных насосов. При увеличении 
числа оборотов двигателя грузы расходятся, растягивают пружины, 
перемещают муфту и рейки топливных насосов, уменьшая подачу 

6*
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топлива. При уменьшении числа оборотов двигателя рейки топливных 
насосов под действием усилия пружины перемещаются в обратном 
направлении.

У регулятора дизелей Д6 и Д12 (фиг. 54) грузы выполнены в виде 
шести шаров 8, размещенных в прорезях крестовины, надетой

Фиг. 58. Схема'регулятора дизеля ДГОО:
1 — дающий поршень изодрома; 2 — поршень сервомотора; 3 — пружина сервомотора; 
4 — всережимная пружина; 5 — грузы; 6 — аккумулятор; 7 — золотник; 8 — масляный 
насос; 9 — пружина устройства для сохранения постоянного числа оборотов изодрома; 
10 — принимающий поршень изодрома; 11 — втулка золотника; 12 — игла изодрома;

/ — подача топлива выключена; 11 — максимальная подача топлива.

на конический хвостовик кулачкового валика топливного насоса. 
Шары катятся' с одной стороны по плоской подвижной тарелке 9 
муфты, свободно сидящей на цилиндрическом хвостовике крестовины, 
а с другой — по неподвижной конической тарелке 7. Плоская 
тарелка 9 муфты связана при помощи рычажной передачи с рейкой 
топливного насоса. Торцовая вставка муфты нажимает на ролик 
рычага И регулятора, который нагружен пружинами 12. Рычаг регу
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лятора связан тягой с рейкой топливного насоса. При увеличении 
числа оборотов центробежная сила вращающихся шаров возрастает 
и они расходятся, преодолевая усилие пружины. Перемещаясь 
в радиальном направлении вдоль конической тарелки, шары пере

двигают плоскую тарелку и муфту регулятора. Вслед за муфтой 
перемещается рейка насоса, уменьшая подачу топлива.

Более сложный регулятор, применяемый на тепловозных дизе
лях Д50 и Д100, изображен на фиг. 58. Здесь угловые грузы 5 регу
лятора, нагруженные конической пружиной 4, непосредственно 
не связаны с рейкой топливных насосов, а действуют на золотник, 
перемещая его в осевом направлении. Масло подводится к золот
нику при помощи масляного насоса 8. Для поддержания постоян
ного давления масла служит аккумулятор 6. Золотник перепускает 
находящееся под давлением масло в одну из полостей силового 
цилиндра, в котором находится силовой поршень 2 сервомотора. 
При увеличении числа оборотов двигателя угловые грузы расходятся 
и перемещают золотник. Масло начинает поступать в пространство, 
расположенное под или над силовым поршнем 2. Под действием масла, 
находящегося в полости силового цилиндра, силовой поршень пере
мещает рейки топливных насосов в положение, соответствующее 
уменьшенной подаче топлива. Такие регуляторы называются регуля
торами непрямого действия в отличие от регуляторов прямого дей
ствия, у которых центробежная сила грузов через рычажную пере
дачу непосредственно воздействует на рейки топливных насосов.

§ 24. ФОРСУНКИ

Форсунка предназначена для впрыскивания, распределения 
по камере сгорания и распиливания топлива, подаваемого топлив
ным насосом. От конструкции и качества работы форсунки зависит 
протекание процессов впрыска, распыливания, а следовательно, 
и смесеобразования.

Существует два основных типа форсунок — открытые и закры
тые. Открытая форсунка представляет собой наконечник нагнета
тельного трубопровода с одним или несколькими распыливающими 
отверстиями малого диаметра. Между нагнетательным трубопрово
дом и пространством камеры сгорания у открытой форсунки нет 
каких-либо запорных устройств. У закрытой форсунки распыли- 
вающее отверстие закрывает игла, нагруженная сильной пружиной. 
Принцип действия закрытой форсунки показан на фиг. 59. Основные 
детали закрытой форсунки: корпус 3, распылитель /, игла распыли
теля 2, нажимная штанга 4 и пружина 5. Запорный конус иглы при
жат пружиной через штангу к конической поверхности в распылителе. 
Диаметр направляющей части иглы больше наружного диаметра 
запорного конуса. Топливо, подаваемое насосом, оказывает давление 
на кольцевую поверхность, наружный диаметр которой равен диа
метру направляющей части иглы, а внутренний — наружному 
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диаметру запорного конуса (фиг. 59, а). Под давлением топлива игла 
приподнимается, сжимая пружину, и топливо через распиливаю
щее отверстие впрыскивается в цилиндр (фиг. 59, б). В этот период 
игла приподнимается силой, равной произведению давления топлива 
на площадь сечения направляющей части иглы. После прекращения

Фиг. 59. Схема действия закрытой 
форсунки:

а — до начала распиливания;
б — распиливание топлива.

подачи топлива давление в распыли- 
теле падает и игла форсунки под дей
ствием усилия пружины садится на 
седло. Закрытые форсунки, в зави
симости от способа смесеобразования, 
имеют различную конструкцию рас
пиливающей части. На дизелях со 
струйным смесеобразованием приме
няют обычно многодырчатые распы
лители (фиг. 60, а и б). Диаметр 
распыливающих отверстий у этих 
распылителей равен 0,2—0,4 мм, 
а число их 4—10. У вихрекамерных 
и предкамерных дизелей применяют
ся однодырчатые распылители со 
штифтом на конце иглы, который вхо
дит внутрь распиливающего отвер
стия и образует кольцевое проходное 
сечение (фиг. 60, виг). Ширина 
кольцевой щели приблизительно 
равна 0,02—0,05 мм. Третий тип 
распылителя закрытой форсунки — 
бесштифтовый распылитель с плос
кой посадкой иглы на седло (фиг. 60, 
д и е). Распылитель такого типа уста
новлен на закрытой форсунке дизеля 
КДМ-46. Типичным примером закры
той форсунки со штифтовым распыли- 

10 5телем служит форсунка дизелей ряда Ч(фиг. 61). Верхний торец 
корпуса распылителя 1 представляет собой плоскую, тщательно при
тертую поверхность, соприкасающуюся с такой же поверхностью кор
пуса 3 форсунки. Высокая плотность стыка этих двух сопрягающихся 
поверхностей без уплотнительных прокладок достигается благодаря 
высокому качеству их обработки. Плотность сопряжения цилиндри
ческой части иглы с распылителем достигается путем тщательной 
их обработки (доводки) и взаимной притирки. Игла и распылитель 
составляют прецизионную пару, так же как плунжер и гильза.

На фиг. 62 изображена форсунка с многодырчатым распылителем 
дизелей Д6, Д12 и В2-300. Особенностью конструкции этой форсунки 
является применение щелевого фильтра, состоящего из двух сталь
ных втулок, входящих одна в другую с диаметральным зазором 
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0,02—0,04 мм. На наружной поверхности внутренней втулки есть 
несквозные продольные канавки, которые попеременно входят 
на поверхность одного или другого торца. Топливо поступает 
в канавки, открытые со стороны верхнего торца, проходит через зазор

Фиг. 60. Схема устройства и принцип действия распылителей форсунок:
а — многодырчатцй распылитель закрыт; б — впрыскивание топлива через многодырМатый 
распылитель; в — штифтовый распылитель закрыт; г — впрыскивание топлива через штиф
товый распылитель; о — бесштифтовый распылитель закрыт; е — впрыскивание топлива 
через бесштифтовый распылитель; 1 — переходный конус; 2 — уплотняющий конус; 3 — 
распиливающие отверстия; 4 — цилиндрическая поверхность штифга; 5 и 6 — конические 

поверхности штифта; 7 — игла с плоским торцом; 8 — донышко распылителя.

между втулками в канавки, открытые у нижнего торца. При этом 
задерживаются и оседают в канавках частицы размером более 0,01 — 
0,02 мм, которые не могут пройти через щель между втулками.

Форсунка дизеля Д100 (фиг. 63) также снабжена щелевым филь
тром.

Агрегатом, в котором объединены индивидуальный топливный 
насос и форсунка, является насос-форсунка, применяемая для дизе
лей ЯАЗ-204 и ЯАЗ-206 (фиг. 64). У этих дизелей насос-форсунки 
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приводятся в движение от распределительного вала при помощи 
толкателей, штанг и коромысел.

Форсунки изготовляются в соответствии с требованиями ГОСТа 
7743-55 «Форсунки стационарных, судовых и тепловозных дизелей. 
Технические условия». Уплотняю- 10

, „ „ 10,5 Фиг. 62. Форсунка дизелей Д6, Д12
Фиг. 61. Форсунка дизелей Ч : и В2-300-

1 — корпус распылителя; 2 — игла распыли
теля; 3 — корпус форсунки; 4 — штуцер; 
5 — пружина; 6 — стакан пружины; 7 — кол
пак; 8 — регулировочный винт; 9 — контр
гайка; 10 — верхняя тарелка; 11 — про
кладка: 12 — нижняя тарелка; 13 — штуцер; 
14 — прокладка; 15 — штанга; 16 — накидная 

гайка.

/ — корпус распылителя; 2 — игла распы
лителя; 3 — гайка распылителя; 4 и 
5 — наружная и внутренняя втулки щеле
вого фильтра; 6 — штанга; 7 — корпус 
форсунки; 8 — пружина; 9 — контргайка;

10 — регулировочная пробка.

распылителя должен быть обработан с чистотой поверхности не ниже 
WW Н. Неперпендикулярность этого торца и внутреннего торца 
гайки крепления распылителя относительно оси резьбы должна быть 
не более 0,02 мм на диаметр торца. Непараллельность торцов про
ставки между корпусом и распылителем, как, например, втулок 
щелевого фильтра, должна быть не более 0,01 мм. Твердость торца 
корпуса должна быть= 52-т-56, а твердость наконечника штанги 
HRc = 50н-60. Распылители форсунок должны изготовляться в соот
ветствии с ГОСТом 7744-55 «Распылители форсунок стационарных, 
судовых и тепловозных дизелей. Технические условия». Корпус рас
пылителя должен изготовляться из стали 18ХНВА, игла—из стали Р9



Фиг. 63. Форсунка 
дизеля Д100:

/—колпачок; 2 — 
контргайка; 3—регу
лировочная пробка; 
4 —стакан пружины;
5 —пружина; 6 —та

релка пружины;
7 — уплотнительное 

кольцо; 8 — щелевой 
фильтр; 9 —толка
тель; 10 — игла; 1

0,05-0,10
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Фиг. 64. Насос-форсунка дизе
лей ЯАЗ-204 и ЯАЗ-206:

1 — ъмжаьЪ. штуцер; 2 — входной 
фильтр; 3 — рейка; 4— отражатель;
5 — плунжер: 6 — втулка плун
жера, 7 — распылитель; 8 — упор 
контрольного клапана, 9 — пружина 
контрольного клапана; 10 — кон
трольный клапан; И — кон
трольного клапана; 12 — пластин
чатый клапан; 13 — седло пластин
чатого клапана; 14 — стяжная гайка;
15 — уплотнительное кольцо;
16—дистанционная втулка; 17—ше
стерня; 18 — выходной фильтр;
19 — выходной штуцер; 20 — сто
пор; 21 — пружина толкателя 
плунжера;
жера; 
жера;

— корпус; 12 — наконечник 
распылителя; 13 и 14 — уплотнительные прокладки.

21 — пружина
22 — толкатель плун-

23 — шток толкателя плун- 
, 24 — штифт; 25 — пружина

фильтра; 26 — прокладка;
27 — корпус насос-форсунки.

Ф
О

РСУ
Н

КИ
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и Р18. Допускается изготовление этих деталей из сталей ХВГ или 
ШХ15. Корпус распылителя цементуют на глубину 0,5—0,9 мм, 
он имеет твердость HRc = 58 -г- 62. Твердость иглы распылителя 
Ядс = 60-4- 65.

Чистота обработки должна быть для сопрягающихся цилиндри
ческих поверхностей иглы и распылителя VWV1 2, для уплотняющей 

‘конической поверхности корпуса распылителя WVV9, для такой же 
поверхности иглы WW 10, для уплотняющих торцов корпуса распы
лителя VVW И. По ГОСТу 7744-55 установлены также допустимые 
Отклонения от правильной геометрической формы. Для иглы допу
скается конусность цилиндрической рабочей поверхности 0,001 мм, 
биение уплотняющего конуса по отношению цилиндрической рабочей 
поверхности 0,002 мм. Для корпуса распылителя эти величины соот

ветственно составляют 0,002 и 0,004 мм, 
а овальность цилиндрической поверхности 
0,001 мм. Такая высокая точность требует 
весьма совершенной технологии производства.

Фиг. 65. Сетчатый 
топливный фильтр гру
бой очистки дизеля

§ 25. ТОПЛИВНЫЕ ФИЛЬТРЫ

Для надежной работы топливной аппара
туры требуется тщательная очистка топлива, 
которая производится последовательно в филь
трах грубой и тонкой очистки. Фильтры грубой 
очистки сетчатого или проволочно-щелевого 
типа устанавливают' в топливных баках или 
между баками и топливоподкачивающими насо
сами. Примером фильтра грубой очистки - мо- 

12 жет служить сетчатый фильтр дизеля 64 -у^- 
(фиг. 65), основным фильтрующим элементом 
которого является латунная сетка № 100 по 
ГОСТу 3187-46. Фильтры грубой очистки задер
живают частицы размером 0,06—0,07 мм.

Более мелкие частицы механических при
месей улавливаются фильтрами тонкой очистки. 
У большинства фильтров тонкой очистки филь
трующим элементом является войлок (фетр). 
Конструкция такого фильтра,.устанавливаемого 
на дизелях Д6, Д12 и В2-300, показана на 
фиг. 66. Фильтрующим элементом в этом фильтре 
являются чередующиеся толстые 8 и тонкие 9 

войлочные (фетровые) пластины, надетые на сетчатый каркас 10 со 
стальным донышком 16. Непосредственно на каркас 10 надет шелко
вый чехол 17. Войлочные пластины зажаты между стальными пла
стинами 7 и 11. Фильтрующий пакет вставлен в корпус 1, закрытый 
крышкой 2, стянутый шпилькой 3 и гайкой 4. На нижний конец 

1 — отводящий штуцер;
2 — каркас сетки;

3 — сетка; 4 — корпус 
фильтра; 5 — подводя

щий штуцер.
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шпильки 3 навернута заглушка 14. Внизу отверстие в донышке 
пакета уплотняется сальником 13, вставленным в колпачок 12, на 
который воздействует пружина 15. Путь топлива в фильтре показан 
стрелками. Из внутренней полости очищенное топливо по прием-

Фиг. 66. Войлочный топливный фильтр дизелей Д6 и Д12.

ной трубке 5 выходит из фильтра. В крышке ввернуты пробки 18 
и 19 для выпуска пузырьков воздуха и расположен уплотняющий 
сальник 6.

Для возможности промывки фильтра без остановки дизеля при
меняют сдвоенные фильтры, у которых при промывке одного филь
трующего пакета топливо проходит через другой пакет.

§ 26. ТОПЛИВОПОДКАЧИВАЮЩИЕ НАСОСЫ

Наиболее распространенные типы топливоподкачивающих насо- 
гов — это поршневой, коловратный и шестеренчатый. Поршневые 
топливоподкачивающие насосы устанавливают на дизелях типа 
Ч , Ч , 64 , на тракторных дизелях Д-35, Д-54 и др. Предпо
лагается устанавливать поршневые насосы на дизелях Д6. Принцип 
действия такого насоса показан на фиг. 67. Топливоподкачивающий 
насос крепится на корпусе топливного насоса высокого давления. 
Роликовый толкатель 7 топливоподкачивающего насоса приводится 
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в движение тем же кулачком 1, что и толкатели плунжеров высокого 
давления. Толкатель 7 прижат к кулачку пружиной 6. Стержень 
толкателя приводит в движение поршень 5, нагруженный пружиной 3. 
Насос имеет всасывающий 2 и нагнетательный клапаны 4. Поршень 
одновременно может регулировать давление нагнетаемого топлива. 
При повышении давления в полости нагнетания поршень сжимает 
пружину и остается в верхнем положении (фиг. 67, в), вследствие 
чего подача топлива прекращается. При уменьшении давления пор
шень опускается и ход его возрастает. Конструкция поршневого

Фиг 67. Принцип действия поршневого топливоподкачивающего насоса: 
а — всасывание: б — нагнетание; в — работа насоса при повышении давления 

в полости нагнетания.

топливоподкачивающего насоса дизелей 44 и 64 -Ц- показана 

на фиг. 68. На топливоподкачивающем насосе установлен также руч
ной насос с шариковым клапаном для прокачивания системы топ
ливом перед пуском дизеля.

Коловратный топливоподкачивающий насос БНК-12ТС (фиг. 69) 
установлен на дизелях Д6, Д12 и В2-300. Ротор 9 насоса с четырьмя 
лопатками при вращении захватывает топливо и перекачивает его 
из полости всасывания в полость нагнетания. Путь топлива показан 
на фиг. 69 стрелками. Давление в полости нагнетания поддержи
вается в установленных пределах при помощи перепускного клапана 7, 
нагруженного пружиной 5.

Принцип действия шестеренчатого топливоподкачивающего или 
масляного насоса представлен на фиг. 70. Ячейки, образуемые 
впадинами между зубьями и наружным корпусом, захватывают топ
ливо и подают его из полости всасывания в полость нагнетания. 
Давление нагнетания регулируется перепускным клапаном. Шесте
ренчатый топливоподкачивающий насос дизеля М601 изображен 
на фиг. 71.
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Фиг. 68. Поршневой топливоподкачивающий насос дизелей 44 —, 64 -vj 

И др.
1 — пружина клапана; 2 — нагнетательный клапан; 3 — насос ручной прокачки; 
4 — штуцер подвода топлива; 5 — резьбовые втулки; 6 — всасывающий клапан; 
7 — седло клапана; 8 — штуцер отвода топлива; 9 — пружина поршня; 10— пробка; 
И — корпус подкачивающего насоса; 12 — поршень; 13 — стержень; 14 — пружина 
толкателя; 15 — корпус толкателя; 16 — ось ролика; 17 — ролик толкателя: 

18 — кнопка насоса ручной прокачки.
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Фиг. 69. Коловратный топливоподкачи- 
вающий насос БНК-12ТС:

1 — пружина вспомогательного клапана; 
2— вспомогательный клапан; 3—регулировоч
ный стержень; 4 — регулировочная гайка на
тяжения пружины перепускного клапана; 
5—пружина перепускного клапана; 6— уплот
нительная диафрагма; 7—перепускной клапан; 
8 — гильза; 9 — ротор; 10 — упорный ролик 
лопастей; 11 — лопасть; 12 — корпус насоса; 
13 — впускное окно; 14 — выпускное окно.

Фиг. 70. Схема действия шесте
ренчатого топливоподкачивающего 

насоса;
/ — полость всасывания; 2 — полость 
нагнетания; 3 — разгрузочная торцо

вая выточка.
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§ 27. ТРУБОПРОВОДЫ
Трубопроводы, соединяющие отдельные элементы топливной 

системы, делятся на трубопроводы высокого и низкого давления. 
Трубопроводы высокого давления соединяют топливный насос с фор
сунками. Давление в таких трубопроводах достигает 500—600 ат. 
Трубопроводы высокого давления изготовляются из цельнотянутых 
стальных труб с наружным диаметром 6—10 мм и толщиной стенок 
2—3,5 мм. Материал—малоуглеродистая сталь 10. Трубопроводы

Фиг. 72. Соединения топливных трубопроводов:
а — соединение трубопроводов низкого давления; б — соединение 
трубопроводов высокого давления; 1 — трубка; 2 — наконечник;

3 — штуцер; 4 —прокладки.

низкого давления соединяют между собой все остальные агрегаты 
топливной системы, т. е. топливоподкачивающий насос с фильтром, 
фильтр с насосом высокого давления и пр. Эти трубопроводы испы
тывают внутреннее давление до 1,5—2 ат. Для трубопроводов 
низкого давления применяют цельнотянутые стальные или медные 
трубки с наружным диаметром 6—20 мм и толщиной стенок 1 —1,5 мм.

Примеры наиболее распространенных конструкций соединений 
топливных трубопроводов показаны на фиг. 72. Для трубопроводов 
низкого давления применяют соединения с припаянными к трубкам 
наконечниками 2 и штуцерами 3 (фиг. 72, а). Соединение трубопро
вода высокого давления (фиг. 72, б) обычно выполняется в виде 
накидной гайки, колечка и высаженного на конце трубки конуса.

§ 28. КАРБЮРАТОРЫ

У существующих автомобильных бензиновых двигателей, в отли
чие от дизелей, приготовление горючей смеси (смесеобразование) 
происходит вне рабочего цилиндра в приборе, который называется 
карбюратором.
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Схема простейшего элементарного карбюратора представлена 
на фиг. 73. Карбюратор состоит из поплавковой камеры 9, в которой 
расположен поплавок 8, распылителя 11, воздушного патрубка 3, 
смесительной камеры 1 с диффузором 2 и дроссельной заслонки 12. 
Поплавковая камера представляет собой устройство, в котором 
поддерживается постоянный уровень топлива. При понижении уровня 
топлива в поплавковой камере игла 7 откроет его доступ из трубо

провода 5 и в поплавковую камеру поступит нужное количество 
топлива. Отверстие 6 служит для поддержания в поплавковой камере 
атмосферного давления. Испаритель 11 состоит из трубки, в которую 
вставлен жиклер 10, представляющий собой латунную пробку с калиб
рованным отверстием малого диаметра. Жиклер служит для дозиро
вания количества топлива, поступающего в смесительную камеру. 
Выходное отверстие распылителя расположено на 1—2 мм выше 
уровня топлива в поплавковой камере, что исключает возможность его 
вытекания из поплавковой камеры при неработающем двигателе. Воз
дух входит в карбюратор через воздушный патрубок 3. Количество 
засасываемого воздуха регулируется воздушной заслонкой 4. Из воз
душного патрубка воздух поступает в диффузор 2. При прохожде
нии воздуха через суженное сечение диффузора скорость воздуха 
возрастает и создается разрежение. Вследствие разности давлений 
в поплавковой камере и диффузоре топливо вытекает из выходного 
отверстия распылителя, распиливается, испаряется и смешивается 
с воздухом. Образуется горючая смесь, которая поступает в цилин
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дры двигателя. Для регулирования количества горючей смеси служит 
дроссельная заслонка 12. Прикрывая заслонку, уменьшают коли
чество поступающей в цилиндры горючей смеси, а следовательно, 
и мощность двигателя. Карбюратор такого типа называется пуль
веризационным (распиливающим). Основным недостатком элементар
ного карбюратора является непостоянство состава горючей смеси. 
С увеличением числа оборотов двигателя возрастает скорость воздуха 
в диффузоре, увеличивается разрежение и количество вытекающего 
из распылителя топлива возрастает быстрее, чем количество посту
пающего воздуха (смесь становится слишком «богатой» бензином). 
Поэтому у современных карбюраторов есть ряд устройств, обеспе
чивающих требуемый состав горючей смеси при работе двигателя 
на разных режимах.

ГЛАВА VII

СИСТЕМА СМАЗКИ И ОХЛАЖДЕНИЯ

§ 29. СИСТЕМА СМАЗКИ

Относительное перемещение соприкасающихся деталей, как, 
например, поршня в цилиндре, сопровождается трением. Суще
ствуют два рода трения: качения и скольжения. У большинства 
движущихся деталей двигателя преобладает трение скольжения. 
Различают два основных вида трения скольжения — сухое и жидко
стное. При сухом трении соприкасающиеся детали, перемещаясь 
одна относительно другой, задевают за микровыступы на трущихся 
поверхностях. В местах соприкосновения возникают молекулярные 
силы сцепления, препятствующие движению деталей. При преодо
лении сил сцепления механическая энергия, расходуемая на трение, 
преобразуется в тепловую и трущиеся детали нагреваются. При 
жидкостном трении между сопряженными деталями находится тон
кий слой масла. В этом случае трение твердых поверхностей! заме
няется трением одного слоя масла относительно другого. Так как 
силы сцепления частиц у жидкости меньше, чем у твердых тел, при 
жидкостном трении уменьшаются потери мощности, износ и нагрев 
деталей. Для получения жидкостного трения необходимо, чтобы 
смазывающая жидкость обладала свойством смачивать трущиеся 
детали и имела достаточную вязкость. В соответствии с гидродина
мической теорией смазки масло располагается в зазорах между 
трущимися деталями в виде масляного клина (фиг. 74). В узкой 
части клина создается повышенное давление. Под действием давления 
вал или плоская поверхность всплывает на слой масла. Толщина 
слоя масла зависит от скорости вращения деталей, вязкости масла, 
удельного давления и состояния трущихся поверхностей. При боль-

7 Моргулис 421
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ших скоростях вращения нужно применять масло с малой вязкостью, 
а при малых скоростях вращения — масло с большой вязкостью.'

В начале движения и при очень больших удельных давлениях 
масляный слой в отдельных местах отсутствует и преобладает полу- 
жидкостное трение. В этих случаях желательно, чтобы на поверх
ности деталей сохранялась масляная пленка. Для сохранения масля
ной пленки необходимо выбирать масло с высокой липкостью 
и применять детали с пористой поверхностью, поглощающие (абсор
бирующие) смазку. Этим объясняется повышенная долговечность

Фиг. 74. Образование масляного клина:
а — вал в состоянии покоя; б — начало вращения вала; в — образование 

масляного клина.

поршневых колец, покрытых пористым хромом, по сравнению 
с гладкими.

Для двигателей применяются главным образом три системы 
подачи масла к трущимся деталям: принудительная (под давлением), 
разбрызгиванием и комбинированная. У большинства рассматри
ваемых двигателей применяется комбинированная система смазки. 
Под давлением смазываются коренные и шатунные подшипники 
скольжения, подшипники распределительных валов и подшипники 
валов передачи. Остальные детали смазываются разбрызгиванием.

На фиг. 75 показана комбинированная система смазки дизеля 
126ЧП. Масляный насос 3 через фильтр-маслоприемник 2 засасывает 

масло из поддона 1 картера и подает его в сетчатый фильтр-холо
дильник 4. Из этого фильтра масло поступает для смазки коренных 
и шатунных подшипников коленчатого вала, подшипников распре
делительного вала и клапанного механизма. Часть потока масла 
из главной масляной магистрали ответвляется и проходит через кар
тонный масляный фильтр 5 тонкой очистки. Поршни, шестерни 
и другие детали дизеля смазываются разбрызгиванием масла, выте
кающего из подшипников коленчатого вала. На главной масляной 
магистрали установлен манометр 6.

В отличие от приведенной системы смазки с масляной ванной 
в поддоне картера у дизелей Д6, Д12 и М601 применяется система 
смазки с «сухим» картером. Сливающееся в картер масло отводится 
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из него двумя откачивающими секциями масляного насоса в масля
ный бак. Одна из откачивающих секций засасывает масло из перед
ней части поддона картера, а другая — из задней. Благодаря этому 
в картере остается сравнительно небольшое количество масла- 
(«сухой» картер), а весь запас масла находится в баке. Из бака по'тру- 
бопроводу масло подводится в нагнетательную секцию масляного

Фиг. 75. Комбинированная смазка дизеля 64 -ту.

насоса или в отдельный нагнетающий масляный насос. Нагнетаю
щая секция масляного насоса (или отдельный насос) подает масло 
в главную масляную магистраль двигателя, а из нее к коренным 
и шатунным подшипникам и к другим узлам. Такая система смазки 
заимствована у авиационных поршневых двигателей и не допускает 
переполнения маслом одной части картера при наклоне двигателя.

§ 30. ХАРАКТЕРИСТИКА СМАЗОЧНЫХ МАСЕЛ

Характеристика наиболее распространенных смазочных масел 
приведена в табл. 13. Одним из наиболее важных показателей каче
ства масла является вязкость. Для высоконагруженных трущихся 
деталей особенно важно, чтобы смазочное масло имело достаточ- 

7*
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Физико-химические свойства масел

Таблица 13

Масла

Показатели Ави анионные Автомо- Дизельные Специаль-

МС-14 МС-20
Сильные 

АК-Ю д-11 Дп-П
ные 

МТ-16п

гост...
Вязкость кине

матическая в сст 
при 100°..................

Коксуемость в % 
не более ..................

Кислотное число 
в мГ КОН на 1 г 
масла не более . .

Зольность в % 
не более ..................

Содержание ме
ханических при
месей в % не бо
лее ..........................

Содержание во
ды ..........................

Температура 
застывания в °C 
не выше .................

Температура 
вспышки в °C:

в открытом 
тигле не
ниже , . .

в приборе
Мартенс-Пен- 
ского не
ниже ....

1013-49

14

0.45

0,25

0.003

Отсут

—30

200

1013-49

20

0,3

0,05

0,003

Отсу1 

ствует

— 18

225

1862-51

10

04

0,25

0,02

ствует

Следы

—25

200

5304-54

105—125

0.4

0,15

0,005

Отсутст
вует

— 18

200

5304-54

105—12.5

0.4

0,10

0.25 •

0.01

Следы

—15

190

6360-52

16,0—17 5

0.60

0,20

0,12

0,01

Отсутст
вует

—25

200

ную вязкость при высокой температуре. Следующим главным пока
зателем, характеризующим качество масла, является температура 
вспышки. Чем выше температура вспышки, тем меньше выгорает 
масла в цилиндре. Необходимо также, чтобы масло имело низкую 
температуру застывания и сохраняло подвижность даже при низких 
температурах наружного воздуха. Коксуемость масла определяет, 
в известной мере, склонность его к нагарообразованию. Кислотное 
число определяет коррозийные свойства масла. Для сильно нагру
женных дизелей типа Д12 и М601, имеющих высокие максимальные 
давления цикла и большое число оборотов, применяют масла с боль
шой вязкостью.
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§ 31. МАСЛЯНЫЕ НАСОСЫ

Подача масла к трущимся поверхностям в системе смазки про
изводится масляным насосом. Наиболее распространенные масляные 
насосы шестеренчатого типа. Принцип действия шестеренчатых 
масляных насосов такой же, как и у описанных выше шестеренчатых 
топливных насосов.

Наиболее простой шестеренчатый масляный насос показан на 
фиг. 76. Он состоит из корпуса 4, крышки 9, ведущей шестерни 7,

10 5Фиг 76. Масляный насос дизелей 1 и 24 —.
1 о

которая закреплена на ведущем валу 8, и ведомой шестерни 5, которая 
свободно вращается на оси 6. Для поддержания постоянного дав
ления масла служит шариковый редукционный клапан, который 
состоит из шарика 1, пружины 2 и регулировочного винта 3.

Масляный трехсекционный шестеренчатый насос, применяемый 
на дизелях Д6, Д12 и В2-300, показан на фиг. 77. Две верхние сек
ции насоса откачивающие, а нижняя — нагнетающая с редукцион
ным клапаном.

Для смазки цилиндров тихоходных двигателей применяются 
лубрикаторы (фиг. 78). Схема действия насосного элемента лубри
катора показана на фиг. 79. Насосный элемент состоит из плунжера 1 
и золотника 2. Число ходов плунжера в 2 раза больше числа ходов 
золотника. При первом ходе плунжера вниз масло нагнетается 
по каналу 4 в рабочий отвод. Во время второго хода плунжера вверх 
масло засасывается из резервуара во всасывающий канал 5. Тре
тий ход плунжера (вниз) соответствует нагнетанию в канал 3 кон
трольного отвода. При четвертом ходе плунжера (вверх) вновь про
исходит всасывание масла в канал 5.



Фиг. 77. Масляный насос дизелей Д6, Д12 
и В2-300:

/ — окно, через которое подводится масло к пер
вой (верхней) откачивающей секции из переднего 
отстойника; 2 — отверстие, через которое подво
дится масло ко второй откачивающей секции из 
заднего отстойника нижнего картера; 3 — крыш
ка; 4 — штуцер, 5 — ведомая шестерня; 6 — ве
дущая шестерня; 7 — регулировочный винт; 
8 — пружина; 9 — редукционный клапан; 
10 — ведущий валик; 11 — нижняя крышка; 
12 — отверстие, через которое масло из нагнета
тельной секции отводится к масляному фильтру; 
13 — штуцер; 14 — угольник, 15 — корпус вто
рой откачивающей секции; 16 — отверстие, соеди
няющее полости нагнетания откачивающих сек
ций; 17 — сетчатый фильтр; 18 — шестерня при

вода.

Фиг. 78. Лубрикатор:
1 — рукоятка; 2 — горизонтальный валик; 3 — храповик; 4 — корпус; 5 — трубка 
контрольного отвода; 6 — трубка рабочего отвода; 7 — плунжер; 8 — золотник; 
9 — головка плунжера; 10 — фигурная шайба; 11 — регулировочный винт: 
12 — крышка; 13 — сетка; 14 — контрольное стекло; 15 — всасывающий канал;

16 — вертикальный валик; 17 — червячная шестерня.
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§ 32. МАСЛЯНЫЕ ФИЛЬТРЫ

Масляные фильтры можно разделить на полнопоточные, через 
которые пропускается весь поток масла, подаваемого насосом, 
и частичной фильтрации, через которые пропускается небольшая 
часть масла, обычно около 10%, для постепенной его очистки. 
В зависимости от вида фильтрующего элемента различают фильтры 
грубой очистки (сетчатые, ленточно- и проволочно-щелевые) и тонкой 
очистки (войлочные, хлопчатобумажные, картонные и бумажные).

Сетчатый фильтр задерживает сравнительно большие частицы 
размером не менее 0,1—0,2 мм. Более толкую очистку масла произ
водят ленточно-щелевые фильтры, применяемые для автомобильных 
двигателей. Эти фильтры (фиг. 80) состоят из кольцевых фильтрую
щих пластин 13 и звездообразных проставочных пластин 14. Тол
щина звездообразных пластин равна 0,06—0,08 мм и определяет 
размеры щелей. Между кольцевыми пластинами установлены надетые 
на вертикальный стержень неподвижные очищающие пластины 12. 
При поворачивании при помощи рукоятки 11 центрального стержня 7 
происходит очистка фильтра. Недостаток этого фильтра — его малая 
пропускная способность.

Проволочно-щелевой фильтр (фиг. 81), применяемый на дизелях 
Д5, Д12 и В2-300, представляет собой гофрированные латунные 
стаканы с намотанной и припаянной к ним латунной профилирован
ной проволокой. Выступы на проволоке определяют величину щелей 
0,04—0,07 мм.

Картонный фильтр тонкой очистки типа АСФО (фиг. 82) состоит 
из сплошных и спицевых (проставочных) картонных прокладок. 
Через узкие щели между торцовыми поверхностями прокладок про
ходит масло. Качество очистки масла в этом фильтре достаточно 
высокое, но пропускная способность его невелика. Поэтому фильтры 
типа АСФО применяют только для частичной фильтрации масла.

Еще более тонкую очистку масла дают бумажные фильтры. 
Недостаток бумажных фильтров — малая прочность фильтровальной 
бумаги.

В последнее время на двигателях тракторного типа для тонкой 
очистки масла широко применяются реактивные масляные центри
фуги с числом оборотов ротора 6000—6500 в минуту. Масло поступает 
из масляного насоса в ротор центрифуги под давлением 5—6 кг!см2. 
Из ротора масло через два сопла, имеющих внутренний диаметр 
1,5—2 мм, вытекает в полость, сообщенную с картером двигателя. 
Под действием реактивной силы струй масла, вытекающих из сопел, 
ротор центрифуги приводится во вращение и находящееся в нем масло 
центрифугируется. При этом содержащиеся в масле механические 
примеси отбрасываются центробежной силой от центра к периферии 
и осаждаются на стенках ротора. Хотя количество отложений на стен
ках ротора реактивной масляной центрифуги меньше, чем образуется 
обычно в фильтрах тонкой очистки типа АСФО, при введении
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Фиг. 79. Схема действия насосного элемента 
лубрикатора:

а — нагнетание к рабочему отводу; б — всасывание; 
в — нагнетание к контрольному отводу.

Фиг. 80. Ленточно-щелевой фильтр автомобильного двигателя;
1 — пружина шарикового перепускного клапана; 2 — фланец крепления фильтра 
к двигателю; 3 — канал отвода чистого масла; 4 — шарик; 5 — канал подвода 
загрязненного масла; 6 — боковой стержень; 7 — центральный стержень; 8 — гайка; 
9 — нижняя штампованная часть корпуса фильтра; 10 — верхняя литая чугунная 
часть корпуса фильтра; 11 — рукоятка; 12 — неподвижные очищающие пластины; 
13 — кольцевая фильтрующая пластина; 14 —звездообразная проставочная пластина.



Фиг. 81. Проволочно-щелевой фильтр дизелей Д6, Д12 и В2-300:
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1 — стержень;" 2 — крышка; 3, 6 и 12 — уплотнительные втулки; 4 — прокладка; 5 — стакан внешней секции; 7 — стакан 
средней секции; 8 — стакан внутренней секции; 9 — ободок; 10 и 11 — упоры; 13 — корпус; 14 — скоба; 15 — стяжной болт;

16 — корпус клапана; 17 — пружина клапана; 18 — шариковый перепускной клапан.
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центробежной очистки масла износ вкладышей подшипников и шеек 
коленчатого вала уменьшается. Это объясняется тем, что цент
рифуга очень эффективно задерживает твердые частицы загрязнений,

содержащиеся в масле.
§ 33. СИСТЕМА ОХЛАЖДЕНИЯ

Для двигателей применяют системы жид
костного и воздушного охлаждения. Системы

Фиг. 82. Сменный
фильтрующий элемент 
картонного фильтра 

АСФО.
Фиг. 83. Замкнутая система охлаждения 

автомобильного двигателя.

жидкостного охлаждения делятся на открытые (незамкнутые) и 
замкнутые. Открытые системы бывают испарительные и проточные. 
Испарительная система, применяющаяся у дизеля Т-62, устроена 
следующим образом: в резервуаре, отлитом за одно с рубашкой 
дизеля, охлаждающая вода нагревается и создается естественная 
циркуляция; по мере испарения воды из системы добавляют свежую 
воду. В проточной открытой системе охлаждения нагретая вода 
сливается за борт, в канализацию или в градирню, а вместо нее 
в систему поступает свежая Холодная вода. Градирня представляет 
собой стационарную испарительную холодильную установку.

В замкнутой системе жидкостного охлаждения (фиг. 83) цирку
лирует одна и та же охлаждающая жидкость. По выходе из двигателя 
она охлаждается в водо-водяном или водо-воздушном холодильнике. 
Циркуляция воды в проточной и замкнутой системах охлаждения 
совершается при помощи водяного насоса.

У двигателей с воздушным охлаждением на наружной поверх
ности цилиндров и их крышек расположены ребра, которые охлаж- 
даются потоком воздуха, создаваемым при помощи вентилятора.
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У мотоциклетных и авиационных двигателей воздушного охлаждения 
используется встречный поток воздуха.

Применение воздушного охлаждения упрощает конструкцию 
всей установки, так как отпадает необходимость в водяном насосе, 
трубопроводах, радиаторах. К недостаткам воздушного охлаждения 
относятся ухудшение пусковых качеств двигателя и опасность пере
грева в условиях жаркого климата.

§ 34. ВОДЯНЫЕ НАСОСЫ

Фиг. 84. Принцип действия центро
бежного водяного насоса:

/ — улитка; 2 — валик крыльчатки;
3 — патрубок для выхода воды;
4 — крыльчатка; 5 — патрубок для 

входа воды.

Водяные насосы системы охлаждения бывают центробежного, 
вихревого, шестеренчатого или поршневого типов. В центробежном 
водяном насосе (фиг. 84) вода входит в центральный патрубок, 
а затем приводится во вращение лопатками крыльчатки и отбрасы
вается центробежными силами к окружности. В окружающем крыль
чатку диффузоре кинетическая энер
гия преобразуется в потенциальную, 
т. е. в давление. Водяной насос цен
тробежного типа показан на фиг. 85. 
Крыльчатка 2 насажена на валик 20 
и крепится гайкой 22. Валик 20 вра
щается на двух шарикоподшипни
ках 9. В корпусе 4 насоса располо
жено торцовое уплотнение, состоящее 
из резиновой манжеты 7, текстоли
товой шайбы 6 и пружины 5. В кор
пус ввернут сливной кран 1. Под
вод воды осуществляется через пат
рубок 3.

Водяные насосы забортной воды 
выполняются такими, чтобы не при
ходилось заливать их водой перед 
началом работы. Без залива водой могут работать насосы вихре
вого, шестеренчатого и поршневого типов.

Принцип действия вихревого насоса основан на создании вихре
вых движений жидкости в карманах ротора и каналах кожуха, 
а также сцепления частиц жидкости, увлекаемой лопатками ротора, 
с частицами жидкости в каналах кожуха. Под действием сил сцепле
ния жидкость в каналах кожуха движется от входного к выходному 
отверстию. Одна из конструкций вихревого самовсасывающего 
насоса показана на фиг. 86. Крыльчатка 4 с радиальными лопатками 
вращается в корпусе 3. В обеих половинах корпуса по окружности 
расположены суживающиеся каналы 10 и 13. Входной патрубок сооб
щается с полостью насоса через окно.//, а выходной патрубок — через 
окно 12. При вращении крыльчатки лопатки захватывают воду 
из входного патрубка. Вода переносится лопатками вдоль суживаю
щегося канала к выходному патрубку.
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ки; 15 — муфта: 16 — корпус шарикоподшипника; 17 — маслоотражательное 
кольцо; 18 — шайба; 19 — отражатель; 20 — валик.
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Фиг. 86. Самовсасывающий насос забортной 
воды дизелей Д6 и Д12:

а — левая половина корпуса насоса; б — правая 
половина корпуса насоса; в — разрез насоса 
в сборе; 1 — валик; 2 — фланец; 3 — корпус;
4 — крыльчатка; 5 —крышка; 6 — штифт;
7 — контргайка; 8 — гайка; 9 — сальник;
10 и 13 — спиральные каналы; 11 — окно к вход
ному патрубку; 12—окно к выходному патрубку.
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При этом в уширенной части канала, откуда засасывается вода, 
образуется разрежение и поэтому вместе с водой засасывается воз
дух из подводящего трубопровода. Уровень воды в трубопроводе 
поднимается все выше, и вода заполняет насос.

1 — воздушный колпак; 2 — гайка; 3 — нагнетательный клапан; 4 — седло нагнетатель
ного клапана; 5 — ушко плунжера; 6 — седло всасывающего клапана; 7 — всасывающий 
клапан; 8 — сальник; 9 — гайка сальника; 10 — плунжер; И — шток; 12 — хомут эксцен
трика; 13 — пружина; 14 — палец; 15 — амортизатор; 16 — перепускной клапан; 17 — кор 

пус насоса; 18 — стержень.

Поршневой водяной насос (^дизеля 2Д^у2^ , показанный на 
фиг. 87, приводится в движение эксцентриком на коленчатом валу. 
Плунжер 10 насоса соединен с эксцентриком штоком И. В корпусе 
17 насоса расположены всасывающий 7 и нагнетательный 3 клапаны. 
Сверху к корпусу крепится воздушный колпак 1, который служит 
для выравнивания давления воды на выходе из насоса.

§ 35. холодильники и вентиляторы

В судовых установках двигателей нагретая пресная вода, цирку
лирующая в замкнутой системе, охлаждается забортной водой 
в водо-водяном холодильнике. Водо-водяной холодильник чаще всего 
выполняется трубчатого типа. Латунные или мельхиоровые трубки 
завальцовывают в трубные доски и вставляют в кожух, состоящий 
из барабана и днищ. Для увеличения теплопередачи поток воды, 
омывающий трубки снаружи, заставляют несколько раз изменять 
направление, огибая перегородки.

В установках двигателей транспортного типа нагретая вода 
охлаждается потоком воздуха в радиаторе. Радиаторы делятся 
на трубчатые, пластинчатые и сотовые. Наибольшее распространение 
получили трубчатые радиаторы (фиг. 88). Они состоят из верхнего 
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и нижнего коллекторов, соединенных тонкими латунными трубками. 
Толщина стенок трубок 0,1—0,2 мм. Для увеличения омываемой 
воздухом поверхности охлаждения на трубки плотно надевают или 
припаивают к ним тонкие пластины. Коллекторы с трубками встав
ляют в специальную раму.

Пластинчатый радиатор состоит из латунных выгнутых пластин, 
спаянных между собой и образующих пространство, по которому 
течет охлаждаемая вода. Между трубками 
проходит охлаждающий воздух.

Сотовые радиаторы относятся к типу 
радиаторов с воздушными трубками, т. е.

Фиг. 88. Трубчатый радиатор.

Вода

Фиг. 89. Сотовый 
радиатор.

в таких радиаторах внутри трубок проходит не вода, а воздух 
(фиг. 89). Радиаторы выполняют из шестигранных трубок, которые 
имеют сужение в средней части. Вода протекает в пространстве 
между трубками. Недостатком сотовых радиаторов является их 
высокая стоимость и сложность изготовления.

Поток воздуха через радиатор прогоняется при помощи вентиля
тора. Существует два типа вентиляторов — осевые и центробежные 
(фиг. 90). В осевом вентиляторе воздушный поток на входе и выходе 
проходит вдоль оси. У' центробежных вентиляторов воздух отбрасы
вается от центра лопатками к окружности. У большинства двигате
лей (автомобильных, тракторных и тепловозных) применяются осе
вые вентиляторы. Чаще всего осевые вентиляторы изготовляют 
со штампованными стальными или алюминиевыми лопастями, кото
рые крепятся к ступице. У двигателей средней или большой мощности 
применяют литые алюминиевые осевые вентиляторы 2 (фиг. 91). 
Чтобы не перегружать привод 3 вентиляторов, их соединяют с двига
телем фрикционной муфтой 1.
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Фиг. 90. Схема осевого и центробежного вентиляторов: 
а — осевой; б — центробежный.
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ГЛАВА VIII

ВОЗДУХООЧИСТИТЕЛИ И ГЛУШИТЕЛИ. АГРЕГАТЫ НАДДУВА

§ 36. ВПУСКНЫЕ КОЛЛЕКТОРЫ ВОЗДУХООЧИСТИТЕЛИ

Воздух, необходимый для сгорания, подается в цилиндры через 
впускной коллектор или продувочный ресивер. Для наилучшего напол
нения воздухом или горючей смесью рабочего цилиндра необходимо, 
чтобы впускной трубопровод имел достаточно большое проходное 
сечение. Разрежение во впускном коллекторе не должно превышать 
200—300 мм вод. ст. Впускные коллекторы изготовляют штамповкой 
из листовой стали, либо отливают из чугуна или алюминиевого сплава.

Чтобы избежать загрязнения масла и повышенного износа 
трущихся деталей, поступающий в цилиндры воздух подвергают тща
тельной очистке. В зависимости от условий работы двигателя приме
няют различные типы воздухоочистителей. Существуют воздухо
очистители инерционные, фильтрующие и комбинированные. Прин
цип действия инерционного воздухоочистителя основан на том, что 
при изменении направления потока воздуха твердые частицы пыли 
продолжают двигаться по инерции в прежнем направлении и отде
ляются от потока воздуха. В фильтрующих воздухоочистителях 
воздух проходит через фильтрующий пакет, представляющий собой 
мелкую сетку, спутанную проволоку (канитель), войлок и пр. В ком
бинированных воздухоочистителях сочетаются принципы работы 
инерционных и фильтрующих воздухоочистителей.

Комбинированный воздухоочиститель дизеля КДМ-46 показан 
на фиг. 92. В верхней части воздухоочистителя расположено 
устройство для предварительной инерционной очистки. К верхней 
части трубы хомутом 12 прикреплен колпак 14 с отражателем 16 
и прозрачным стеклянным пылеотстойником 11. Воздух всасывается 
через отверстия 17 в отражателе и при помощи отогнутых лопастей 
направляется по окружности, приобретая вихревое движение. Под
нимаясь вместе с воздухом по стенкам отражателя, частицы пыли 
под действием центробежной силы выбрасываются из отражателя 
внутрь колпака и ссыпаются в стакан. Труба 8 воздухоочистителя 
внизу открывается в чашку 1, заполненную маслом. Над чашкой 
вокруг трубы расположен сетчатый фильтрующий патрон, состоящий 
из отдельных секций. Оставшиеся в воздухе после предварительной 
очистки и смоченные маслом частицы пыли задерживаются в сетча
том патроне. Чистый воздух выходит через патрубок в головке 
корпуса 10.

Комбинированный воздухоочиститель дизелей Д6, Д12 и В2-300 
показан на фиг. 93. Поток воздуха разбивается на части. Каждая 
часть потока проходит отдельный вихревой воздухоочиститель- 
циклон, который состоит из наружной трубки с пылеулавливающим 
конусом 12, вставленной в нее внутренней трубки 1 и винтовых
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Фиг. 92. Воздухоочисти
тель дизеля КДМ-46:

/ — чашка; 2 — поддон? 
3—нижняя секция; 4— верх
няя секция; 5 —проволочное 
кольцо; 6 — обойма;
7 — оцинкованные сетки; 
5 — труба; 9 — цилиндр 
корпуса; 10 — головка кор
пуса: 11 — прозрачный пы- 
леотстойник; 12 — хомут; 
13 — резиновое уплотнитель
ное кольцо; 14 — колпак; 
15 — винт; 16—отражатель; 
17 — входное отверстие; 
18 — хомут; 19 — ушко; 
20 — стяжной болт; 21—поя
сок; 22 — планка; 23 п 

24 — барашки.

Фиг. 93. Воздухоочиститель дизелей Д6, Д12 
и В2-300:

а — общий вид; б — схема; 1 — внутренние трубки;
2 — входные щели; 3 — патрубок выхода воздуха;
4 — сетки, 5 — канитель; 6 — головка; 7 — корпус;
8 — уплотнительное кольцо; 9 — патрон фильтра;
10 — кассеты; 11 — винтовые направляющие лопасти;

12 — пылеулавливающий конус; 13 — бункер.
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направляющих лопастей 11, расположенных между ними. Всасывае
мый воздух проходит через кольцевую щель между трубками цик
лона, приобретает вращательное движение, проходя направляющие 
лопасти, и затем поднимается вверх по внутренней трубке. При 
резком изменении направления движения потока воздуха частицы 
пыли под действием сил инерции отделяются от него и ссыпаются 
вниз в бункер 13 по пылеулавливающему конусу 12. Предварительно 
очищенный воздух проходит через кассеты фильтрующего патрона. 
Фильтрующий патрон состоит из сеток 4, между которыми уложена 
канитель 5 (набивка из тонкой проволоки), слегка смоченная маслом. 
Окончательно очищенный воздух выходит из патрубка 3. У совре
менных, наиболее совершенных воздухоочистителей степень очистки 
превышает 99°/0.

§ 37. ВЫПУСКНЫЕ КОЛЛЕКТОРЫ И ГЛУШИТЕЛИ

Существуют два типа выпускных коллекторов — охлаждаемые и 
неохлаждаемые. Охлаждаемые выпускные коллекторы применяют 
в судовых или стационарных установках, где имеется в достаточном

Фиг. 94. Литой охлаждаемый выпускной коллектор дизеля 44 ’ ;1 о
/ — патрубок; 2 — фланец; 3— болт; 4—выпускной коллектор; 5 — фланец; 6 — штуцер;

7 — заглушка.

количестве охлаждающая вода. Неохлаждаемые выпускные коллек
торы, устанавливаемые на тракторных, автомобильных и других 
двигателях, выполняют сварными из листовой стали или литыми 
из чугуна. Охлаждаемые коллекторы изготовляют литыми из чугуна 
(фиг. 94) или алюминия и иногда сварными из медных или стальных 
труб.

К выпускному коллектору присоединяют глушитель, который 
предназначен для уменьшения шума выпуска. Объем и форма глу
шителя зависят от числа и размеров рабочих цилиндров, числа 
оборотов и назначения двигателя. Наибольшие размеры глушители 
имеют у стационарных двигателей. Шум выпуска возникает вслед
ствие мгновенного расширения и большой скорости газов, выходя-
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щих из выпускной трубы. Принцип действия глушителя основан 
на том, что перед выходом в атмосферу скорость и направление 
потока газов несколько раз изменяются. Вследствие этого давление
и скорость газов по выходе из глушителя значительно меньше,
чем при выходе из цилин
дра, и благодаря этому 
понижается уровень силы 
шума. Глушитель, приме
няемый на стационарном 
четырехтактном шести- 

<?тт 36 цилиндровом дизеле 64, 
показан на фиг. 95. Глу
шители двухтактных дви
гателей не должны созда
вать заметных дополни
тельных сопротивлений, 
так как у двухтактных 
двигателей это связано с 
ухудшением продувки ци
линдра и потерей мощ
ности.

У некоторых типов 
двигателей, в особенности 
у двухтактных с криво
шипно-камерной продув
кой, большое значение 
имеет правильный выбор 
длины выпускного трубо
провода. Выпускная труба 
представляет собой резо
натор. При- удачном под
боре ее длины колебания 
давления в выпускной 
трубе способствуют луч-

Фиг. 95. Глушитель дизеля 64 -г=- •45
1 — входная труба; 2 — нижняя часть корпуса. 
3 — внутренняя труба; 4 — перегородка; 5 — верх
няя часть корпуса; 6—выпускная труба; 7—крышка;

шей очистке цилиндра от остаточных газов. Так например, у ди- 
16 5зеля 2Д (с кривошипно-камерной продувкой) длина выпускной

трубы должна быть равна 1,0—2,0 м или 5,5—6,5 л. Эксперимен
тальным путем установлено, что при такой длине выпускной трубы 
дизель развивает наибольшую мощность. При этом труба может 
быть прямой или изогнутой с плавными закруглениями.

§ 38. ПРОДУВОЧНЫЕ НАСОСЫ И КОМПРЕССОРЫ ДЛЯ НАДДУВА
Для продувки двухтактных двигателей и для наддува четырех

тактных воздух или горючую смесь предварительно сжимают при 
помощи компрессоров. Наддувом называется повышение мощности 

8*
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двигателя путем подачи в цилиндр воздуха или горючей смеси с давле
нием выше атмосферного. У некоторых современных дизелей давле
ние наддува достигает 2,5—3,5 кг/см2. При этом их мощность возра
стает в 1,5—2,5 раза по сравнению с мощностью дизелей без наддува. 
Наддув является одним из наиболее эффективных методов повыше
ния мощности (форсировки) двигателя при сохранении его основных 
размеров.

Компрессоры, применяемые в качестве продувочных насосов 
и для наддува двигателей, подразделяются на объемные и лопаточ-

Фиг. 96. Схемы коловратных компрессоров объемного типа:
а — двухлопастной; б трехлопастной; в — трехлопастной с внутренним сжатием; 

г — с плоскими лопатками.

ные. У объемных компрессоров воздух или горючая смесь заполняют 
рабочее пространство, имеющее определенный объем, а затем вытал
киваются в нагнетательную полость. Подача воздуха у объемных 
компрессоров происходит в виде пульсирующего процесса. У лопа
точных компрессоров подача воздуха происходит непрерывно. Дав
ление повышается в компрессоре постепенно на пути воздуха от вса
сывающей полости до нагнетательной.

Объемные компрессоры бывают поршневые и коловратные. Порш
невые компрессоры имеют сравнительно высокий к. п. д. и могут 
обеспечить наиболее высокое давление наддува. Недостатки порш
невых компрессоров — большие габаритные размеры и наличие 
неуравновешенных сил инерции.

Наиболее распространенные коловратные компрессоры (фиг. 96, а 
и б) имеют существенный недостаток, заключающийся в отсутствии 
в самом компрессоре предварительного сжатия нагнетаемого воз
духа. При вращении роторов из полости всасывания захватывается 
воздух, заключенный в пространстве между двумя лопастями и кор
пусом. Давление воздуха в пространстве между этими двумя лопа
стями равно атмосферному. В первый момент, когда пространство 
между лопастями начнет сообщаться с нагнетательной полостью, 
воздух движется в обратном направлении — из нагнетательной 
полости в пространство между лопастями. Только тогда, когда давле-



ПРОДУВОЧНЫЕ НАСОСЫ И КОМПРЕССОРЫ ДЛЯ НАДДУВА 117

Фиг. 97, Центробежный компрессор дизеля М601:
1 — ведущая шестерня; 2 — промежуточная ше
стерня; 3 — корпус компрессора; 4 — крыльчатка;

5 — ведомая шестерня; 6 — диффузор.

ние в пространстве между лопастями повысится до давления в нагне
тательной полости, начнется подача воздуха из компрессора в дви
гатель. Высокая частота изменения направления воздушного потока 
вызывает снижение к. п. д. компрессора, повышает температуру на
гнетаемого воздуха и уве- 
личиваетшумность работы. 
Поэтому компрессоры та
кого типа применяют при 
небольших давлениях на
гнетания, чаще всего в 
качестве продувочных на
сосов двухтактных дизе
лей, как например, Д100, 
8ДР £ , ЯАЗ-204 и 206, 

01
тт 19 TZД кх . Компрессоры коло-<JV 
вратного типа с предвари
тельным сжатием (фиг. 96, 
виг) имеют более высокий 
к. п. д., но сложнее в из
готовлении.

Лопаточные компрес
соры выполняют в виде 
центробежных или осевых. 
Центробежный компрессор 
состоит из крыльчатки 
(ротора) и кожуха с диф
фузором и улиткой. 
Крыльчатка, представляю
щая собой диск с ради
альными лопатками, при
водится во вращение с чис
лом оборотов 10 000— 
30 000 в минуту, а у ком
прессоров небольшой мощ
ности — 40 000—45 000 в 
минуту. Захваченный ло
патками воздух центро
бежной силой отбрасы
вается к окружности 
крыльчатки и проходит по окружающему ее диффузору в спиральную 
улитку. При движении вдоль лопаток крыльчатки воздух приобре
тает большую скорость. В диффузоре скорость уменьшается, но зато 
возрастает давление. Происходит преобразование кинетической энер
гии, в потенциальную. Направление движения воздуха в центро
бежном компрессоре изменяется с осевого при входе на крыльчатку 
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на радиальное при выходе из нее. Чтобы вход воздуха происходил 
без удара о вращающиеся лопатки, ему предварительно придают 
вращательное движение. Для этого перед крыльчаткой на ее валу 
устанавливают вращающийся направляющий аппарат в виде спи
ральных осевых лопаток. В диффузоре также устанавливают лопатки, 
направляющие поток воздуха. Существуют и безлопаточные щеле
вые диффузоры, которые не могут обеспечить такой высокий к. п. д., 
как лопаточные, но лучше приспособлены для работы на разных ре-

Фиг. 98. Схема осевого компрессора:
а — основные детали компрессора; ‘б — лопатки спрямляющего аппарата 
и ротора; 1 — барабан ротора; 2 — корпус; 3 — лопатки спрямляющего 
аппарата; 4 — лопатки ротора; 5 — вход воздуха; 6 — лопатки направляю

щего аппарата на входе; 7 — выход воздуха.

жимах и способствуют снижению шумности. Центробежный компрес
сор дизеля М601 показан на фиг. 97.

Другой тип лопаточных компрессоров — осевые. У осевых ком
прессоров (фиг. 98) лопатки расположены по окружности диска или 
барабана. Перед вращающимися рабочими лопатками находятся непо
движные лопатки направляющего аппарата. Воздух захватывается 
рабочими лопатками, перемещается в осевом направлении и выходит 
с противоположной стороны рабочего колеса. Здесь воздух попадает 
на лопатки спрямляющего аппарата, где так же, как и на лопатках 
рабочего колеса, происходит преобразование кинетической энергии 
в потенциальную — скорости в давление. Осевые компрессоры обычно 
бывают многоступенчатыми: за рабочим колесом и спрямляющим 
аппаратом первой ступени расположены рабочее колесо и спрямляю
щий аппарат второй ступени, затем третьей и т. д. В каждой ступени 
давление воздуха повышается на 0,2—0,3 кг/см2. Для повышения да
вления воздуха до 2—3 кг/см? нужно иметь 12 и более ступеней. 
К недостаткам осевых компрессоров относится резкое понижение 
к. п. д. при отклонении режима работы от расчетного. Поэтому осевые 
компрессоры редко применяют для наддува поршневых двигателей.
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Наиболее широкое распространение многоступенчатые осевые ком
прессоры получили на турбовинтовых и турбореактивных авиацион
ных двигателях, где требуются высокие степени повышения давления 
и высокие к. п. д. при работе на расчетных режимах.

§ 39. ТУРБОКОМПРЕССОРЫ И ТУРБОПОРШНЕВЫЕ ДВИГАТЕЛИ

При повышении мощности двигателя путем наддува возрастают 
потери тепла, уносимого отработавшими газами. Эту энергию можно 
полезно использовать различными способами, например, при помощи 
установленного за двигателем утилизационного котла. Пар из этого

Фиг. 99. Схема газовой турбины:
а — основные детали газовой турбины; б — лопатки соплового аппарата и 
рабочего колеса реактивной турбины; в — лопатки соплового аппарата и рабо

чего колеса активной турбины.

котла может быть использован для производственных нужд и для 
отопления. Применение утилизационных котлов для небольших 
силовых установок нецелесообразно, так как усложняет их обслу
живание. Один из наивыгоднейших и наиболее распространенных 
способов использования энергии отработавших газов заключается 
в применении турбокомпрессоров. Турбокомпрессором называется 
агрегат, в котором отработавшие газы приводят в движение газовую 
турбину. Турбина вращает лопаточный компрессор, нагнетающий 
сжатый воздух (смесь) в цилиндры двигателя.

Одноступенчатая газовая турбина состоит в основном из сопло
вого аппарата, рабочего колеса 1 и корпуса 3 (фиг. 99, а). В сопло
вом аппарате, состоящем из неподвижных лопаток 4, происходит 
уменьшение давления газов и увеличение их скорости, т. е. пре
образование потенциальной энергии в кинетическую. Газы, выходя
щие с большой скоростью из соплового аппарата, поступают на 
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-лопатки 2, закрепленные на окружности рабочего колеса. В каналах, 
образуемых лопатками рабочего колеса, направление движения 
газа резко меняется. Возникающая при этом реакция струи газа соз
дает усилия, приводящие рабочее колесо во вращение. Принцип 
действия, а также характер изменения давления и скорости в сопло
вом аппарате и на рабочем колесе турбины показаны на фиг. 99, б 
и в.

Схема двигателя с турбокомпрессором показана на фиг. 100. 
Воздух поступает на лопатки крыльчатки центробежного компрес-

Фиг. 100. Схема двигателя с турбокомпрессором:
/ — двигатель; 2 — газовая турбина; 3 — центробежный 
компрессор; 4 — выпускной клапан; 5 — впускной кла

пан.

сора 3 и из улитки диффузора нагнетается в цилиндр. На одном валу 
с крыльчаткой компрессора сидит рабочее колесо газовой турбины 2. 
Отработавшие газы из цилиндра двигателя 1 по трубопроводу посту
пают в сопловой аппарат газовой турбины, а из него на рабочее 
колесо. Из турбины газы выходят в атмосферу.

Турбокомпрессор быстроходного дизеля 9Д показан на фиг. 101.
Преимущество двигателей с турбокомпрессорами заключается 

в их высокой экономичности, так как мощность, расходуемая на при
вод компрессора, развивается газовой турбиной благодаря исполь
зованию энергии отработавших газов. Между двигателем и турбо
компрессором существует лишь газовая связь, т. е. нет связываю
щей механической передачи. Это упрощает конструкцию установки 
и дает возможность расположить турбокомпрессор в наиболее удоб
ном месте.

При давлении наддува выше 2,5—3 кг/см2 располагаемая энер
гия отработавших газов двигателя позволяет получить мощность 
турбины значительно большую, чем требуется для привода компрес
сора. Чтобы использовать этот излишек мощности и обеспечить незави
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симость действия турбины и компрессора, их соединяют механической 
связью с коленчатым валом двигателя. Такой агрегат, состоящий 
из поршневого двигателя, газовой турбины и компрессора, называют 
турбопоршневым двигателем. Примером турбопоршневого двига-

1 — водяная полость; 2 — газоприемная улитка; 3 — канал подвода газов; 4 — насос; 
5 — никелевые кольца лабиринтного уплотнения; 6 — сопловой аппарат; 7 — канал отвода 
газов; 8 — турбинный диск с лопатками; 9 — защитный кожух; 10 — уравновешивающий 
поршень с лабиринтным уплотнением; 11 — рабочее колесо компрессора; 12 — шарикопод
шипник; 13 — насос; 14 — войлок; 15 — диффузор с направляющими лопатками;

16 — корпус турбокомпрессора; 17 — патрубок для подвода воды.

теля может служить авиационный двигатель «Номад» мощностью 
3135 л. с. английской фирмы Непир (фиг. 102 и 103). Поршневым дви
гателем здесь служит двухтактный двенадцатицилиндровый дизель 
с контурной продувкой и горизонтальным расположением цилиндров. 
Осевой компрессор 5 и газовая турбина 4 связаны с дизелем при по
мощи шестеренчатой передачи, включающей устройство3 для бессту
пенчатого изменения передаточного'отношения. Изменять передаточ
ное отношение необходимо для обеспечения разных режимов работы, 
определяемых высотой полета, скоростью и пр. Коленчатый вал 2



Фиг. 102. Турбопоршневой авиационный двигатель «Номад» мощностью 3135 л. с. 
фирмы Непир (поперечный разрез):

1 — продувочный ресивер; 2 .— выпускной коллектор; 3 — рабочий цилиндр дизеля.
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Фиг. 103. Турбопоршневой авиационный двигатель «Номад» фирмы Непир (продольный разрез)..
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двигателя через планетарный редуктор 1 вращает винт самолета. 
Поршневой двигатель может вырабатывать газ высокого давления, 
т. е. быть генератором газа, который приводит в движение газовую

2 3

Фиг. 104. Схема дизель-турбины:
1 — компрессор; 2 — дизель; 3 — газовая 

турбина.

турбину, выполняющую роль само
стоятельного двигателя. В этом 
случае дизель 2 (фиг. 104) вра
щает компрессор /, который по
дает воздух для наддува. Отра
ботавшие газы дизеля, имеющие 
высокое давление, поступают в 
газовую турбину 3. Турбина через 
редуктор приводит в движение ма
шину-орудие. В этой схеме между 
дизель-компрессором и газовой 
турбиной существует только га-
зовая связь. Такая схема может 
быть применена при очень высо
ких давлениях наддува.

ГЛАВА IX

ПУСКОВЫЕ УСТРОЙСТВА И ЭЛЕКТРООБОРУДОВАНИЕ

§ 40. СПОСОБЫ ПУСКА

При пуске необходимо вращать коленчатый вал с таким числом 
оборотов, при котором в конце сжатия температура и давление воз
духа или смеси в цилиндре повышаются до величины, необходимой 
для воспламенения топлива. У карбюраторных двигателей автомо
бильного типа это «пусковое» число оборотов составляет приблизи
тельно 50 в минуту, у большинства дизелей 100—200 в минуту, 
в зависимости от быстроходности. Ориентировочно можно считать, 
что «пусковое» число оборотов соответствует скорости поршня 
0,7 м/сек. Если вращать коленчатый вал двигателя с малым числом 
оборотов, температура и давление в конце сжатия будут слишком 
низкими из-за большого отвода тепла в охлаждающую среду и про
пуска газов поршневыми кольцами. У дизелей при вращении вала 
с малым числом оборотов не происходит хорошего распыливания 
топлива, что еще более затрудняет воспламенение.

Для вращения коленчатого вала при пуске применяют различ
ные устройства. Вал двигателей малой мощности можно при пуске 
вращать вручную при помощи заводной рукоятки.

Кроме вращения вала вручную, применяют устройства для вра
щения коленчатого вала при помощи электродвигателя (электростар-
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тера), инерционного стартера, специального пускового двигателя 
и сжатого воздуха.

У некоторых тракторных дизелей пуск производится путем пере
вода их работы на бензин с электрическим зажиганием.

§ 41. ПУСК ВРУЧНУЮ ЗАВОДНОЙ РУКОЯТКОЙ И ПРИ помощи
ИНЕРЦИОННОГО СТАРТЕРА

Фиг. 105. Схема инерционного стартера.

Пуск двигателей вручную заводной рукояткой требует затраты 
больших усилий для преодоления сил трения и усилий, возникаю
щих при сжатии воздуха (смеси) в цилиндре. Поэтому пуск вручную 
применяют лишь для карбюраторных бензиновых двигателей мощ
ностью до 100 л. с. и для 
дизелей мощностью до 
30—40 л. с. Для облегче
ния пуска вручную у ди
зелей применяют деком
прессионные устройства.

Принцип действия де
компрессионного устрой- 

„ .Т1 8,5 ,тт 10,5 ства дизелей 44 -тт и 44 
показан на фиг. 42. На 
штанги выпускных клапа
нов надеты втулки, а на 
них закреплены тарелки 
декомпрессионного устрой
ства. На валике декомпрес
сионного устройства в ме
стах, где расположены та
релки штанг, имеются лыс
ки. В рабочем положении 
лыски находятся под та
релками и выпускные клапаны могут садиться на седла. При пово
роте валика перед пуском дизеля тарелки приподнимаются и пре
пятствуют посадке на седла выпускных клапанов. Вследствие этого 
в цилиндрах дизеля при вращении коленчатого вала не происходит 
сжатия и прокручивание вала облегчается. После достижения мак
симально возможного числа оборотов декомпрессионное устройство 
выключают и инерция маховика способствует преодолению усилий, 
возникающих при сжатии воздуха в цилиндре. Двигатели большей 
мощности, чем указано выше, можно пускать вручную лишь при 
помощи инерционного стартера, схема которого представлена на 
фиг. 105. При помощи рукоятки 5, цепной передачи 4 и ускорительной 
передачи <3 приводят во вращение маховик 2 с большим числом обо
ротов (до 6000—14 000 в минуту). Затем механизмом включения 6 
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вводят в зацепление храповик 8 стартера с храповиком 9 коленчатого 
вала. Вращающийся с большим числом оборотов маховик через 
замедлительную передачу приводит во вращение коленчатый вал. 
Чтобы не перегружать большими усилиями шестерни передачи, 
между маховиком 2 и храповиком 8 стартера устанавливают фрик
ционную муфту 7. В первый момент при включении храповика про
исходит проскальзывание ведущих и ведомых дисков муфты и колен
чатый вал постепенно раскручивается.

Обычно, для передачи движения от рукоятки к маховику и от 
маховика к коленчатому валу используется одна и та же передача. 
Маховик можно раскручивать не только вручную, но и от электро
двигателя 1.

Недостаток инерционного стартера заключается в кратковремен
ности его действия, вследствие чего при неблагоприятных условиях 
(низкая температура окружающей среды) пуск приходится повто
рять несколько раз.

§ 42. ПУСК ЭЛЕКТРОСТАРТЕРОМ
Электростартеры представляют собой электродвигатели посто

янного тока. На конце вала электростартера расположена шестерня, 
которая при пуске входит в зацепление с венцом маховика. Пере
даточное отношение может быть в пределах от 1 : 10 до 1 : 20 и под
бирается таким образом, чтобы коленчатый вал вращался с числом 
оборотов, при котором надежно обеспечивается воспламенение 
топлива. В большинстве случаев применяются электростартеры с при
нудительным включением приводной шестерни. Включение шестерни 
может происходить механически, либо при помощи электромагнит
ного реле. Электростартер с механическим включением шестерни 
применяется на автомобилях «Москвич». На более мощных электро
стартерах (фиг. 106) шестерня вводится в зацепление с венцом махо
вика при помощи реле. У электростартера СТ-712 якорь 2 соединен 
с шестерней 23 посредством фрикционной многодисковой муфты 26 
свободного хода. После нажатия кнопки стартера включается пуско
вое реле, якорь 2 стартера начинает вращаться и через разомкнутую 
фрикционную муфту медленно вращает шестерню стартера. Одно
временно при помощи рычажной передачи шестерня стартера пере
мещается вдоль вала якоря и вводится начальной частью зубьев 
в зацепление с венцом маховика. Затем якорь, вращаясь, провора
чивает втулку фрикционной муфты по ленточной винтовой резьбе 
и передвигает ее в осевом направлении, вследствие чего фрикционные 
диски муфты сжимаются. После этого фрикционная муфта вместе 
с шестерней продолжает перемещаться и зубья шестерни входят 
в полное зацепление с зубьями венца маховика. При этом замыкаются 
контакты реле привода 14 и электростартер включается на полное 
напряжение. После того как двигатель начнет работать, втулка 
навинчивается на хвостовик шестерни и освобождает зажатые фрик
ционные диски.



Фиг. 106. Электростартер СТ-712:
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1 — корпус; 2 — якорь стартера; 3 — полюс; 4 — катушка возбуждения; 5 — крышка стороны коллектора; 6 — резиновый 
колпачок;* 7 — выводной болт; 8 — щетка; 9 — коллектор; 10 — обмотка якоря; 11 — пакет железа; 12 — неподвижный 
контакт; 13 — подвижный контакт; 14 — реле привода; 15 — сердечник; 16 — якорь реле; 17 — ярмо; 18 — сериесная 
катушка; 19 — шунтовая катушка; 20 — тяга; 21 — возвратная пружина; 22 — рычаг; 23 — шестерня; 24 — крышка стороны 

привода; 25 — хвостовик с шестерней; 26—фрикционная муфта.
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Характеристика электростартеров разных типов приведена 
в табл. 14.

Таблица 14
Характеристика электростартеров

Марка стартера Мощность 
в л. с.

Напряжение 
в в

На каких двигателях 
применяется

СТ-8 ........................................ 1,7 12 ГАЗ-51
СТ-15Б................................... 1,8 12 ЗИЛ-120
СТ-26....................................... 11 12 ЯАЗ-206
СТ-710 ................................... 15 24 Д6 и Д12
СТ-712 (двухпроводный) . . 15 24 ЗД6 и ЗД12

Питание электростартеров электрической энергией производится 
от аккумуляторных батарей, которые заряжаются электрогенера
тором постоянного тока. Электрогенератор приводится в движение 
при помощи шестеренчатой или ременной передачи от коленчатого 
вала.

§ 43. ПУСК СЖАТЫМ ВОЗДУХОМ

Наиболее распространенная система пуска сжатым воздухом 
схематически показана на фиг. 107. Из пускового баллона 1 сжатый
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Фиг. 108. Воздухораспределитель дизелей Д6, Д12 и В2-300:
/ — корпус воздухораспределителя; 2 — корпус привода; 3 — валик; 
4 — вал привода; 5—регулировочная муфта; 6—пружина; 7 — плос
кий золотник; 8 — шпилька; 9 — гайка крепления корпуса воздухо
распределителя к корпусу привода. 10 — прокладки; 11 — шайба; 
12 — колпак; 13 — колпачок золотника; 24 — штифт; 15 — шплинт.

Фиг. 109. Пусковой обратный клапан дизелей Д6, Д12 
и В2-300:

/ — клапан; 2 — корпус клапана; 3 — пружина; 4 — гайка;
5 — шплинт; 6 — колпачок; 7 — поворотный угольник трубо

провода; 8 — уплотнительное медно-асбестовое кольцо.

9 Моргулис 421 
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воздух через вентиль 2 и кран <3 подводится к воздухораспредели
телю 5. Воздухораспределитель представляет собой плоский или
цилиндрический золотник, связанный шестеренчатой передачей с ко
ленчатым валом. Перемещаясь, золотник воздухораспределителя
открывает канал, сообщающий пусковой баллон с соответствующим 
рабочим цилиндром незадолго до прихода поршня в в. м. т. Воздух

Фиг. ПО. Обратный пусковой кла
пан непрямого действия дизелей

подводится в цилиндр через обратный 
пусковой клапан 4, который служит 
для разобщения полости цилиндра 
и пускового трубопровода после 
окончания подачи пускового воздуха. 
Подача воздуха в цилиндр продол
жается в течение 60—120° угла пово
рота коленчатого вала. Продолжи
тельность подачи выбирают такой, 
чтобы по окончании подачи воздуха 
в один из цилиндров сразу же начи
налось поступление его в следующий. 
В этом случае двигатель можно пус
тить при любом положении колен
чатого вала. Под давлением пуско
вого воздуха поршень перемещается 
и вращает коленчатый вал. После 
того, как число оборотов коленчатого 
вала достигнет величины, соответ
ствующей пусковому числу оборотов, 
включается подача топлива в цилин

1 — клапан; 2 — корпус; 3 — резино
вые кольца; 4 — пружина; 5—крышка;

6 — поршенек.
дры и прекращается подача пуско- 
вого воздуха. Конструкции наиболее
простого воздухораспределителя в 

виде плоского золотника и обратного пускового клапана дизелей 
Д6, Д12 и В2-300 показаны на фиг. 108 и 109.

У дизелей большой мощности, чтобы не происходило дроссели
рования воздуха при прохождении через воздухораспределитель, 
применяют обратные клапаны более сложной конструкции непрямого 
действия (фиг. 110). Здесь воздух из баллона подводится непосред
ственно к обратному клапану, минуя воздухораспределитель. Через 
воздухораспределитель воздух подводится в пространство над пор
шеньком 6, который, сжимая пружину 4, открывает клапан 1. Пло
щадь поршенька подобрана такой, чтобы клапан открывался только 
при понижении давления в цилиндре ниже давления пускового 
воздуха.

§ 44. УСТРОЙСТВА ДЛЯ ОБЛЕГЧЕНИЯ ПУСКА В ЗИМНИХ УСЛОВИЯХ
При понижении температуры окружающего воздуха ниже нуля 

пуск двигателя внутреннего сгорания затрудняется. Это происхо
дит из-за повышения вязкости смазки и увеличения сопротивлений 
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при проворачивании двигателя и из-за низкой температуры воздуха 
или горючей смеси в конце сжатия.

Поэтому устройства для облегчения пуска в холодных условиях 
делятся на подогреватели для разогрева системы охлаждения и раз
жижения смазки и на приспособления для облегчения воспламене
ния топлива или горючей смеси.

Фиг. 111. Схема включения подогревательного устройства 
дизеля ЯАЗ-204 в систему охлаждения.

. Схема включения подогревательного устройства в систему охла
ждения показана на фиг. 111. Подогревательное устройство состоит 
из котла 3 с жаровой трубой и лампы подогрева 1. Из котла 3 нагре
тая вода по трубопроводу 2 поступает в систему охлаждения дви
гателя и в радиатор, откуда вода возвращается в котел по трубо
проводу 7, через кран 6. Для циркуляции воды в системе во время 
прогрева двигателя применяют приводимый вручную водяной насос. 
Горячие газы для обогрева масла по отражателю 5 поступают к кар
теру. Система подогрева имеет кран 4 для слива воды.

Безламповый подогреватель для автомобильных дизелей ЯАЗ-206 
(фиг. 112) состоит из вертикального котла 12 с горелкой в верхней 
части. Горячие газы из котла при помощи щитка 10 направляются 
к картеру дизеля для обогрева масла в поддоне. Нагретая вода из 
котла поступает в систему охлаждения дизеля. Подача воздуха 
в горелки котла производится центробежным вентилятором 6 с при

9*
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водом от электродвигателя. Топливо подается в горелку из бачка 7 
под воздействием давления воздуха. Для накачивания воздуха в бачок 
служит ручной насос 8. В бачок топливо подается из топливного 
фильтра дизеля через распределительный кран 9.

Устройства для облегчения воспламенения топлива могут быть 
в виде нагретых тел, вводимых в камеру сгорания (тлеющие бумажные

Фиг. 112. Безламповый подогреватель дизелей ЯАЗ-206:
1 — фильтр тонкой очистки топлива; 2 — дизель; 3 — отражатель; 4 — корпус пусковой 
форсунки; 5 — электродвигатель вентилятора; 6 — вентилятор; 7 — бачок; 8 — ручной 
насос; 9 — распределительный кран; 10 — щиток для направления газов к картеру; 11 — 

патрубок для заливки воды; 12 — котел; 13 — испарительная трубка.

пропитанные селитрой патроны и электрические свечи накаливания) 
или в виде приспособлений для нагрева поступающего в цилиндры 
двигателя воздуха. Тлеющие патроны применяются на пред- 

16 5камерных дизелях Т-62, Д -—у 2 и др. У дизелей с вихрекамерным 
л /тт 8,5 тт 10,5 тт 12\ . лсмесеобразованием (Ч уу- , Ч -уу , Ч у^)для облегчения пуска обычно 

применяют свечи накаливания (фиг. 113). Свеча накаливания пред
ставляет собой нихромовую спираль, вставленную одним концом 
в сердечник, а вторым в изолированный от сердечника корпус. 
Электрический ток, проходя от сердечника к корпусу через спираль, 
нагревает ее до красного каления. На щите управления дизелем уста
навливают контрольную спираль, по которой судят о нагреве све
чей накаливания в рабочих цилиндрах.
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Для облегчения воспламенения топлива у дизелей со струйным 
смесеобразованием при работе в особо холодных условиях приме
няют подогрев поступающего в цилиндры воздуха. В электрофакель-

Фиг. 113. Свеча накаливания.

ном устройстве для подогрева воздуха (фиг. 114) автомобильных 
дизелей ЯАЗ-204 и ЯАЗ-206 топливо ручным подкачивающим насо
сом подается через фильтр 4 в распылитель форсунки 3. Распылен-

/ — свеча зажигания; 2 — электрод массы: 3 — распылитель форсунки: 4 — фильтр; 5 — 
пружина форсунки; 6 — угольник подвода топлива; 7 — индукционная катушка; 8 — хомут 
крепления катушки; 9 — электрогъровод массы; 10 — электропровод свечи; 11 — ниппель 
распылителя; 12 — бачок; 13 — рукоятка насоса; 14 — пусковой насос: 15 — включатель 

индукционной катушки; 16 — провод от аккумуляторной батареи.

ное топливо воспламеняется свечой зажигания 1, электрический ток 
к которой подводится от индукционной катушки.

В некоторых случаях для облегчения пуска в цилиндр вводится 
горючее с низкой температурой воспламенения. Так, например, 
на некоторых дизелях устанавливают приспособления, в которые 
перед пуском закладывают ампулы с эфиром и прокалывают их.
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Эфир вытекает во впускной коллектор, испаряется и всасывается вместе 
с воздухом в цилиндр. Во время сжатия пары эфира воспламеняются.

Некоторые дизели при пуске работают на бензине с электри
ческим зажиганием и с пониженной степенью сжатия.

§ 45. СИСТЕМА ЗАЖИГАНИЯ ОТ ЭЛЕКТРИЧЕСКОЙ СВЕЧИ

У бензиновых двигателей в систему электрооборудования входит 
электрическое зажигание. Зажигание горючей смеси в цилиндре 
осуществляется при помощи электрических свечей током высокого 
напряжения. Свеча (фиг. 115) имеет два электрода. К одному из них

Фиг. 115. Свеча системы электрического зажигания:
а — разборная свеча; б — неразборная свеча. 1 — центральный электрод; 2 — боковые 
электроды; 3 — медная прокладка; 4 — ниппель; 5 — сердечник-изолятор; 6 — корпус 

свечи; 7 — уплотняющая прокладка.

подводится ток, а второй замыкает на корпус. В момент подвода 
к свече тока высокого напряжения между электродами проскакивает 
электрическая искра, воспламеняющая рабочую смесь. Источником 
тока высокого напряжения является трансформатор, в котором ток 
низкого напряжения преобразуется в ток высокого напряжения. 
Источником тока низкого напряжения служит аккумуляторная 
батарея или первичная обмотка и постоянные магниты магнето.

В батарейной системе зажигания (фиг. 116) ток низкого напря
жения от аккумуляторной батареи подводится к катушке, состоящей 
из сердечника, первичной и вторичной обмоток и являющейся транс
форматором. При помощи механического прерывателя ток в цепи пер
вичной обмотки периодически прерывается, вследствие чего во 
вторичной обмотке катушки индуктируется ток высокого напря
жения (15 000—20 000 в). От катушки ток высокого напряжения 
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при помощи распределителя подводится к свече зажигания того 
цилиндра, в котором должен начаться рабочий ход. На вращающейся 
части (роторе) распределителя, изготовленной из изоляционного 
материала, укреплена раздаточная пластина (электрод). Ток высо
кого напряжения подводится к раздаточной пластине через централь
ный контакт.

При вращении ротора раздаточная пластина проходит на рас
стоянии 0,3—0,5 мм от неподвижных электродов, соединенных

Фиг. 116. Батарейная система зажигания: а — схема; б — общий вид;
1 — аккумуляторная батарея; 2 — выключатель; 3 — первичная обмотка катушки 
зажигания; 4 — вторичная обмотка; 5 — распределитель; 6 — свеча; 7 — преры

ватель; 8 — конденсатор.

с проводами, подводящими ток к свечам. В этот момент перерывается 
ток в первичной цепи. Индуктирующийся во вторичной обмотке 
ток высокого напряжения пробивает искровые промежутки между 
электродами прерывателя и электродами свечи. В первичную цепь 
параллельно прерывателю включен конденсатор, который умень
шает искрообразование между контактами прерывателя. Прерыва
тель обычно объединяется в одном узле с распределителем. У авто
мобильных бензиновых карбюраторных двигателей применяется 
батарейная система зажигания.

Система зажигания с магнето отличается от батарейной тем, что 
источником тока низкого напряжения служит не аккумуляторная 
батарея, а вращающийся магнит, при помощи которого изменяется 
магнитный поток в сердечнике, и в первичной обмотке индукти
руется ток низкого напряжения. Принцип действия прерывателя 
первичной обмотки и распределителя аналогичны принципу дей
ствия соответствующих элементов системы батарейного зажигания.
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ГЛАВА X

НАВЕСНЫЕ АГРЕГАТЫ И СИСТЕМЫ УПРАВЛЕНИЯ

§ 46. НАЗНАЧЕНИЕ НАВЕСНЫХ АГРЕГАТОВ

Большинство выпускаемых двигателей внутреннего сгорания, 
в особенности дизелей, может быть использовано в различных обла
стях народного хозяйства. Такие двигатели называются универ
сальными. Быстроходные дизели малой и средней мощности выпу
скают в трех основных исполнениях: для стационарных установок, 
для транспортных или передвижных установок и для судовых уста
новок. При этом все основные узлы и детали двигателя остаются 
неизменными, а то или иное исполнение достигается путем оборудова
ния двигателя соответствующими навесными агрегатами. Двигатели 
для стационарных электростанций обычно снабжают соединительной 
муфтой для присоединения к электрогенератору, холодильниками 
воды и масла, если применяется замкнутая система охлаждения. 
Двигатели для передвижных силовых установок комплектуют сое
динительной муфтой, вентилятором и радиатором. На двигатели 
для транспортных установок, экскаваторов, скреперов и других 
машин устанавливают, кроме того, муфты сцепления, позволяю
щие отключать двигатель во время работы от приводимого в движение 
механизма.

Судовые двигатели оборудуют реверсивными устройствами, кото
рые дают возможность вращать гребной винт в разные стороны или 
реверс-редукторами, которые, кроме этого, понижают число обо
ротов гребного винта по сравнению с числом оборотов вала двига
теля. На судовых двигателях устанавливают также насосы заборт
ной воды. При помощи этих насосов забортная вода проходит через 
холодильник и охлаждает циркулирующую в системе охлаждения 
двигателя пресную воду.

§ 47. СОЕДИНИТЕЛЬНЫЕ МУФТЫ И МУФТЫ СЦЕПЛЕНИЯ

Наиболее простой тип соединительной муфты — это жесткая 
муфта, состоящая из двух фланцев, стянутых болтами. Один из флан
цев крепится к маховику двигателя, а второй насаживается на вал 
генератора или другого приводимого в движение агрегата. Такие 
муфты можно применять только при очень жесткой подмоторной 
раме или при непосредственном жестком соединении картера дви
гателя с корпусом генератора. Для передвижных, транспортных 
или судовых установок такая конструкция соединения непригодна 
из-за возможности деформации фундамента или подмоторной рамы 
и нарушения соосности валов.

Чтобы уменьшить нагрузки на соединяемые валы и их подшип
ники при нарушении соосности валов, применяют гибкие или эла
стичные муфты различных конструкций. Примером гибкой муфты 
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может служить соединительная муфта, применяемая на дизелях 
Д6 и Д12 (фиг. 117). Гибким элементом этой муфты является пакет 2 
тонких упругих стальных дисков (толщиной 0,5 мм). Пакет крепится 
болтами 4 к фланцу 1 вала генератора и к ведущему диску 3, кото
рый установлен на маховике дизеля. К маховику дизеля пакет дисков 
крепится призонными болтами 5 и гайкой 6. Такая муфта не дефор
мируется в тангенциальном направлении и не уменьшает колебаний

Фиг. 117. Гибкая соединительная муфта дизелей Д6 и Д12.

передаваемого крутящего момента. Выравнивание крутящего момента 
достигается при помощи эластичных муфт с пружинными или рези
новыми амортизаторами. Амортизатор со стальными цилиндриче
скими пружинами применяется на дизеле М601. При увеличении 
крутящего момента сжимаются пружины, расположенные танген
циально между ведомой и ведущей частями муфты и поглощают 
часть передаваемой энергии. Когда передаваемый крутящий момент 
уменьшается, пружины разжимаются и отдают накопленную энер
гию. По такому же принципу работает эластичная муфта с рези
новыми амортизаторами (фиг. 118), применяемая на дизелях 

1264 (К-150). К маховику дизеля прикреплен венец 4 с прямоуголь
ными прорезями с внутренней стороны. В прорези венца входят вы
ступы полумуфты 3 электрогенератора. В образовавшиеся ячейки 
между выступами полумуфты генератора и стенками прорезей в венце 
закладываются резиновые колодки 1. С торца колодки закрыты коль
цом 2. Венец маховика 5 служит для зацепления с шестерней 6 
электростартера. Наиболее простая муфта с резиновыми амортиза- 
торами применяется на дизелях Ч у- и Ч -уу. На пальцы маховика
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фрикционные и гидравлические, 
постоянно замкнутыми и непо-быть

3 — лопатки
4 — ведущий ротор; 5 — кор-

Фиг. 120. Гидравлическая муфта автомо
биля ЗИМ:

1 — коленчатый вал; 2 — ступица; 
ведущего ротора;
пус; 6—зазор между ведущим и ведомым роторами;
7—ведомый ротор;
9 — ведущий диск

этих двигателей надеты резиновые втулки, которые входят в отвер- 
стия полумуфты, насаженной на вал электрогенератора.

Муфты сцепления делятся на 
Фрикционные муфты могут 
стоянно замкнутыми. У по
стоянно замкнутых муфт тру
щиеся элементы прижаты 
один к другому пружинами 
и для разъединения их необ
ходимо приложить усилие к 
педали или другому органу 
управления. Муфты сцепле
ния такого типа применяют 
для автомобильных двигате
лей и колесных тракторов. 
У большинства гусеничных 
тракторов муфты сцепления 
непостоянно замкнутоготипа. 
В этих муфтах как для вы
ключения, так и для включе
ния необходимо приклады
вать усилие. По конструкции 
фрикционного элемента фрик
ционные муфты сцепления 
можно разделить на дисковые 
и конусные.

Примером фрикционной 
муфты дискового типа может 
служить муфта одного из 
тракторов (фиг. 119). При по
вороте вилки перемещается 
влево втулка, связанная с на
жимными рычагами 3. Корот
кие плечи нажимных рычагов 
через нажимной диск 6, диа
фрагменную коническую пру
жину 4 и задний диск 7 при
жимают фрикционный диск 
к торцу маховика дизеля. 
Через фрикционный диск 
вращение передается на

3—лопатки ведомого ротора; 
сцепления; 10 — ведомый вал.

ним вал муфты, 
также гидравлические 
в уменьшении степени

связанный с
В качестве муфт сцепления применяют 

муфты, преимущества которых заключаются 
неравномерности передаваемого крутящего момента и возможности 
изменения его величины.

Гидравлическая муфта (фиг. 120) состоит из ведущего насос
ного и ведомого турбинного роторов, которые расположены один
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напротив другого с зазором 3—4 мм. Полости роторов заполнены 
рабочей жидкостью — турбинным маслом. При вращении ведущего 
ротора 4 приходит во вращение жидкость, находящаяся между 
его лопатками 3. Под действием центробежной силы жидкость дви
жется в каналах между лопатками от центра к окружности, а затем 
перетекает в турбинный ротор. Оказывая давление на лопатки 
турбинного ротора, рабочая жидкость приводит его во вращение 
и движется в нем в обратном направлении, т. е. от окружности 
к центру, а затем снова попадает в каналы между лопатками насос
ного ротора. Таким образом происходит циркуляция рабочей 
жидкости и передача ею энергии от одного ротора к другому. При 
увеличении нагрузки на ведомый вал скорость его вращения умень
шается и возрастает давление жидкости на стенки канала. В резуль
тате происходит некоторое увеличение крутящего момента, действу
ющего на ведомый вал, что помогает преодолевать увеличенные 
нагрузки.

§ 48. РЕВЕРСИВНЫЕ УСТРОЙСТВА

Для получения переднего и заднего хода судна нужно, чтобы 
гребной винт мог вращаться в разных направлениях. У тихоходных 
двигателей большой мощности изменение направления гребного 
винта достигается изменением направления вращения коленчатого 
вала. Такие двигатели называются реверсивными. Осуществление 
непосредственного реверсирования, т. е. изменения направления 
вращения коленчатого вала, усложняет конструкцию двигателя. 
Кроме того, остановка двигателя и пуск его в ход в противоположном 
направлении при каждом реверсировании увеличивают износ. 
Поэтому у большинства судовых двигателей малой и средней! мощ
ности изменение направления вращения гребного винта достигается 
при помощи специального реверсивного устройства. Часто реверсив
ное устройство конструктивно объединяют с редуктором, уменьшаю
щим число оборотов гребного винта по сравнению с числом оборотов 
коленчатого вала. Такой механизм называют реверс-редуктором.. 
Понижение числа оборотов гребного винта необходимо для увели
чения его к. п. д.

У дизелей малой и средней мощности наибольшее распростране
ние получили реверс-редукторы с двухдисковой фрикционной муф
той (фиг. 121). Механизм переключения прижимает фрикционный 
диск переднего 20 или заднего 21 хода к нажимному диску 19, свя
занному с барабаном 22 и маховиком дизеля. Фрикционный диск 
переднего хода 20 связан с наружным валом 8 муфты, а диск заднего 
хода 21 — с внутренним валом 10 заднего хода. При включении 
переднего хода шестерня 7 на наружном валу муфты передает вра
щение ведомой шестерне 15 переднего хода на выходном валу. При 
переключении на задний ход ведущая шестерня 9 на внутреннем 
валу через промежуточную шестерню вращает ведомую шестерню 11 
заднего хода на выходном валу, вследствие чего направление вра-
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15 Я

Фиг. 121. Реверс-редуктор дизеля ЗД6:
1 — кулачок; 2 — серьга; 3 — рычаг переключения; 4 — вилка бугеля; 5 — бугель; 
6 — маслоналивная горловина; 7—ведущая шестерня переднего хода; 8 —вал перед
него хода; 9 — ведущая шестерня заднего хода; 10 — вал заднего хода; //—ведомая 
шестерня заднего хода; 12 — выходной вал; 13 — сливная пробка; 14 — масляная 
ванна; 15 — ведомая шестерня переднего хода; 16 — гильза барабана; 17 — крон
штейн; 18 — корпус реверс-редуктора; 19 — нажимной диск; 20 — диск переднего 
хода; 21 — диск заднего хода; 22—барабан; 23 — корпус ролика; 24 — ступица 
диска; 25 — промежуточный фланец; 26 — пружина; 27 — тяга: 28 — крышка 

полости муфты сцепления. 
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щения меняется на обратное. Реверс-редуктор имеет три фиксируе
мых положения: передний ход, задний ход и нейтральное положение. 
В нейтральном положении рычага переключения 3 при работающем 
двигателе выходной вал остается неподвижным.

Фиг. 122. Реверс-редуктор дизелей Д : О U
1 — фланец для присоединения к маховику дизеля; 2 — ведомые конусы фрикционной 
муфты; 3 — ведущие конусы фрикционной муфты; 4 — ведущий вал; 5 — фланец для при
соединения к валу гребного винта; б — ведомая шестерня заднего хода; 7 — золотник упра

вления работой фрикционной муфты; 8 — ведомая шестерня переднего хода.

Реверс-редуктор с конусными фрикционными элементами ревер
сивной муфты и с зубчатым редуктором (фиг. 122) применяется

тт на дизелях Д ™ .oU

§ 49. ЩИТЫ УПРАВЛЕНИЯ И ПРИБОРОВ

Органы управления стационарных и судовых двигателей, а также 
двигателей передвижных силовых установок обычно устанавливают 
на щите управления. На нем размещают кнопку электростартера 
или рукоятку крана воздушного пуска, кнопку включения свечей 
накаливания и контрольную свечу, если такие свечи имеются на дви-
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гателе, рукоятку или рычаг для изменения числа оборотов двига
теля. У судовых двигателей в непосредственной близости от щита
расположен рычаг управления реверс-редуктором. Рядом со щитом
управления обычно находится щит приборов, на котором устанавли
вают указатели приборов, контролирующих работу двигателя:
тахометра, манометров, термометров
вления и приборы устанав
ливают на общем щитке.

Щиты управления и при
боров крепят на самом дви
гателе или размещают от
дельно от двигателя. Недо-

и проч. Иногда органы упра

Фиг. 123. Установка щита при
боров на амортизаторах:

Фиг. 124. Щит управления и приборов дизелей 
Д6 и Д12:

/ — щиток; 2 — амортизаторы;
3 — болт; 4 — кронштейн; 5 — пе

ремычка.

/— щит управления; 2 — планка крепления редук
ционного крана воздухопуска; 3 — левый крон
штейн; 4 — вольтамперметр; 5 — термометр для воды; 
6 — щит приборов; 7 — термометр для масла; 
8 — тахометр; 9 — манометр для масла: 10 — штеп
сельная розетка для наружного освещения; 
11 — включатель-тумблер; 12 — рукоятка рычага 
управления подачей топлива; 13 — пусковая кнопка 

электростартера; 14 — выключатель массы.

статок установки щитов на двигателе заключается в том, что при- 
боры при этом испытывают вибрационную нагрузку. Для улучшения 
условий работы приборов щиты, на которых они расположены, 
устанавливают на резиновых амортизаторах (фиг. 123). Примером 
конструкции щита управления и приборов может служить щит, 
применяющийся на дизелях Д6 и Д12 (фиг. 124).

В последнее время для измерения числа оборотов пользуются 
преимущественно электрическими тахометрами. Электрический тахо
метр состоит из датчика, провода и измерителя. Датчик представляет 
собой трехфазный генератор переменного тока, связанный с вращаю
щимся валиком привода тахометра. Ток, вырабатываемый генера
тором, подводится по проводу к измерителю. Измеритель предста
вляет собой трехфазный электродвигатель, приводящий в движение 
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стрелки при помощи специального индукционного устройства. 
От одного датчика могут одновременно работать два измерителя.

Манометры и термометры чаще всего также состоят из датчика, 
устанавливаемого в месте измерения давления и температуры, 
и измерителя, устанавливаемого на приборном щитке. Датчик 1 
дистанционного термометра (фиг. 125) заполнен специальной

Фиг. 125. Дистанционный термометр:
1—датчик; 2—гибкий трубопровод -3—указатель температуры.

жидкостью — хлорэтилом. Провод от датчика к измерителю пред
ставляет собой капиллярную трубку с защитной оплеткой, заполнен
ную смесью, состоящей из 75% глицерина, 20% этилового спирта 
и 5% воды. При повышении измеряемой температуры воды или масла 
давление паров хлорэтила передается на изогнутую трубку в изме
рителе. Изогнутая трубка деформируется и перемещает стрелку. 
Подобным же образом устроен и дистанционный манометр. Сущест
вуют также электрические дистанционные манометры и термометры.

§ 50. АВТОМАТИЗАЦИЯ КОНТРОЛЯ И УПРАВЛЕНИЯ

Существует большое количество силовых установок, где тре
буется автоматическое управление. К ним относятся силовые уста
новки на маяках, аварийные двигатели на электростанциях и судах, 
двигатели для питания передаточных линий связи и другие. Сте
пень автоматизации силовых установок может быть разной. Так, 
например, для силовых установок на тепловозах необходимо иметь 
такие устройства, которые сигнализировали бы о нарушениях нор
мальной работы двигателя, а затем останавливали бы его, чтобы 
предупредить выход двигателя из строя. Такими нарушениями нор-



АВТОМАТИЗАЦИЯ КОНТРОЛЯ И УПРАВЛЕНИЯ 145

Фиг. 126. Реле давления масла дизеля Д50: 
/ — трубка подвода масла из масляной магистрали 
дизеля; 2 — масляная камера; 3 — гофрированный 
стакан (сильфон); 4 — клеммы для подсоединения 
соленоида регулятора; 5 — регулировочный винт 
с эксцентриком; 6 — постоянный магнит; 7 — упор- 
ограничитель; 8 — неподвижный контакт; 9 — по
движный контакт; 10 — рычаг; 11 — оси; 12 — су
харь', 13 — пружина; 14 — ось рычага; 15 — стер
жень; 16 — фасонная шайба; 17 — регулировочный 

винт; 18 — рычажная вилка: 19 — пружина.

мальной работы являются повышение числа оборотов сверх допусти
мого, уменьшение давления масла, чрезмерное повышение темпера
туры масла и охлаждающей воды, понижение уровня воды в баке 
и др. При установке автоматических защитных устройств машинист 
освобождается от обязанности непрерывного наблюдения за прибо
рами и может больше внимания уделять правильному вождению локо
мотива. Наличие защит
ных устройств упрощает 
управление несколькими 
тепловозами с одного поста 
управления. Применение 
защитных устройств сни
жает количество аварий и 
увеличивает срок службы 
двигателя.

В качестве примера за
щитного устройства может 
служить реле давления 
масла (фиг. 126), приме
няющееся на дизелях Д50. 
Это реле служит для оста
новки дизеля путем выклю
чения подачи топлива топ
ливным насосом в случаях, 
если давление в системе 
смазки снизится до 1,5— 
1,6 кг!см?.

Датчиком в реле слу
жит гофрированный стакан 
(сильфон) 3. При повыше
нии давления масла в ка
мере 2 сильфон сжимается 
и припаянный к нему стер
жень 15 перемещается 
вверх. При этом сухарь 12 
поднимается рычаг 10 и замыкаются подвижный 9 и неподвижный 8 
контакты. Таким образом замыкается цепь катушки соленоида регу
лятора и топливный насос устанавливается в рабочее положение. 
В том случае, когда давление масла будет шже 1,5—1,6 кг/см2, 
топливный насос выключается и двигатель останавливается.

Реле такой же конструкции применяется и для других тепло
возных двигателей. Для остановки двигателя при повышении темпе
ратуры масла или воды сверх допустимой величины применяют 
подобные реле.

Полностью автоматизированная дизель-генераторная установка
10 5конструкции ЦНИДИ с дизелем 14 , мощностью 10 л. с. при

поворачивается против часовой стрелки,

10 Моргулис 421 
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1500 об/мин показана на фиг. 127. Дизель 1 при помощи эластичной 
муфты соединен с электрогенератором. Охлаждение циркулирующей 
в дизеле воды осуществляется в радиаторе, через который проходит 
воздух, нагнетаемый вентилятором с электроприводом. Приборы 
автоматизации установлены в щите 2. Для аварийной остановки 
дизеля применяется специальное стоп-устройство 3. Выключение 
электростартера и предохранение дизеля от чрезмерного повыше
ния числа оборотов производится с помощью центробежного 
реле 4.

Система автоматизации дизель-генератора обеспечивает:
1) дистанционный или автоматический пуск при падении напря

жения в сети;
2) ввод под нагрузку после прогрева дизеля;
3) аварийную сигнализацию и защиту;
4) автоматическую или дистанционную остановку;
5) автоматическое регулирование температуры воды.
При падении напряжения в сети, питаемой от постороннего источ

ника, замыкается цепь тока, питающего электростартер, и происхо
дит пуск дизеля. Если через несколько секунд после включения 
электростартера в цилиндре дизеля происходит вспышка и число 
оборотов возрастает, центробежное реле включает сигнал «Дизель 
на прогреве». При неудачном пуске дизеля электростартер выклю
чается на 8—9 сек., а затем снова включается. Такие повторные 
попытки пуска автоматически повторяются 3 раза. Прогрев дизеля 
происходит до тех пор, пока температура масла не достигнет устано
вленной величины. Давление масла должно повыситься сразу же 
после пуска. По окончании прогрева дизель автоматически прини
мает нагрузку. Во время работы при помощи терморегулятора 2 
(фиг. 128) автоматически поддерживается наивыгоднейшая темпера
тура охлаждающей воды. Постоянный уровень воды в системе охла
ждения и радиаторе 4 поддерживается с помощью реле уровня воды 3. 
Пуск в ход электродвигателя 5 вентилятора происходит после 
начала работы генератора 7 с нагрузкой. Защита дизеля /, т. е. 
автоматическая остановка при падении давления масла или повы
шении температуры охлаждающей воды осуществляется с помощью 
комбинированного первичного прибора 6. Постоянный уровень 
масла в картере поддерживается с помощью реле постоянного 
уровня 8.

Таким образом, автоматизированная дизель-генераторная уста
новка может длительное время работать без обслуживающего пер
сонала. Все основные операции, выполняемые мотористом, осуще
ствляются автоматически.

При выходе из строя или нарушении нормальной работы дизеля 
автоматически включается резервный агрегат.

Обслуживающий персонал должен посещать установку прибли
зительно один раз в неделю и проводить необходимый технический 
Уход.
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Фиг. 127. Автоматизированная установка ЦНИДИ 
(вид со стороны радиатора).

Фиг. 128. Автоматизированная установка ЦНИДИ 
(вид со стороны дизеля)

10*
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ГЛАВА XI

ОБЩЕЕ ОПИСАНИЕ ДВИГАТЕЛЕЙ ВНУТРЕННЕГО СГОРАНИЯ
§ 51. ОБЩЕЕ ОПИСАНИЕ ЧЕТЫРЕХТАКТНЫХ ДИЗЕЛЕЙ

Как видно из табл. 3—6, самыми маломощными являются дизели 
тт 8.5 гряда 4 ур которые развивают мощность о л. с. в одном цилиндре 

при 1500 об/мин. Эти дизели изготовляются в одно-, двух-, четырех- 
и шестицилиндровом исполнении.

Все дизели ряда Ч ~ имеют много общих одинаковых деталей.
К ним относятся поршни, шатуны, клапаны и пр.

На фиг. 129 и 130 показаны поперечный и продольный разрезы 
8 5двухцилиндрового дизеля 24 -jy. Способ смесеобразования у этих 

дизелей вихрекамерный. Вихревая камера имеет шаровую форму.
Для облегчения воспламенения топлива при пуске у дизеля 
8 524 jj- в вихревую камеру вставлена свеча накаливания, пред

ставляющая собой спираль из жаропрочной стали. К спирали при 
пуске подводится электрический ток напряжением 12 в.

Остов дизеля 24 выполнен в виде блок-картера (фиг. 22).
На верхней плоскости блок-картера тоннельного типа устано

влена общая для двух цилиндров крышка, в которой размещены 
клапаны, форсунки и свечи накаливания. Крышка крепится к блок- 
картеру шпильками. Сверху крышка накрыта колпаком, который 
закрывает механизм газораспределения.

Коленчатый вал дизеля штампованный двухопорный. Шатунные 
шейки у него полые, они закрыты с двух сторон заглушками, кото
рые стянуты шпильками. Шатуны дизеля также штампованные 
из углеродистой стали. Стержень шатуна имеет двутавровое сечение. 
У нижней головки шатуна плоскость разъема расположена под 
углом 45° к оси стержня. Косой разъем нижней головки дает воз
можность вытаскивать шатун с поршнем через втулку цилиндра. 
Вкладыши нижней головки шатуна стальные, тонкостенные и за
литы по внутренней поверхности свинцовистой бронзой. В верхнюю 
неразъемную головку шатуна запрессована бронзовая втулка, кото
рая служит подшипником поршневого пальца.

Плавающий поршневой палец изготовлен из стали 20. Наружную 
поверхность его цементуют и шлифуют. От осевых перемещений 
палец удерживается стопорными пружинящими кольцами, вставлен
ными в канавки, проточенные в бобышках поршня.

Поршень штампуется из алюминиевого сплава АК-4. Три верх
них поршневых кольца имеют прямоугольное сечение и являются 
уплотняющими. Два нижних кольца имеют коробчатое сечение 
и являются маслосъемными. 1
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Фиг. 129. Поперечный разрез дизеля 24 :

1 — блок-картер; 2 — коленчатый вал; 3 — распределительный вал; 4 — ша
тун; 5 — поршень; 6 — топливный насос; 7 — втулка цилиндра; 8— свеча 
накаливания; 9 — крышка цилиндров; 10 — форсунка; 11 — выпускной 

коллектор; 12 — воздухоочиститель.
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Впускные и выпускные клапаны приводятся в движение при 
помощи распределительного вала, толкателей, штанг и коромысел. 
Распределительный вал соединен с коленчатым валом шестеренчатой 
передачей.

Фиг. 130. Продольный разрез дизеля 24 -р- :

1 — масляный насос; 2 — водяной насос; 3 — регулятор; 4 — топливный фильтр; 
5 — клапан; 6 — кожух маховика; 7 — маховик.

Топливная система дизеля 24 ^-состоит из топливоподкачиваю
щего насоса, топливного фильтра, индивидуальных топливных на
сосов высокого давления золотникового типа (фиг. 53), закрытых 
форсунок и трубопроводов. Из топливного бака, установленного 
отдельно от дизеля, топливо при помощи топливоподкачивающего 
насоса подается в войлочный фильтр. Из фильтра топливо заса
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сывается топливными насосами высокого давления, которые 
подают его в форсунки.

Чтобы при изменении нагрузки число оборотов дизеля оставалось 
приблизительно постоянным, на нем установлен центробежный регу
лятор. Механизм регулятора 3 (фиг. 130) вместе с ведомой шестерней 
вращается на неподвижном пальце, укрепленном на промежуточной 
стенке блок-картера. Ведомая шестерня регулятора приводится 
в движение шестерней, закрепленной на распределительном валу.

8 5Система смазки у дизелей Ч yj- комбинированная, т. е. под давле
нием и разбрызгиванием. Под давлением смазываются шатунные 
подшипники коленчатого вала. Разбрызгиванием смазываются корен
ные шарикоподшипники коленчатого вала, поршни, поршневые 
пальцы, шестерни, подшипники шестерен. В шатунные подшипники 
масло подается шестеренчатым масляным насосом (фиг. 130), который 
приводится в движение от хвостовика коленчатого вала. Насос заса
сывает масло из поддона картера.

Коромысла клапанов смазываются при помощи фитилей, поме
щенных в масляные ванночки.

8 5Система охлаждения дизелей 24 yj- состоит из водяной рубашки 
блока, водяной полости крышки цилиндров, водяного насоса 2 вих
ревого типа и водяных трубопроводов.

Вода из водяного насоса 2 поступает в нижнюю часть водяной 
рубашки цилиндра, а из нее по перепускным отверстиям в крышку 
цилиндров. Из крышки цилиндров нагретая вода проходит через 
термостат в радиатор, охлаждается и затем вновь поступает к водя
ному насосу.

Дизель 24 ~ имеет двойную систему пуска: вручную, при помощи 
заводной рукоятки, и электростартером. Пуск дизеля вручную 
является резервным. Для ручного пуска дизеля храповик заводной 
рукоятки вводят в зацепление с храповиком, расположенным на 
конце распределительного вала. Для пуска электростартером зуб-, 
чатый венец на маховике дизеля входит в зацепление с шестерней 
стартера. Питание стартера электроэнергией происходит от аккуму
ляторной батареи. Зарядка батареи производится при помощи заряд
ного генератора, приводимого в движение той же клиноременной, 
передачей, что и вентилятор.

Четырехцилиндровые дизели 44 (фиг. 131 и 132) отличаются 
от двухцилиндровых дизелей некоторыми конструктивными осо
бенностями. У четырехцилиндровых дизелей блок-картер не туннель
ного типа, а с горизонтальным разъемом в нижней части. Коренные 
подшипники коленчатого вала скользящего типа со стальными вкла
дышами, залитыми свинцовистой бронзой. Шейки вала опираются 
на подвески (крышки подшипников), которые крепятся к блок- 
картеру шпильками.
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1 — штуцер масляного аэротермометра; 2 — крышка люка блок-картера; 3 — распредели
тельный вал; 4 — толкатель; 5 — топливоподкачивающий насос; 6 — штанга толкателя;
7 — топливный насос; 8 — декомпрессионный вал; 9 — тарелка декомпрессионного устрой
ства; 10 — вставка вихревой камеры; 11 — нагнетательная топливная труба; 12 — свеча 
накаливания; 13 — форсунка; 14 — коромысло; 15 — стойка коромысла; 16 — валик коро
мысла; 17 — направляющая клапана; 18 — колпак; 19 — крышка цилиндров; 20 — пор
шень; 21 — воздухоочиститель; 22 — шатун; 23 —сапун; 24 — коленчатый вал; 25 — поддон 

картера.
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Коленчатый вал четырехцилиндрового дизеля имеет пять опор. 
Шатунные шейки вала полые и закрыты с обеих сторон заглушками. 
Места подвода масла к коренным шейкам и полости шатунных шеек

Фиг. 132. Продольный разрез дизеля 44 8,5 . 
и :

/ — маховик; 2 — палец муфты; 3 — зубчатый венец маховика; 4— кожух маховика; 5 — 
рукоятка включения стартера; 6 — колпак; 7 — впускной клапан; 8 — шпилька крепления 
крышки цилиндра; 9 — поршневой палец; 10 — фильтр грубой очистки масла; 11 — втулка 
цилиндра; 12 — шестерня привода распределения; 13 — шкив привода агрегатов; 14 — 
храповик? 15 — вкладыш коренного подшипника; 16 — крышка агрегатов; 17 — крышка 

шатуна.

сообщаются между собой косыми масляными каналами. Масло из 
главной масляной магистрали в блок-картере поступает к коренным 
шейкам, а через них — в шатунные.

Топливный насос у дизеля 44 блочного типа, т. е. все четыре 
плунжера с гильзами расположены в общем корпусе.
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Система охлаждения дизеля 44 уу в основном такая же, как 
отт 8,5 и система охлаждения дизеля 24 -у-.

Конструкция следующего ряда дизелей большей размерности 
4 -уу мощностью 10 л. с. в одном цилиндре при 1500 об/мин в основ
ном не отличается от конструкции дизелей ряда 4 у|- . Заводы- 

изготовители выпускают дизели 4 уу в одно-, двух- и четырех
цилиндровом исполнении. Эти дизели применяются в качестве глав
ных и вспомогательных двигателей на судах, а также на передвиж
ных и стационарных электростанциях для привода насосов, компрес
соров и для других целей.

12Дизели 64 у мощностью 80 л. с. при 1500 об/мин (фиг. 133 и 134) 
тт 10,5 т, 8,5 имеют много общего в конструкции с дизелями 4 и Ч-ф , 10 11

12У дизелей 64 у также применена вихрекамерная система смесе
образования, остов выполнен в виде чугунного блок-картера, крышки 
общие для двух цилиндров, клапаны приводятся в движение от рас
пределительного вала при помощи толкателей, штанг и коромысел.

12Вместе с тем у дизелей 64 у есть ряд существенных конструктивных 
особенностей, отличающих их от дизелей 4 |у и 4 11у . К таким 
особенностям относится отсутствие неохлаждаемой вставки вихре
вой камеры, более простая и удобная в изготовлении форма блок- 
картера, наличие воздушной системы пуска помимо электростартера, 
более совершенная конструкция вспомогательных агрегатов (водя
ного и масляного насосов и пр.).

Тракторные дизели Д-35 или 44 (фиг. 135 и 136) и Д-54 или 
12 544 угу (фиг. 137 и 138) по размерам и по основной конструктивной 

А тт Ю,5 С11 12 «схеме близки к дизелям типа 4 уу и 64 уу. Одна из существенных
10 5 особенностей дизелей Д-35 иД-54, отличающих их от дизелей 4 —

1 о 
12и 64 rjy, заключается в конструкции системы пуска. Большая часть 

отечественных тракторных дизелей оснащена пусковыми устрой
ствами в виде небольших вспомогательных пусковых карбюратор
ных двигателей с электрическим зажиганием, работающих на бен
зине. Пусковой бензиновый двигатель одновременно представляет 
собой и подогревательное устройство, так как его система охлаждения 
сообщается с системой охлаждения основного двигателя (дизеля). 
После пуска вспомогательного двигателя вода в его рубашке нагре-
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---------------------------------------------------- 75 д------ ---------------------------------------------

12
Фиг. 133. Поперечный разрез дизеля 64 -уу (К-150):

/ — маслоуказатель; 2 — горловина для заливки масла; 3 — свеча накаливания;
4 — форсунка.
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Фиг 134. Вид сбоку дизеля 64 (К-150):

1 — поддон; 2 — кожух маховика; 3 — механизм поворота коленчатого вала; 4 — коробка включения; 5 — щит кон- 
рольных приборов; 6 — топливный насос; 7 — топливоподкачивающий насос; 8 — датчик электротахометра; 9 — топ
ливный фильтр тонкой очистки; 10 —привод топливного насоса; И — воздухораспределитель; 12 — топливный фильтр 

грубой очистки; 13 — приемник аэротермометра.



ОБЩЕЕ. ОПИСАНИЕ ЧЕТЫРЕХТАКТНЫХ ДИЗЕЛЕЙ 157

1 — пусковой двигатель; 2 — выпускной трубопровод; 3 — впускной трубопровод; 
4 —втулка цилиндра; 5—сапун; 6 —фильтр грубой очистки масла; 7 — задние опор
ные лапы; 8— магнит; 9—пробка спускного отверстия; 10 — фильтр грубой очистки 
топлива; И — главная масляная магистраль; 12 — топливный насос; 13 — топливо
подкачивающий насос; 14 — водораспределительная камера; 15 — жароупорная 
вставка вихревой камеры; 16 — форсунка; 17 — фильтр тонкой очистки топлива.



Фиг. 136. Продольный 
разрез дизеля Д-35:

/ — термостат; 2 — ру
коятка декомпрессора; 
3 — выпускной клапан; 
4 — впускной клапан; 
5 — отжимной винт де
компрессора; 6 — колпак 
клапанного механизма; 
7— соединительная муф
та вала декомпрессора; 
8 — вал декомпрессора; 
9 — стойка оси коромысел 
клапанов; 10 — картер 
маховика; 11 —зубчатый 
венец; 12 — маховик; 
13 — поддон картера;

14 — маслосборник;
15 — масляный насос; 
16 — вал привода масля
ного насоса; 17—крыш
ка коренного подшипни
ка; 18 и 19 — шестерни 
привода масляного на
соса; 20 — шестерня ко- 
ленчатого:вала; 21— крон
штейн передней опоры; 
22 — шкив привода вен
тилятора и генератора; 
23 — храповик; 24 — ше
стерня привода распре

делительного вала;
25 — водяной насос.
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Фиг. 137. Поперечный разрез дизеля Д-54:
1 втулка цилиндра; 2 — поршень; 3 — форсунка; 4 — диффузор вихревой 
камеры; 5 вихревая камера; 6 — выпускной клапан; 7 — коромысло клапана;
8 — маслоналивная горловина; 9 —палец декомпрессионного механизма; 10—тол
катель; 11 — редукционный клапан масляного насоса; 12 — маслосборник;

/9 противовес коленчатого вала; 14 — шатун; 15 — топливный насос.



Фиг. 138. Продольный 
дизеля Д-54:

1— водоотводящий патрубок; 
ной клапан; 3 — пружина

25

24

23

22

21

разрез

2—впуск- 
клапана;

4 — вентиляционный патрубок; 5—кол
пак клапанного механизма; 6 —ко
робка клапанного механизма; 
7 — крышка цилиндров; 8 — штанга; 
9 — распределительный вал; 10 — ко
жух маховика; 11 — маховик; /2—зуб
чатый венец маховика; 13 — упорный 
коренной подшипник; 14 — верхний 
поддон; 15 — промежуточный коренной 
подшипник; 16 — масляный насос; 
17 — нижний поддон; 18 — шатун; 
19 — коленчатый вал; 20 — шестерня 
привода масляного насоса: 21 — ше
стерня коленчатого вала; 22 — опорная 
цапфа; 23 — упорный винт распреде
лительного вала; 24 — шестерня 
привода распределительного вала;

25 —крыльчатка водяного насоса.
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a) .5)

Фиг. 139. Поперечный и продольный разрезы дизеля КДМ-46: 
а — продольный разрез; б — поперечный разрез. .

Моргулис 421
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вается, начинает циркулировать в системе охлаждения дизеля и про
гревает его.

Другие особенности дизелей Д-35 и Д-54 заключаются в конструк
ции воздухоочистителей, которые рассчитаны на большую запылен
ность засасываемого воздуха, в конструкции крепления дизеля 
к подмоторной раме и пр.

У тракторного четырехтактного четырехцилиндрового дизеля 
КДМ-46 или 44 (фиг. 139) мощностью 93 л. с. при 1000 об/мин 
применена предкамерная система смесеобразования. Предкамера 
из жаростойкой стали вставлена наклонно в крышку цилиндра 
и омывается водой. Форсунка закрытого типа расположена вдоль 
оси предкамеры. Топливный насос блочный, но плунжерные пары, 
заключенные в отдельные насосные секции, могут быть заменены 
без снятия всего насоса с дизеля.

Остов дизеля КДМ-46 выполнен в виде литого чугунного блок- 
картера.

К блок-картеру крепятся крышки цилиндров, по одной на каждые 
два цилиндра. В крышках размещены предкамеры с форсунками 
и клапаны, по одному впускному и одному выпускному на цилиндр.

Пятиопорный штампованный коленчатый вал лежит на подвес
ках (крышках подшипников), которые крепятся к блок-картеру 
шпильками. На двух средних и двух крайних щеках вала устано
влены противовесы. Материал коленчатого вала хромистая сталь 
45Г2. Шейки вала закалены токами высокой частоты на глубину 
3,5—5,5 мм. Вкладыши коренных и шатунных подшипников колен
чатого вала залиты баббитом БК2 (кальциевый баббит с содержанием 
олова 2%).

■ Поршни отлиты из вторичного алюминиевого сплава. Поршень 
имеет три верхних уплотнительных поршневых кольца и одно 
нижнее маслосъемное кольцо.

Пуск дизеля КДМ-46 производится при помощи бензинового 
карбюраторного двигателя с водяным охлаждением мощностью 
17 л. с. при 2600 об/мин.

Дизели ряда Д6 (фиг. 140 и 141), Д12 (фиг. 142) и В2-300 мощ
ностью 25 л. с. в одном цилиндре при 1500 об/мин существенно отли
чаются от описанных выше дизелей.

/ 15\Дизели Д6 64^ шестицилиндровые, с вертикальным рядным \ 1о/ /
расположением цилиндров, а дизели Д12 и В2-300 (124 двенад
цатицилиндровые, с V-образным двухрядным расположением цилин
дров и углом развала между цилиндрами 60°.

Для расширения области применения дизели Д6 и Д12 комплек
туют различными навесными агрегатами в зависимости от назначения: 
вентилятором, фрикционной муфтой, реверс-редуктором и др.

У дизелей этого ряда применяется струйный способ смесеобразова
ния, что дает возможность получить сравнительно низкий удельный 

11 Моргулис 421
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Фиг. 141. Продольный 
разрез дизеля Д6:

/ — водяной насос; 
2 — передняя опора; 
3—коническая шестерня 
передачи к газораспре
делению и агрегатам; 
4 — воздухораспредели
тель; 5 — шатун; 6—пор
шень; 7 — форсунка;
8 — распределительный 

вал впуска; 9 — клапан;
10 — распределительный 
вал выпуска; 11 — кожух 
клапанного механизма; 
12 —крышка цилиндров;
13 — прокладка между 
рубашкой и крышкой ци
линдров; 14 — рубашка 
цилиндров с цилиндро
выми втулками; 15 —ма
ховик; 16 — фланец ко
ленчатого вала; 17 — ко
ленчатый вал; 18 — кор
пус уплотнения; 19 — про
ставка; 20— кожух махо
вика; 21— крышка (под
веска) упорного ко
ренного подшипника; 
22 — верхний картер; 
23 — крышка (подвеска) 
коренного подшипника;
24— маслоотсасывающая 
труба; 25 — масляный 

насос.
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расход топлива и хорошие пусковые качества. Камера сгорания обра
зована выемкой в поршне более глубокой по краям и с выступом 
в центральной части. Такая форма камеры сгорания соответствует 
форме струй топлива, которое впрыскивается через форсунку с семью 
отверстиями диаметром 0,25 мм.

Фиг. 142. Поперечный разрез дизеля Д12:
; _ коленчатый вал; У — нижний картер; 3 — верхний картер; 4 — зарядный генератор; 
5 — главный шатун; 6 — поршень; 7 — распределительный вал впуска; 8 — распредели

тельный вал выпуска; 9 — прицепной шатун.

Остов дизелей Д6, Д12 и В2-300 состоит из картера, отдельных 
блоков (фиг. 25) и крышек цилиндров (фиг. 29).

У дизелей Д6 к верхней части картера анкерными шпильками 
крепится вертикально расположенный блок цилиндров, а у дизелей 
Д12 и В2-300 — два наклонно расположенных блока цилиндров.

Коленчатые валы у дизелей Д6 и Д12 одинаковые (фиг. 38). Они 
изготовляются штамповкой из легированной высокопрочной стали 
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18ХНВА. На торце вала расположен фланец, к которому крепится 
болтами маховик. Коренных шеек семь. Шейки вала круглой формы 
со скосами только со стороны кривошипов. Коренные и шатунные 
шейки полые. Полости шеек с обеих сторон закрыты заглушками 
из алюминиевого сплава, которые стянуты шпильками. Коленчатый 
вал служит главной масляной магистралью. Масло подводится 
к валу со свободного торца.

Проходя вдоль вала через шатунные и коренные шейки, масло 
очищается центрифугированием, т. е. твердые частицы механи
ческих примесей отбрасываются центробежной силой к наружному 
краю полости шейки, а очищенное масло через трубки и отверстия 
в шейках подводится к подшипникам. Шатунные и коренные под
шипники имеют стальные вкладыши с заливкой свинцовистой брон
зой. У дизелей В2-300 носок вала заканчивается не фланцем, а шли
цами. На носок надевается муфта, при помощи которой дизель 
соединяется с приводным механизмом.

Шатуны дизеля Д6 изготовляют штамповкой из легированной 
стали. Крышка нижней головки шатуна крепится к стержню при 
помощи шести шпилек или у дизелей более поздних выпусков при 
помощи клинового замка. Клиновой замок (фиг. 37) представляет 
собой два конических штифта, которые входят в отверстия крышки 
и стержня шатуна в поперечном направлении, создавая напряженное 
соединение. Соединение такого типа очень надежно в работе и дает 
возможность уменьшить вес шатуна.

Поршень дизелей Д6, Д12 и В2-300, штампованный из алюминие
вого сплава АК-4. Поршневых колец пять, два верхних — уплотни
тельные цилиндрические и три нижних — маслосъемные кониче
ские.

Поршневой палец плавающего типа изготовлен из легированной 
стали. Палец удерживается от осевых перемещений грибообразными 
заглушками из сплава АК-1.

Механизм газораспределения дизелей Д6, Д12 и В2-300 имеет 
существенные характерные особенности. Чтобы уменьшить скорость 
газов в клапанах и улучшить наполнение цилиндра, на каждом 
цилиндре расположены четыре клапана (два впускных и два выпуск
ных).

Клапаны приводятся в движение непосредственно кулачками 
верхних распределительных валиков. Передача движения от колен
чатого вала к распределительным валикам осуществляется при 
помощи вертикальных и наклонных валиков, конических и цилин
дрических шестерен (фиг. 48).

Пуск дизелей этого ряда производится электростартером (фиг. 106) 
или сжатым воздухом. Стартер питается электрическим током от акку
муляторных батарей. Для зарядки батарей на дизелях установлен 
зарядный генератор. Электрическая система пуска дизеля является 
основной. Пуск сжатым воздухом является резервным на случай 
разрядки аккумуляторных батарей.
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Быстроходные двенадцатицилиндровые четырехтактные дизели 
М601 ^12ЧН^ (фиг. 143 и 144) применяются для привода грязевых 
насосов нефтебуровых установок, на маневровых тепловозах, на лег
ких судах типа «Ракета» с подводными крыльями. Мощность дизе

лей М601 составляет 700—750 л. с. при 1400—1500 об/мин. Они имеют 
малый удельный вес и достаточно высокую экономичность. Основное 
отличие этих дизелей от описанных выше заключается в использо
вании наддува при помощи приводного центробежного компрессора. 
Компрессор дизеля М601 (фиг. 97) приводится в движение от колен
чатого вала шестеренчатой передачей с передаточным отношением 
i = 10,875.

Остальные конструктивные особенности дизелей ряда М601 
(струйное смесеобразование, четыре клапана на цилиндр, блочные 
крышки на весь ряд цилиндров и отдельные рубашки (блоки), при
тянутые к картеру анкерными шпильками, сочлененные шатуны) 
подобны конструктивным особенностям описанных выше дизелей 
Д12 и В2-300.
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В группу быстроходных четырехтактных дизелей входят также 
23дизели ряда Ч—--(фиг. 145). Их выпускают в шести- и восьмицилин- oU

дровом исполнении. Мощность дизелей этого ряда 75 л. с. в одном

Фиг. 144. Поперечный разрез дизеля М601.

цилиндре при 1000 об/мин, т. е. 450 л. с. у шестицилиндрового дви
гателя и 600 л. с. у восьмицилиндрового. При 750 об/мин мощность 
снижается у шестицилиндрового дизеля до 340 л. с., а у восьмицилин- 

23дрового до 450 л. с. Дизели ряда Ч предназначены в основном Ои
для использования на судовых установках в качестве главных 
и вспомогательных двигателей.

К быстроходным четырехтактным дизелям относятся также
дизели Д50 или 6ЧН — (фиг. 146 и 147) мощностью 1000 л. с. Ои
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Фиг. 146. Поперечный разрез дизеля Д50:
1 — рама дизеля; 2 — коленчатый вал; 3 — крышка смотрового люка рамы 
дизеля; 4 — масляная магистраль; 5 — распределительный вал; 6 — рычаг 
толкателя; 7 — штанга толкателя; 8— шатун; 9 — поршень; 10 — цилиндро
вая втулка; 11— впускной клапан; 12— выпускной клапан; 13— наддувочный 
ресивер; 14—регулировочный винт; 15 — рычаг впуска; 16— рычаг выпуска; 
/7 — ударник; 18—водяной коллектор; 19 — выпускные коллекторы; 20—крышка 
цилиндра; 21 — регулятор числа оборотов; 22 — водяной насос; 23 — топ
ливный фильтр; 24 — опора; 25 — шатунный болт; 26 — гайка крепления 
крышки коренного подшипника; 27 — корпус уплотнения коленчатого вала;

28 — гайка шатанного болта; 29 — гайка анкерной шпильки.



Фиг. 145. Поперечный разрез и вид со стороны поста управления дизеля 64
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Фиг. 147. Продольный разрез дизеля Д-50:
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1 — рама дизеля; 2 — коленчатый вал: 3 — масляный насос; 4 — поводок привода к масляному насосу; 5 — ведомая шестерня привода 
к масляному насосу; 6 — горизонтальный вал привода (вентилятора — для тепловозов или тахометра — для судов); 7 — шкив (для 
тепловозов); 8 — ведущая шестерня привода к масляному насосу; 9 — корпус привода масляного насоса; 10 —шатунный вкладыш; 
11 — шатун; 12 — регулятор числа оборотов, 13 — поршневой палец; 14 — поршень; 15 — цилиндровая втулка; 16 — крышка цилиндров; 
17 — форсунка; 18 — гайка силовой шпильки крепления крышки цилиндра; 19 — крышка корпуса привода клапанов; 20 — корпус 
привода клапанов; 21 — пружины клапанов; 22 — блок цилиндров: 23 — топливный насос; 24 — опора; 25 — промежуточная шестерня; 
26 — корпус привода распределительных шестерен; 27 — корпус уплотнения коленчатого вала; 28 — крышка коренного подшипника;

29 — вкладыш коренного подшипника; 30 — шестерня коленчатого вала; 31 — крышка смотрового люка рамы дизеля.
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при 740 об/мин, устанавливаемые на тепловозах и дизель-электро- 
ходах (теплоходах с электрической передачей к гребному винту). 
Конструктивные особенности дизелей Д50: струйное смесеобразова
ние с камерой сгорания в виде углубления в алюминиевом литом 
поршне; отдельные литые чугунные рама, блок цилиндров и инди
видуальные крышки; штампованные шатуны со стержнем двутавро
вого сечения; четыре клапана на каждый цилиндр; привод клапанов 
от нижних распределительных валиков, при помощи рычагов, заме
няющих толкатели, штанг и коромысел. Топливный насос блочного 
типа установлен на кронштейне, отлитом заодно с блоком цилиндров. 
Интересной особенностью дизеля Д50 является наддув при помощи 
турбокомпрессора. Пуск дизеля Д50 осуществляется при. помощи 
главного генератора, работающего в этот момент как электродвига
тель. Источником энергии является аккумуляторная батарея.

К быстроходным дизелям с турбонаддувом относится четырех
тактный восьмицилиндровый дизель 9Д (фиг. 148 и 149), мощностью 
1100 л. с. при 600 об/мин. Остов дизеля 9Д состоит из чугунной литой 
фундаментной рамы и чугунного блока цилиндров, стянутых анкер
ными связями. Бронзовые вкладыши коренных и шатунных под
шипников коленчатого вала залиты свинцовистым баббитом. Поршни 
изготовлены из алюминиевого сплава. Подача топлива производится 
индивидуальными топливными насосами через закрытые форсунки. 
Пуск дизеля осуществляется сжатым воздухом. Турбокомпрессор 
установлен на торце дизеля со стороны фланца коленчатого вала. 
Здесь же расположена шестеренчатая передача к распределительному 
валу.

К ряду дизелей 9Д относится шестицилиндровый дизель ЗЗД 
с турбонаддувом, мощностью 900 л. с. при 675 об/мин.

Группа тихоходных четырехтактных дизелей средней мощности 
состоит из дизелей ряда ч|| и Ч || однотипной конструкции. Дизели 

6ЧРП -^-(фиг. 150 и 151) мощностью 300 л. с. при 500 об/мин пред
назначены главным образом для тех судовых силовых установок мор
ского флота, от которых требуется большая надежность и длительный 
срок службы до капитального ремонта. Как и все тихоходные дви- 

25гатели, дизели 6ЧРП—- имеют удельный вес и габаритные размеры, 
значительно большие, чем у быстроходных дизелей такой же мощ
ности.

25Дизель 6ЧРП -XJ- имеет следующие конструктивные особенности: От
струйный способ смесеобразования с камерой в виде углубления 
в чугунном поршне; индивидуальные топливные насосы и много
дырчатые закрытые форсунки; остов, имеющий чугунную фундамент
ную раму, блок цилиндров и индивидуальные крышки; шатун 
с отъемной нижней головкой; стальные вкладыши коренных и шатунных
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Фиг. 148. Поперечный разрез дизеля 9Д.



Фиг. 149. Продольный разрез дизеля 9Д.
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Фиг. 150. Поперечный разрез дизеля 6ЧРП



174 ОБЩЕЕ ОПИСАНИЕ ДВИГАТЕЛЕЙ ВНУТРЕННЕГО СГОРАНИЯ

подшипников с заливкой баббитом; привод клапанов от нижнего 
распределительного вала при помощи толкателей, штанг и коромы
сел; пуск сжатым воздухом и др. Крепление крышек коренных под
шипников выполнено в виде разжимного винта, упирающегося одним

Фиг. 152. Поперечный разрез дизеля 64-^g-:

1 — маховик; 2 — стяжной болт; 3 — блок цилиндров; 4 — штуцер, подводящий охлаждаю
щую воду в крышку цилиндра; 5— выпускной коллектор; 6— термопара; 7— форсунка;

8 — впускной коллектор; 9 — топливный насос; 10 — распределительный вал.

концом в крышку, а другим в перегородку блока (фиг. 151). Для 
работы в качестве главных судовых двигателей, приводящих в дви- 

25жение гребной винт, дизели 6ЧРП выполняют реверсивными.



Фиг. 151. Продольный разрез дизеля бЧРП-^-т-.
Моргулис 421



1 — приемный масляный фильтр; 2 — масляный насос; 3 — регулирующий клапан; 4 — распределительный вал; 5 — топливный насос 
высокого давления; 6 — крышка цилиндра; 7 — выпускной клапан; 8 — форсунка; 9 — впускной клапан; 10 — поршень;// — втулка 
цилиндра; 12 — шатун; 13 — регулятор; 14 — шестерня привода распределительного вала; 15 — распределитель пускового воздуха.

16 — промежуточные шестерни привода распределительного вала; 17 — коленчатый вал.
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I

Фиг. 154. Поперечный разрез дизеля «Майбах» ряда МД.
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Дизели ряда Ч -Ц- (фиг. 152 и 153) мощностью 100 л. с. в одном 
цилиндре при 375 об/мин выпускаются в четырех-, шести- и восьми
цилиндровом исполнении мощностью соответственно 400, 600 и 
800 л. с. Эти дизели предназначены главным образом для работы 
на стационарных электростанциях и на морских судах.

Фиг. 155. Общий вид дизеля «Майбах» ряда МД.

Примером четырехтактных зарубежных дизелей могут служить 
мощные быстроходные дизели фирмы «Майбах» (ФРГ) ряда МД 
(фиг. 154, 155 и 156) с числом цилиндров от 4 до 16 (с наддувом 
и без наддува), отличающиеся высокой литровой мощностью и дли
тельным межремонтным сроком службы (до 10 000 час.).

У всех дизелей этого ряда диаметр цилиндра 185 мм, ход поршня 
200 мм, число оборотов 1500—1600 в минуту. Мощность четырех
цилиндрового дизеля без наддува составляет 270—310 л. с., шест
надцатицилиндрового с наддувом 1600—2000 л. с., а вес их равен 2100 
и 5300 кг, что соответствует удельному весу этих дизелей 7 и 2,6 кг!л. с. 
К конструктивным особенностям дизелей «Майбах» серии МД отно
сятся: предкамерный способ смесеобразования, применение насос- 
форсунок, приводимых в движение при помощи коромысел кулач
ками распределительных валиков, наличие шести клапанов (три 
впускных и три выпускных) на каждый цилиндр, чугунные охла
ждаемые маслом поршни со стальным отъемным днищем, роликовые 
коренные подшипники коленчатого вала, туннельный блок-картер

В тех случаях, когда требуется получить наибольшую мощность, 
12 Моргулис 421
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Фиг. 156. Детали дизеля «Майбах» ряда МД:
а — шатуны; б — картер и коленчатый вал; в — крышка цилиндра.
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применяется промежуточное охлаждение воздуха, нагнетаемого 
в цилиндр при помощи турбокомпрессора. Охлаждение в водяном 
холодильнике сжатого в компрессоре воздуха повышает его удель
ный вес и, следовательно, увеличивает вес воздушного заряда. При 
увеличении веса воздуха в цилиндре увеличивается количество сжи
гаемого топлива и повышается мощность дизеля. Использование 
энергии отработавших газов в газовой турбине снижает удельный 
расход топлива и позволяет получить высокую экономичность даже 
у дизелей с предкамерным смесеобразованием. Дизели ряда МД 
применяются на тепловозах и судах.

§ 52. ОБЩЕЕ ОПИСАНИЕ ДВУХТАКТНЫХ ДИЗЕЛЕЙ
Группа двухтактных дизелей состоит из значительно меньшего 

количества рядов, чем у четырехтактных.
Из двухтактных дизелей, изготовляемых в СССР, наименьшую 

мощность — 30 л. с. — в цилиндре при 750 об/мин, имеют дизели 
гг 16,5 „ряда Д-^- 2, которые выпускаются в одно- и двухцилиндровом 

исполнении (фиг. 12 и 13). Эти дизели отличаются большей простотой 
конструкции в результате применения кривошипно-камерной про
дувки, нетребовательностью в отношении ухода и достаточно высокой 
экономичностью.

Дизели этого ряда имеют предкамерный способ смесеобразования. 
Предкамера из жаростойкой стали расположена в центре крышки 
цилиндра и прижимается сверху корпусом форсунки.

16 5У дизелей Д^^2 применена весьма эффективная система про
дувки. Из боковых окон, направленных в горизонтальной плоскости 
под углом 120° одно к другому, продувочный воздух двумя встреч
ными потоками входит в цилиндр. Встречные потоки воздуха сталки
ваются и сливаются, затем поднимаются кверху, направляемые 
стенкой цилиндра, и опускаются вниз, к выпускным окнам.

16 5Остов дизелей Д-~у-2 состоит из фундаментной рамы, станин, 
цилиндров и крышек. Все эти детали изготовлены из чугуна. Фун
даментная рама выполнена общей для всех цилиндров, а станины, 
цилиндры и крышки цилиндров выполнены индивидуальными, т. е. 
отдельными для каждого цилиндра. Цилиндры не имеют вставных 
втулок и отлиты за одно целое с водяной рубашкой. Это несколько 
усложняет ремонт, но значительно упрощает конструкцию дизеля 
и повышает его надежность. Вкладыши коренных подшипников 
дизеля чугунные с заливкой баббитом.

Штампованный коленчатый вал изготовлен из углеродистой 
стали. К щекам вала болтами крепятся чугунные противовесы. 
Шатун выполнен с отъемной нижней головкой и имеет полый стер
жень круглого сечения, что является характерной конструктивной 
особенностью дизелей, выпускаемых небольшими сериями. Нижняя 

12*
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головка шатуна по внутренней поверхности залита баббитом (без 
вкладыша). В верхнюю головку запрессована стальная втулка, 
образующая наружную обойму игольчатого подшипника. Внутрен
няя обойма подшипника образована поверхностью поршневого 
пальца. Поршень дизеля литой чугунный.

16 5К конструктивным особенностям дизелей Д 2 относятся две 
раздельные системы принудительной смазки. Смазка коренных 
подшипников производится при помощи шестеренчатого насоса, 
а смазка цилиндров, шатунных подшипников и поршневых паль
цев — при помощи плунжерного масляного насоса-лубрикатора.

16 5Пуск дизелей Д-уу2 производится сжатым воздухом или газом 
из пусковых баллонов, для зарядки которых на крышке одного 
из цилиндров установлен газоотборный клапан.

Для привода гребного винта дизели 2Д^|у-2 имеют реверс-редук
тор, состоящий из планетарного реверсивного механизма с кони
ческими шестернями (в виде двух центральных шестерен и находя
щихся с ними в зацеплении сателлитов), многодисковой фрикцион
ной муфты и редуктора, состоящего из двух цилиндрических шесте
рен.

19Дизели следующего ряда Дуу (фиг. 157 и 158) развивают мощ
ность 40 л. с. в одном цилиндре при 500 об/мин. Эти дизели изго
товляются в двух- и четырехцилиндровом исполнении мощностью 80 
и 160 л. с. и используются в качестве главных и вспомогательных 
двигателей на судах, а также для мелких стационарных, преиму
щественно сельских электростанций.

19У дизелей ряда Д -у- применен струйный способ смесеобразо
вания.

Система продувки дизелей Д-|у аналогична системе продувки 

дизелей 2Д--|--2. В отличие от дизелей 2дЦу-2, у которых приме- 
19йена кривошипно-камерная продувка, у дизелей Дуу для подачи 

продувочного воздуха в цилиндр на блоке цилиндров установлен 
коловратный продувочный насос, приводимый в движение шесте
ренчатой передачей от коленчатого вала.

Остов дизелей Д представляет собой раму и блок цилиндров, 
отлитые из чугуна. В блок цилиндров вставлены чугунные втулки, 
которые в трех поясах уплотняются резиновыми и медными коль
цами. К блоку крепятся индивидуальные крышки цилиндров. 
Крышки коренных подшипников крепятся к раме шпильками. Сталь
ные вкладыши подшипников залиты баббитом.
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Фиг. 157. Поперечный разрез дизеля 2Д —. 
ои
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Фиг. 158. Продольный разрез дизеля 2Д :
OU

1 — фундаментная рама; 2 — масляный насос; 3 — топливоподкачивающий насос; 4 — колен
чатый вал; 5 — топливный фильтр; 6 — шатун; 7 — масляный фильтр; 8 — втулка цилиндра;
9 — поршень; 10 — блок-картер; 11 — патрубок слива воды; 12 — форсунка; 13 — крышка 
цилиндра; 14 — топливный насос; 15 — индикаторный кран; 16 — регулятор; 17 — проду

вочный насос; 18 — кулачковый вал; 19 — маховик.
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Коленчатый вал дизелей Д эд- откован из углеродистой стали. 
На щеках вала при помощи шпонок и шпилек (фиг. 39) крепятся 
противовесы. Конструкция шатуна сходна с конструкцией шатуна 
дизелей Д-^-2. Стальные вкладыши нижней головки залиты бабби
том.

В верхней головке шатуна установлен игольчатый подшипник 
поршневого пальца. Из коренных подшипников масло через про
дольное отверстие в стержне шатуна подводится к соплу в верхней 
головке шатуна для охлаждения поршня.

Пуск производится сжатым воздухом или газом из пусковых 
баллонов, которые заполняются при помощи газоотборного клапана.

19На судовые дизели Д , приводящие в движение гребной винт, 
устанавливают реверс-редукторы, состоящие из конических фрик
ционных муфт и шестеренчатых передач с-цилиндрическими шестер
нями (фиг. 122).

К числу тихоходных двухтактных дизелей с контурной продув- 
30кой относятся дизели ряда Д эд- мощностью 100 л. с. в одном цилин

дре при 300 об/мин (фиг. 159 и 160), которые изготовляются в четырех-, 
шести- и восьмицилиндровом исполнении общей мощностью соот
ветственно 400, 600 и 800 л. с. Эти дизели предназначены для уста
новки на морских и речных судах, а также для привода электрогене
ратора. К основным конструктивным особенностям дизелей ряда

30Д-Етг относятся: струйное смесеобразование; остов в виде чугунной DU
рамы и блока со вставными чугунными втулками; индивидуальные 
крышки цилиндров, у которых сводчатое днище образует камеру 
сгорания; коренные и шатунные подшипники со стальными вклады
шами, залитые баббитом; чугунные поршни с пятью уплотнитель
ными и одним маслосъемным кольцом; система пуска сжатым воз
духом и проточная система водяного охлаждения. Поршневой про
дувочный насос двойного действия с золотниковым распределением 
расположен в торцовой части дизеля и приводится в движение от 
коленчатого вала при помощи кривошипно-шатунного механизма. 
На крышке продувочного насоса установлен компрессор для зарядки 
воздухом пусковых баллонов.

Для привода гребного винта судовые дизели ряда Д-gy выпол
няют реверсивными.

Тихоходные двухтактные тронковые восьмицилиндровые дизели 
438ДР бу- (фиг. 161) общей мощностью 2000 л. с. при 250 об/мин пред

назначены для судов морского флота. Как и большинство тихоход
ных дизелей, они имеют струйное смесеобразование. Форсунка 
охлаждается циркулирующим через нее топливом для предотвра
щения закоксовывания сопловых отверстий и застревания иглы.
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Фиг. 159. Поперечный разрез дизеля 6Д-^-.
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Система продувки у дизелей 8ДР -щ- контурная. Продувочный 
воздух подается в цилиндры коловратным насосом, расположенным 
на торце дизеля. Насос имеет привод от коленчатого вала шестерен
чатой передачей через упругую муфту.

Остов дизеля состоит из литых чугунных фундаментной рамы, 
станины и блока цилиндров, стянутых длинными стальными анкер
ными болтами.

Стальные вкладыши коренных подшипников залиты баббитом. 
Чугунные втулки цилиндров вставлены в блоки и опираются верх
ними буртиками на разгружающие их от изгибающих усилий про
ставочные стальные кольца, а сверху прижаты индивидуальными 
чугунными крышками.

Коленчатый вал изготовляется из углеродистой стали. Он состоит 
из двух частей, соединенных между собой болтами. Шатун имеет 
стержень круглого сечения и отъемные верхнюю и нижнюю головки. 
Стальной вкладыш нижней головки залит баббитом. Конструкция 
верхней головки шатуна существенно отличается от конструкции 
шатунов ранее описанных дизелей. К верхнему фланцу стержня 
шатуна шпильками крепится стальная цапфа большого диаметра, 
на которую опирается поршень. Эта цапфа заменяет поршневой палец. 
Снизу цапфа охватывается двумя хомутами, притянутыми шпиль
ками к поршню. Как уже упоминалось, у двухтактных дизелей уси
лия, действующие на поршень, в течение всего рабочего цикла 
направлены вниз и прижимают поршень к поршневому пальцу. 
Поэтому рабочей поверхностью является верхняя половина 
цапфы, которая в рассматриваемой конструкции полностью исполь
зуется.

Чугунный составной поршень охлаждается маслом, которое под
водится и отводится по двум телескопическим трубкам. Поршень 
состоит из головки, юбки и вставки. Во вставке находится залитый 
баббитом вкладыш, опирающийся на цапфу верхней головки шатуна. 
На головке поршня расположено пять уплотнительных колец, 
а на нижней части юбки — два маслосъемных кольца.

Рабочие поверхности цилиндров смазываются плунжерным мас
ляным насосом-лубрикатором. Коренные и шатунные подшипники, 
подшипники кулачковых валиков смазываются под давлением. 
Масло к этим деталям подается отдельным винтовым масляным 
насосом с электроприводом, который также подает масло в систему 
охлаждения поршней.

Дизели 8ДР ~ охлаждаются забортной водой, которая подается 
отдельным центробежным насосом с электроприводом. В последнее 
время при усовершенствовании конструкции дизелей 8ДР для 
устранения коррозии цилиндровых втулок введена замкнутая система 
охлаждения пресной водой.
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Пуск в ход производится сжатым воздухом.
Конструкция быстроходных двухтактных автомобильных дизе

лей Я АЗ-204 (фиг. 10 и 11) и ЯАЗ-206 имеет ряд особенностей, в зна
чительной мере обусловленных массовым производством и широким 
применением.

Дизели ЯАЗ-204 и ЯАЗ-206 или 4Д и 6Д изготовляются 
в четырехцилиндровом исполнении (ЯАЗ-204) мощностью ПО л. с. 
и в шестицилиндровом исполнении (ЯАЗ-206) мощностью 165 л. с. 
при 2000 об/мин. Они применяются для тяговых грузовых автомо
билей, самосвалов, тягачей и автобусов. Основной конструктивной 
особенностью этих дизелей является прямоточная клапанно-щеле
вая продувка. Воздух из продувочного ресивера через наклоненные 
в двух плоскостях продувочные окна круглого сечения поступает 
в цилиндр и приобретает вращательное движение. Вращающийся 
поток воздуха поднимается вдоль цилиндра кверху и вытесняет про
дукты сгорания, выталкивая их через расположенные в крышке 
цилиндров выпускные клапаны в выпускной коллектор, а затем 
в атмосферу. Продувочный насос коловратного типа установлен на 
боковой стенке блок-картера и приводится в движение шестерен
чатой передачей от коленчатого вала.

У дизелей этого ряда применен струйный способ смесеобразо
вания. Камера сгорания образована фигурным углублением в поршне 
с выступом в средней части.

Подача топлива в цилиндр производится насос-форсункой, 
объединяющей индивидуальный топливной насос и форсунку откры
того типа с плоским обратным клапаном, нагруженным слабой 
пружиной, и многодырчатым распылителем.

Остов дизелей этого ряда представляет собой блок-картер. Снизу 
к блок-картеру крепятся шпильками подвески (к ышки подшипни
ков), на которые опирается коленчатый вал. Стальные вкладыши 
коренных подшипников залиты свинцовистой бронзой. Верхняя 
часть блок-картера образует блок цилиндров с двойными стенками, 
между которыми расположено пространство, заполненное охлаж
дающей водой. В блок вставлены «сухие» втулки цилиндров, которые 
непосредственно охлаждающей водой не омываются. С обоих торцов 
блок-картер закрыт стальными листами. К этим листам крепятся 
с одной стороны вентилятор с приводом, а с другой — шестеренчатая 
передача к распределительному валику и к продувочному насосу 
и кожух маховика. Такая конструкция дает возможность не меняя 
блок-картера выпускать дизели правой и левой модели с различ
ным расположением агрегатов в соответствии с требованиями потре
бителей.

К верхней плоскости блок-картера шпильками крепится крышка, 
общая для всех цилиндров. В крышке размещены выпускные клапаны, 
по два на каждый цилиндр. Клапаны приводятся в движение распре
делительным валиком, установленным вдоль верхнего края блока.
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Кулачки распределительного валика передают движение клапанам 
при помощи роликовых толкателей, коротких штанг и коромысел. 
Таким же образом приводятся в движение и установленные в крыш
ках насос-форсунки.

Коленчатые валы дизелей ЯАЗ-204 и ЯАЗ-206 изготовляют 
штамповкой из углеродистой стали. У дизелей ЯАЗ-204 кривошипы 
расположены под углом 90° один к другому, а у дизелей ЯАЗ-206 — 
под углом 60°. Такое расположение кривошипов обеспечивает рав
номерное чередование вспышек. К щекам коленчатого вала болтами 
крепятся противовесы. После затяжки болтов головки их привари
ваются к противовесам. Для повышения износоустойчивости шейки 
вала закалены токами высокой частоты. К фланцу вала болтами 
крепится чугунный маховик с напрессованным на обод зубчатым 
венцом.

Шатун дизелей ЯАЗ-204 и ЯАЗ-206 стальной штампованный 
со стержнем двутаврового сечения. В стержне шатуна просверлено 
отверстие, которое служит для подачи масла из шатунного подшип
ника коленчатого вала к верхней головке шатуна. Вкладыши шатун
ных подшипников, так же как и коренных, залиты свинцовистой 
бронзой. В верхнюю головку шатуна запрессованы две бронзовые 
втулки с большим количеством винтовых канавок, подводящих 
масло к наиболее нагруженным трущимся поверхностям. Поршень 
представляет собой тонкостенную отливку из специального ковкого 
чугуна высокой прочности. На верхней части поршня расположено 
четыре уплотнительных кольца прямоугольного сечения. Верхнее 
кольцо для повышения износоустойчивости покрыто пористым хро
мом по наружной цилиндрической поверхности. На нижней части 
юбки поршня установлены два маслосъемных кольца. Каждое масло
съемное кольцо состоит из двух колец скребкового типа, рас
положенных в одной канавке, и пружинящего расширителя (экспан
дера).

Для того чтобы избежать пригорания уплотнительных колец, 
цилиндрическая часть поршня соединяется с днищем тонкой стенкой, 
через которую может проходить лишь сравнительно небольшое 
количество тепла (фиг. 10 и 11).

Днище поршня охлаждается маслом, вытекающим струей из сопла 
в верхней головке шатуна. В отверстия бобышек поршня запрессо
ваны бронзовые втулки, которые служат подшипниками для пла
вающего поршневого пальца.

Пуск дизелей ЯАЗ-204 и ЯАЗ-206 производится электростартером, 
который питается от аккумуляторной батареи. Для зарядки батареи 
на дизеле установлен электрогенератор. Чтобы облегчить пуск дизеля 
в холодных условиях, применяется электрофакельное устройство 
(фиг, 113) для подогрева засасываемого воздуха и устройство для 
разогрева охлаждающей воды.

К быстроходным двухтактным дизелям относятся дизели Д100 
мощностью 2000 л. с. при 850 об/мин, имеющие десять вертикально 
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расположенных цилиндров (фиг. 9). Дизели Д100 предназначены 
для установки на тепловозах и дизель-электроходах. Наиболее инте
ресной особенностью этих дизелей является прямоточно-щелевая 
продувка, осуществляемая.с помощью противоположно движущихся 
поршней. Каждый поршень через шатун передает усилие своему 
коленчатому валу — верхнему или нижнему. Оба коленчатых вала 
связаны между собой двумя парами конических шестерен и верти
кальными валами, соединенными упругой муфтой. Электрический 
генератор приводится в движение от нижнего коленчатого вала, упра
вляющего фазами выпуска.

Верхний коленчатый вал, управляющий фазами продувки, через 
шестеренчатую передачу приводит в движение коловратный насос 
с трехлопастными роторами.

После впрыска и воспламенения топлива поршни, находившиеся 
у в. м. т., расходятся и совершают рабочий ход. За 56° угла поворота 
кривошипа до н. м. т. открываются выпускные окна, а затем, за 40° 
до н. м. т., — продувочные окна. Сначала происходит истечение газов 
из цилиндра в выпускные коллекторы, а затем, после открытия проду
вочных окон, происходит продувка и зарядка цилиндра. Через 56° 
после н. м. т. закрываются выпускные окна, а через 64° после 
н. м. т. — продувочные.

В период между закрытием выпускных и продувочных окон 
происходит дополнительная зарядка цилиндра воздухом. Несим
метричное открытие и закрытие продувочных окон достигается 
соответствующей установкой верхнего коленчатого вала, управляю
щего фазами продувки, по отношению к нижнему коленчатому валу, 
управляющему фазами выпуска. Наклонное направление продувоч
ных и выпускных окон способствует созданию вращательного дви
жения потока продувочного воздуха и почти полной очистке цилиндра 
от продуктов сгорания.

У дизелей Д100 струйная система смесеобразования. Топливо 
подается в каждый цилиндр двумя насосами золотникового типа 
и двумя закрытыми форсунками, расположенными с правой и левой 
стороны дизеля. Насосы приводятся в движение двумя кулачковыми 
валиками.

Остов дизеля представляет собой стальной сварной блок (фиг. 26), 
состоящий из стальных листов и стальных отливок.

Коленчатый вал отливается из специального чугуна.
Стальные штампованные шатуны верхнего и нижнего коленча- 

чатых валов отличаются лишь длиной стержня. Вкладыши нижней 
головки шатуна алюминиевые или бронзовые с заливкой баббитом. 
В верхнюю головку запрессована биметаллическая втулка со сталь
ной основой и бронзовой антифрикционной частью. К сферической 
поверхности верхней головки шатуна прижимается пружиной пол- 
зушка поршня. Масло для охлаждения поршня из шатунного под
шипника поступает через продольное отверстие в стержне шатуна 
в верхнюю головку, а из нее через ползушку в масляную полость 
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поршня. Нагретое масло из поршня стекает по отводящему каналу 
в масляную ванну. Подача масла для охлаждения поршней и смазки 
производится при помощи шестеренчатого масляного насоса.

Вода в систему охлаждения дизеля подается центробежным насо
сом, который приводится в движение шестеренчатой передачей от ниж
него коленчатого вала.

Пуск дизелей Д100 производится сжатым воздухом.
К числу зарубежных быстроходных двухтактных дизелей с пря

моточно-щелевой продувкой и противоположно движущимися порш
нями относится дизель «Дельтик» (фиг. 162), фирмы Непир (Англия), 
имеющий следующие технические данные.

Техническая характеристика дизеля «Дельтик»
Максимальная мощность (при 2000 об/мин) в л. с. . . . 2500
Длительная мощность (при 1500 об/мин) в л. с................  1725
Диаметр цилиндра в мм............................................................. 130
Суммарный ход поршней в мм................................................ 2x184
Число цилиндров................................................................................. 18
Сухой вес с реверс-редуктором ъ кг ........................................ 4760
Габаритные размеры в мм: 

длина......................................................................................... 3330
ширина............................................................................................. 1890
высота................................................................................................. 2160

Дизель «Дельтик» представляет собой сочетание трех шестици
линдровых блоков в виде треугольника. На каждое колено вала 
действуют два поршня — выпускной и продувочный. В отличие 
от коленчатых валов дизеля Д100, у дизеля «Дельтик» все коленча
тые валы нагружены одинаково. Основное преимущество компоновки 
дизеля «Дельтик» заключается в эффективном использовании колен
чатых валов.

Так, например, у дизеля Д100 на один блок приходится два колен
чатых вала, а у дизеля «Дельтик» на три блока приходится три вала, 
т. е. на каждый блок по одному.

К недостаткам этой конструктивной схемы следует отнести ее 
сравнительную сложность, большую ширину дизеля и малую доступ
ность агрегатов.

К особенностям конструкции дизеля «Дельтик» относится исполь
зование приводного центробежного продувочного насоса.

Дизели «Дельтик» предполагается применять на легких быстро
ходных кораблях военно-морского флота, тепловозах и морских 
судах торгового флота.

Вслед за появлением дизеля «Дельтик» фирмой Фиат (Италия) был 
построен быстроходный двухтактный шестнадцатицилиндровый тепло
возный дизель марки 1516М с прямоточно-щелевой продувкой и про
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тивоположно движущимися поршнями, но с блоками, расположенными 
не в виде треугольника, а в виде квадрата (фиг. 163). Коленчатые валы 
расположены вертикально в углах квадрата, а четырехцилиндровые 
блоки с горизонтальными цилиндрами образуют стороны квадрата.

Фиг. 162. Поперечный разрез 18-цилиндрового двухтактного дизеля Непир 
«Дельтик» мощностью 2500 л. с. при 2000 об/мин:

1 — верхний левый коленчатый вал; 2, 7 и 14 — продувочные ресиверы; 3, 10, 16 — выпуск
ные ресиверы; 4 — верхний правый коленчатый вал; 5 — стяжной болт картера; 6 — тру
бопровод слива масла из картера; 8 — топливный насос; 9 — кулачковый вал топливных 
насосов; 11 — насос забортной воды; 12 — привод водяного и масляного насосов; 13 — ниж

ний коленчатый вал; 15 — втулка цилиндра; 17 — вал привода продувочного насоса.

Коленчатые валы соединены попарно горизонтальными валами 
с помощью конических шестерен со спиральными зубьями. Горизон
тальные валы при помощи шестерен с винтовыми зубьями приводят 
в движение вал отбора мощности, который вращается со скоростью 
1000—1200 об/мин.
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Фиг. 163. Шестнадцатицилиндровый тепловозный 
двухтактный дизель «Фиат» марки 1516, мощно

стью 1500 л. с. при 1200 об/мин.
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Дизель 1516М имеет следующие технические данные:

Техническая характеристика дизеля 1516М

Мощность в л. с............................................................................. 1400—1500
Вес в кг........................................................................................... 7050
Габаритные размеры в мм: 

длина................................................................................... 2460
ширина....................................................................................... 2000
высота........................................................................................... 2694

Продувочный ресивер и выпускной коллектор расположены внутри 
квадрата. С наружной стороны дизель покрыт алюминиевыми ли
стами, через которые проходят форсунки. Сверху на дизель уста
новлены топливные насосы, по одному на каждый блок. Продувочный 
воздух подается в цилиндры центробежным продувочным насосом, 
который приводится в движение от горизонтального вала, располо
женного в раме дизеля.

§ 53. ОБЩЕЕ ОПИСАНИЕ КАРБЮРАТОРНЫХ БЕНЗИНОВЫХ ДВИГАТЕЛЕЙ

Ввиду того что на бензине с карбюрацией и электрическим зажи
ганием работают главным образом автомобильные и мотоциклетные 
двигатели, описанию которых посвящено большое количество спе
циальной литературы, ниже приводится лишь краткое описание 
одного из наиболее распространенных автомобильных двигателей 
ГАЗ-51 (фиг. 164 и 165).

Двигатель ГАЗ-51 имеет следующие основные технические 
данные:

Техническая характеристика двигателя ГАЗ-51

Мощность в л. с................... 70
Число оборотов в минуту.................................................................. 2800
Число цилиндров .......................................................................... 6
Расположение цилиндров............................................................... Вертикальное
Диаметр цилиндра в мм .................................................................... 82
Ход поршня в мм............................................................................ ПО
Удельный расход топлива в г/л. с. ч.................................... 265
Вес двигателя в кг............................................................................ 250

Остов двигателя представляет собой чугунный блок-картер со съем
ным легким штампованным стальным поддоном, который служит 
маслосборником. Коленчатый вал опирается на подвески, которые 
крепятся к блок-картеру шпильками. Тонкостенные стальные вкла
дыши коренных подшипников залиты баббитом. Верхняя часть 
блок-картера образует блок цилиндров с двойными стенками. В верх
нюю часть внутренних стенок цилиндров вставлены короткие тонко
стенные сухие втулки из специальной стали. Назначение втулок 
заключается в уменьшении износа наиболее нагруженной верхней 
части цилиндров.

13 Моргулис 421



194 ОБЩЕЕ ОПИСАНИЕ ДВИГАТЕЛЕЙ ВНУТРЕННЕГО СГОРАНИЯ

Коленчатый вал выполнен четырехопорным. Между каждыми 
двумя коренными подшипниками расположено по два кривошипа. 
Валы изготовляют штамповкой за одно целое с противовесами. 
Материал вала — углеродистая сталь.

Тонкостенные стальные шатунные вкладыши залиты баббитом. 
Поршневой палец плавающего типа удерживается от осевых пере

мещений стальными пружинящими кольцами. Поршень изготовлен 
из алюминиевого сплава и отличается плоским днищем и неразрез
ной юбкой. Четыре поршневых кольца расположены в верхней 
части поршня, над его пальцем.

Особенностью конструкции клапанного механизма является при
нятое для больши-нства карбюраторных автомобильных двигателей 
нижнее расположение клапанов, не встречающееся у дизелей. Кла
паны приводятся в движение непосредственно толкателями, на кото
рые действуют кулачки распределительного вала. При такой кон-
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струкции уменьшается количество промежуточных деталей, так как 
отпадает необходимость в штангах и коромыслах, но форма камеры 
сгорания становится более благоприятной для возникновения дето
нации. Поэтому у высоконагруженных авиационных поршневых 
бензиновых двигателей нижнее расположение клапанов не приме
няется.

К верхней плоскости блок-картера короткими шпильками кре
пится общая для всех шести цилиндров чугунная крышка (головка). 
В крышке размещены камеры сгорания и свечи.

Системы смазки и охлаждения автомобильных двигателей в ос
новном не отличаются от аналогичных описанных выше систем 
тракторных дизелей.

Пуск автомобильных карбюраторных двигателей производится 
электростартером. Для зарядки аккумуляторных батарей служит 
установленный на двигателе электрогенератор.

§ 54. СОВРЕМЕННЫЕ ТЕНДЕНЦИИ РАЗВИТИЯ ПОРШНЕВЫХ ДВИГАТЕЛЕЙ 
ВНУТРЕННЕГО СГОРАНИЯ

Основные направления развития поршневых двигателей внутрен
него сгорания соответствуют общим тенденциям развития машино
строения: сокращению расхода материалов, снижению трудоемкости 
и себестоимости, повышению сроков службы, применению более деше
вых сортов топлив и масел и снижению их удельного расхода, авто
матизации управления и пр.

Одной из важнейших задач в области развития двигателей внут
реннего сгорания является снижение их удельного веса и габаритных 
размеров при сохранении, по возможности, срока службы. Для реше
ния этой задачи существует несколько путей. Один из них — увели
чение быстроходности двигателей, что позволяет получить большую 
мощность при одних и тех же основных размерах. Успехи современ
ной металлургии в области создания более прочных материалов, 
улучшение технологии производства и усовершенствование методов 
исследования происходящих в двигателях процессов позволили зна
чительно повысить быстроходность двигателей внутреннего сгорания 
и обеспечить при этом их достаточно высокую долговечность. Так, 
например, в первые годы после второй мировой войны число оборотов 
дизелей магистральных тепловозов составляло 500—750 в минуту, 
а в настоящее время число оборотов таких дизелей составляет 850— 
1000 в минуту. Появились дизели для магистральных тепловозов 
с числом оборотов 1400—1500 в минуту, как например, описанные 
выше тепловозные дизели М601, «Майбах» и др.

Другой путь повышения мощности и снижения удельного веса 
двигателей внутреннего сгорания — применение наддува. Нагне
тание в цилиндры предварительно сжатого в компрессоре воздуха 
увеличивает вес воздушного заряда и количество сжигаемого топлива, 
вследствие чего возрастает мощность двигателя. Особенно эффек
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тивно применение наддува, когда оно сопровождается использова
нием энергии отработавших газов в газовой турбине. При установке 
турбокомпрессора мощность двигателя повышается на 40—50% 
и одновременно на 8—10% снижается удельный расход топлива. 
Увеличивая давление наддува до 2,5—3 кг/см2 и применяя охла
ждение выходящего из компрессора воздуха, можно достигнуть 
еще большего повышения мощности. В настоящее время турбонаддув 
находит все более широкое применение.

Увеличить удельную мощность двигателя (мощность, приходя
щуюся на 1 кг веса или единицу занимаемого объема) можно также 
использованием двухтактного цикла. Поэтому в силовых установках 
океанских и морских судов, на больших дизельных электростанциях, 
на большей части магистральных тепловозов двухтактные двигатели 
вытеснили четырехтактные.

Дешевые сорта жидких топлив (мазуты и нефтяные остатки) 
применяют на крупных силовых установках, где вводятся для этой 
цели предварительный прогрев топлива и двухтопливные системы, 
т. е. пуск и работа с малой нагрузкой на высококачественном топливе, 
а с половинной и полной нагрузкой — на низкосортном топливе.

В отношении автоматизации управления в настоящее время 
достигнуты значительные успехи. Широко применяются, в частности 
на тепловозах, так называемые защитные устройства, .останавли
вающие двигатель при нарушении нормального режима работы: 
падении давления масла, повышении температуры воды и масла, 
увеличении числа оборотов сверх допустимых пределов и пр. Такие 
устройства значительно упрощают уход и дают возможность сокра
тить численность обслуживающего персонала. Помимо защитных 
устройств, существуют устройства для автоматического пуска и 
остановки двигателя в случае необходимости. Дизель-генераторы 
с такими устройствами длительное время работают без обслуживаю
щего персонала.
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ТЕОРЕТИЧЕСКИЕ ЦИКЛЫ

§ 55. ТЕРМОДИНАМИЧЕСКИЕ ЦИКЛЫ ПОРШНЕВЫХ ДВИГАТЕЛЕЙ 
ВНУТРЕННЕГО СГОРАНИЯ

Рабочие циклы поршневых двигателей внутреннего сгорания 
состоят из ряда термодинамических процессов. Термодинамика — 
наука, изучающая процессы преобразования тепловой энергии 
в механическую работу. Рабочим телом, при помощи которого у дви
гателей внутреннего сгорания тепловая энергия преобразуется 
в механическую, является тот или иной газ. Основное свойство 
газов — способность равномерно заполнять занимаемый ими объем. 
При изменении объема газы сжимаются или расширяются. Во-время 
рабочего цикла, кроме изменения объема, происходит сообщение 
теплоты или отвод ее от находящихся в цилиндре газов.

Зависимость между основными параметрами идеальных газов — 
температурой, давлением и занимаемым объемом—выражается харак
теристическим уравнением (уравнением состояния)

pV = GRT, (1)

где р — давление газов в кг/м2;
V — объем газов в м3;

G — вес газов в кг;
R — газовая постоянная, величина, зависящая от свойств газа; 

для воздуха R = 29,3 кгм/кг-град.
Т — абсолютная температура в °абс.

Термодинамические процессы, протекающие с постоянным коли
чеством газа, можно графически изобразить на диаграмме, на кото
рой по оси ординат откладывается давление р, а по оси абсцисс — 
объем V. Такая диаграмма называется рУ-диаграммой.

Характерные термодинамические .процессы — изохорный, изо
барный, изотермический и адиабатный — показаны на фиг. 166. 
При изохорном процессе изменение состояния газа происходит при 
постоянном объеме (V = const). На рУ-диаграмме изохорный про
цесс изображается вертикальной прямой. По характеристическому 
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уравнению (1) при V = const температура изменяется пропорцио
нально изменению давления, т. е.

Рг __ Д
Pi Т, ’ (2)

При изобарном процессе изменение состояния газов происходит 
при постоянном давлении (р = const). Изменение температуры газов 
пропорционально изменению объема, р 
т. е.

При изотермическом процессе 
изменение состояния газов происхо
дит при постоянной температуре 
(Т = const).

В этом случае изменение объема 
обратно пропорционально измнению 
давления, т. е.

Фиг. 166. Характерные термодина
мические процессы.

Уу
Vi

Pi
Ру

(4)

Если газ расширяется или сжимается без подвода или отвода 
теплоты, то такой процесс 'называется адиабатным (Д Q = 0). 
Зависимость между объемом и давлением в этом случае определяется 
уравнением

Зависимость между изменением объема и изменением температуры 
для адиабатного процесса выражается уравнением

МД'\/е“‘ = 21
\ V J Т2 ' (6)

Величина k называется показателем адиабаты. Эта величина 
неодинакова для разных газов и несколько уменьшается при повыше
нии температуры. Для воздуха при температуре +15° С величина 
k = 1,41.

Если представить себе, что расширение газов происходит в ци
линдре, то совершаемая ими работа ДЛ = pFk.S; в этом выраже
нии р — давление, F — площадь поршня и Д5 — перемещение 
порщня. Так как произведение площади поршня на его перемещение 
равно изменению объема, то совершаемая газом работа выразится

ДЛ = pF — рДV. (7)
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При увеличении объема (расширении) тепловая энергия преобра
зуется в механическую, а при уменьшении объема (сжатии) механи
ческая энергии преобразуется в тепловую. Следовательно, если объем 
газов остается постоянным, то механическая работа не совершается, 
т. е. ДД = 0.

Механическая работа может совершаться за счет подводимой 
извне теплоты или использования внутренней энергии газов. При 
адиабатном расширении работа производится только за счет умень

Фиг. 167. Политропные процессы сжа
тия и расширения с разными показа

телями политропы.

шения внутренней энергии газов. 
При изотермическом расширении 
внутренняя энергия газов, опреде
ляемая их температурой, остается 
постоянной, а механическая ра
бота совершается только за счет 
подводимой извне теплоты.

Действительные процессы рас
ширения и сжатия газов происхо
дят по политропам. В этом случае

показате- 
п меньше 

(фиг. 167), 
то это значит, что процесс протекает с отводом теплоты. При сжатии

Политропный процесс отличатеся от адиабатного 
V2 Г?лем при . Если при сжатии показатель политропы 

показателя адиабаты и больше единицы, т. е. k > п > 1 

с п > k процесс протекает с подводом теплоты. Расширение с пока
зателем политропы/г, меньшим k и бдльшим единицы (6>n> 1), 
соответствует процессу с подводом теплоты к газу. Если при расши
рении происходит отвод теплоты, то п > k.

Действительные циклы, по которым работают двигатели внутрен
него сгорания, отличаются от теоретических. Различают циклы идеаль
ные (теоретические), расчетные и действительные. Идеальные циклы 
состоят из процессов подвода теплоты газам, адиабатного расши
рения, отвода теплоты от газов и адиабатного сжатия. В рас
четных циклах процессы сжатия и расширения газов рассматриваются, 
как процессы политропные. Действительные циклы соответствуют 
получаемым на двигателях индикаторным диаграммам.

Наиболее распространены следующие идеальные циклы: цикл 
с изохорным подводом теплоты, цикл с изобарным подводом теп
лоты и цикл со смешанным подводом теплоты (фиг. 168).

Цикл с изохорным подводом теплоты (фиг. 168, а) состоит из 
следующих процессов: /—2 — адиабатное сжатие, 2—3 — изо-
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хорный подвод теплоты к газам, 3—4 — адиабатное расширение 
газов и 4—1 — изохорный отвод теплоты от газов. Таким образом,
весь цикл состоит из двух изохор и двух 
адиабат.

Цикл с изобарным подводом теплоты 
(фиг. 168,6) отличается от предыдущего 
только процессом 2—3. Этот цикл состоит 
из двух адиабат, изобары и изохоры.

В смешанном цикле (фиг. 168, в) неко
торая часть теплоты подводится при по
стоянном объеме (по изохоре), а осталь
ная часть —при постоянном давлении (по 
изобаре).

Цикл с изохорным подводом теплоты 
иначе называется циклом быстрого сго
рания. При мгновенном подводе теплоты 
в в. м. т. поршень не успевает перемес
титься и объем газов остается постоян
ным. По этому циклу работают карбю
раторные двигатели с электрическим за
жиганием. Цикл с изобарным подводом 
теплоты иначе называется циклом посте
пенного сгорания. При постоянном под
воде теплоты поршень перемещается, объем 
газов увеличивается, но давление вслед
ствие подвода теплоты остается постоян
ным. По такому циклу работали компрес
сорные дизели с пневматическим распи
ливанием топлива. Современные беском
прессорные дизели работают по циклу со 
смешанным подводом теплоты.

Фиг. 168. Идеальные циклы: 
а — с изохорным подводом 
теплоты; б—с изобарным подво
дом теплоты; в — со смешанным 

подводом теплоты. .

§ 56. КОЭФФИЦИЕНТЫ ПОЛЕЗНОГО ДЕЙСТВИЯ ИДЕАЛЬНЫХ ЦИКЛОВ

К- п. д. рассмотренных идеальных циклов зависит от ряда пара
метров: степени сжатия, степени предварительного расширения, 
степени повышения давления и др.

Степень сжатия е—это отношение объема газов в начале сжатия 
к объему в конце сжатия У2, т. е.

0°)

Степенью повышения давления X называется отношение макси
мального давления цикла р3 или рцК к давлению в конце сжатия р2 
или рс, т. е.

Х = (11)
р2
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Степень предварительного расширения р — это отношение объема 
газов V3 в конце процесса изобарного подвода теплоты (при постоян
ном давлении) к объему V2 в конце сжатия, т. е.

Р = 02)

Термодинамический к. п. д. цикла -qz, т. е. отношение полезно 
использованной теплоты к затраченной, определяется при помощи 
следующих уравнений:

при изохорном подводе теплоты

^=1—(13)

при изобарном подводе теплоты 
1 — 1

при смешанном подводе теплоты
-п—1____ !_______ 1 /15\

1 1,5-.1.61,4 — 1 пД/1
150,4 ‘0,5+1,4-15-0,6 0,64

ей-1 л — 1-f-feZ (р — 1) ’ I10'

Уравнение (15) является общим, а уравнения (13) и (14)—частными 
случаями этого уравнения. При подстановке в уравнение (15) зна
чения р — 1, что соответствует циклу с изохорным подводом теплоты 
(фиг. 168, а), получимуравнение(13).При подстановкев уравнение(15) 
X = 1, что соответствует, циклу с изобарным подводом теплоты, 
получим уравнение (14). Как видно из уравнений (13), (14) и (15) 
к. п. д. возрастает при увеличении степени сжатия е.

Пример 1. Определить термодинамический к. п. д. идеального цикла со сме
шанным подводом теплоты при е = 15; А = 1,5; р = 1,6 и k = 1,4.

Пример 2. Определить 
хорным подводом теплоты

термодинамический к. 
при е = 5; k — 1,4.

п. д. идеального цикла с изо-

1) = 1------ -1— = 1-------1_ = 0 47
£Л-1 50,4

§ 57. ЦИКЛ С ПРОДОЛЖЕННЫМ РАСШИРЕНИЕМ

В рассмотренных идеальных циклах тепловые потери представ
ляют собой изохорный отвод теплоты от газов между точками 4 и 1. 
В действительных циклах вместо отвода теплоты от газов произво
дится замена продуктов сгорания свежим зарядом. Отработавшие 
газы уносят большое количество неиспользованной тепловой энер
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гии. На фиг. 169 показан цикл, у которого адиабатное расширение 
продолжено до тех пор, пока не будет достигнуто начальное давление 
цикла.

К. п. д . такого цикла со смешанным подводом теплоты опреде
ляется по формуле

2_____________pz— 1________
А(Р- 1) + ^-(А - 1) (16)

Эта же формула справедлива для случаев изохорного и изобарного 
подводов теплоты.

Количество дополнительной полезно использованной энергии 
в цикле с продолженным расширением по сравнению с циклами, 
изображенными на фиг. 168, выражается 
площадью 4—5—1 (фиг. 169).

к. п. 
водом 
при е

Пример. Определить термодинамический 
д. идеального цикла со смешанным под
теплоты и 
= 15; /. =

продолженным расширением 
1,5; р = 1,6; k = 1,4

1,6-1.5 м — 1
150,4

= 0 69.
1,5.06+ —Ц-• 0,5

1.4
с продолженным расширением.

п. д. .аналогичного цикла,Сравнение полученного к. п. д. с
у которого отвод теплоты происходит по изохоре, показывает, что 
при использовании энергии отработавших газов экономичность 
идеального цикла возрастает приблизительно на 7%.

Преобразование располагаемой энергии газов в механическую 
работу может быть осуществлено в газовой турбине.

§ 58. РАСЧЕТНЫЕ И ДЕЙСТВИТЕЛЬНЫЕ ЦИКЛЫ

Материалы, применяемые для современных поршневых двигате
лей внутреннего сгорания не выдерживают высокой температуры, 
возникающей при сжигании топлива. Поэтому приходится охлаждать 
жидкостью или воздухом основные рабочие детали — цилиндр, 
крышку цилиндра, поршень. При сжатии, вследствие отвода тепло
ты в охлаждающую среду, показатель политропы п, меньше показа
теля адиабаты k. Средняя величина показателя политропы сжатия 
изменяется в пределах = 1,3 -г- 1,4.

Показатель политропы расширения п2 также меньше показателя 
адиабаты. Это значит, что во время расширения газам подводится 
теплота вследствие догорания топлива в количестве, большем чем 
в это же время отводится в охлаждающую среду.
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Для расчетного цикла показатель политропы расширения можно 
принимать tii — 1,20-н 1,32. Бдльшие величины пг соответствуют 
тихоходным двигателям, а меньшие — быстроходным.

На фиг. 170 показаны расчетные и действительные циклы. Заштри
хованная площадь представляет собой потери при переходе от рас-

Фиг. 170. Расчетные и действительные циклы:
а — для дизеля; б — для бензинового двигателя с электрическим зажиганием.

четного цикла к действительному. Отношение площади индикатор
ной диаграммы к площади диаграммы расчетного цикла называется 
относительным к. п. д. ц0, который равен 0,9—0,95.

Относительным к. п. д. называют также отношение площади 
индикаторной диаграммы к площади диаграммы идеального или 
термодинамического цикла. В этом случае его можно обозначить 
Величина -qoZ составляет 0,6—0,8.

ГЛАВА XIII

ПРОЦЕСС СГОРАНИЯ

§ 59. СВОЙСТВА ТОПЛИВ

Для двигателя внутреннего сгорания применяются главным обра
зом топлива нефтяного происхождения, т. е. дизельные топлива 
для дизелей и бензины — для карбюраторных двигателей. Физико- 
химические свойства дизельных топлив приведены в табл. 15.

Приведенные физико-химические свойства топлив в значительной 
степени определяют качество работы дизелей. От цетанового числа 
зависит характер процесса воспламенения топлива. Определение 
цетанового числа производится путем сравнения испытуемого топ
лива с эталонным. Эталонное топливо состоит из смеси двух горю
чих — цетана и альфа-метилнафталина. Цетан С16Н34 обладает
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Основные физико-химические свойства дизельных топлив
Таблица 15

Топливо для тихо
ходных дизелей 

(моторное)
Топливо для быстроходных 

дизелей
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число ..................
Вязкость кине

матическая в сап

Коксуемость 
в %, не более .

Кислотность 
в мг КОН на 
100 мл топлива, 
не более ....

Содержание 
серы в %, не более

Содержание 
механических 
примесей в %, не 
более ......................

Содержание 
воды в %, не более

Температура 
вспышки в С, 
не ниже ....

Температура 
застывания в °C, 
не выше ....

37

3,0

0.5

0,1

1.0

65

—5

1667-51

55

3,5

0,5

0,1

1,0

65

—5

4.0

0,5

0,1

1.0

65

+5

40

2,5—
4,1

0—0 5

5

0,2

35

—60

474

40

3,6—
5,7

5

0,2

50

—45

9-49

45

3,6—
8,3

5

0,2

Этс у п

3 т с у 1

60

—10

50

2,5—
4.1

5

0.2

' с т в у

с т в у

90

—15

ЗОЕ

43

3,0— 
80

0,4

5

1,0

ю т

ю т

•65

— 10

-58

43

1,8—
3,0

0.3

5

0,6

40

—35

хорошей воспламеняемостью, а альфа-метилнафталин С10Н7СН3 — 
плохой. Цетановое число равно количеству процентов содержания 
цетана в смеси с альфа-метилнафталином, имеющей такую же характе
ристику воспламеняемости, как испытуемое топливо. Например, 
если испытуемое топливо имеет такую же воспламеняемость, как 
эталонная смесь, содержащая 40% цетана и 60% альфа-метилнафта- 
лина, то цетановое число этого топлива равно 40.

Вязкость топлива определяет величину давления распыливания 
и поэтому не должна быть слишком большой.

Коксуемость характеризует склонность топлива к нагарообра- 
зованию и поэтому ограничивается.

От кислотности зависит интенсивность коррозии деталей топлив
ной аппаратуры, в результате чего кислотность не должна превы
шать установленных пределов, особенно у топлив для быстроходных 
дизелей.
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Содержание серы или сернистых соединений в топливе вредно 
отражается на работе, вызывает коррозию деталей двигателя и обра
зование отложений нагара. Поэтому содержание серы в топливе для 
быстроходных дизелей не должно превышать 0,2% и лишь как исклю
чение допускается до 1,0%, но при условии применения масел со спе
циальными присадками. В топливе для тихоходных дизелей содер
жание серы может достигать 1,5—2%.

Температура вспышки топлива характеризует его пожарную 
опасность при хранении.

Важным показателем является температура застывания. Топлива 
с высокой температурой застывания без подогрева не могут быть 
использованы в холодных условиях, так как не текут по трубопро
водам.

Для автомобильных двигателей с электрическим зажиганием при
меняются бензины А-66, АЗ-66, А-72, А-74 и А-76 по ГОСТу 2084-56. 
Указанные в марках цифры характеризуют анти детонационные 
качества этих бензинов (октановое число). Под детонацией пони
мается сгорание взрывного характера, при котором в цилиндре дви
гателя возникают недопустимо высокие давления.

Оценка антидетонационных качеств испытуемого топлива про
изводится сравнением его с эталонным, состоящим из смеси изо
октана С8Н18 и гептана С7Н16. Изооктан отличается хорошими 
антидетонационными качествами, а гептан — низкими. Количество 
процентов изооктана, содержащегося в эталонном топливе, имеющем 
такие же антидетонационные качества, как испытуемое, называется 
октановым числом

Большинство нефтяных топлив имеет следующий химический 
элементарный состав: углерода С — 86%, водорода Н— 13%, кисло
рода О — 1°/0.

§ 60. КОЛИЧЕСТВО ВОЗДУХА, НЕОБХОДИМОЕ ДЛЯ СГОРАНИЯ

Реакции окисления при полном сгорании топлива выражаются 
следующими химическими формулами:

С + О2 СО2;
2Н2 + О2 = 2Н2О.

Атомный вес для технических расчетов можно принять для угле
рода равным 12, для кислорода равным 16 и для водорода равным 1, 
поэтому

12 кг С ф- 32 кг О2 — 44 кг СО2
и

4 кг Н2 + 32 кг О2 = 36 кг Н2О.

32 кг кислорода О2 составляют 1 килограмм-молекулу или 1 моль.
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Количество кислорода О2 в молях, необходимое для полного сго
рания 1 кг топлива, равно

О2= + —моль/кг. (17)

Здесь буквы С, Н и О обозначают содержание в килограммах 
углерода, водорода и кислорода на 1 кг топлива.

Содержание кислорода в воздухе по объему составляет 21%. 
Следовательно, количество молей воздуха, теоретически необходи
мое для полного сгорания 1 кг топлива, будет

— о 21 \Т2" + ~4---- 32/ моль/кг. (18)

При неполном сгорании происходит образование небольшого 
количества окиси углерода СО и других газов.

Определив значение Lo в молях, можно найти весовое коли
чество воздуха Lo, необходимое для сгорания 1 кг топлива

Lo— 28,96L0 кг/кг,

где 28,96 — вес 1 моля воздуха.
Пример. Определить теоретически необходимое весовое количество воздуха L() 

для полного сгорания 1 кг топлива, имеющего следующий состав: 86,5% С; 
12,9% Н; 0,6% О.

- _ 28,96 / 0,865 0,129 0,006 \
0 0,21 \ 12 + 4 32 ) ~~ 

= 138 (0.0720 + 0,0322 — 0.0002) = 14,35 кг/кг.

Действительное содержание воздуха в горючей смеси Ьдейств 
бывает больше или меньше теоретически необходимого. Отношение 
действительного количества воздуха к теоретически необходимому 
называется коэффициентом избытка воздуха а, т. е.

_ ^действ
— L̂0

У дизелей при полной нагрузке а = 1,35 -я- 1,8, а у карбюратор
ных двигателей а = 0,85 ч- 1,15. Сравнительно большой коэффи
циент избытка воздуха у дизелей объясняется трудностью равно
мерного распределения частиц топлива по всему пространству камеры 
сгорания и наличием «мертвых» зон, куда частицы топлива не попа
дают

Количество продуктов сгорания в молях при сжигании 1 кг топ
лива составляет

Мг — -^- -% Lo (а — 0,21) моль/кг. (20)
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Приращение количества молей при сгорании равно
АМ = Мг_аАо==_Н +J|_. (21)

Теоретический коэффициент молекулярного изменения р-0 равен

Весовое количество продуктов сгорания 1 кг топлива будет 
М’г — 1 + aLg кг 1кг.

Содержание газов в продуктах сгорания в процентах по объему 
составляет

С
со2 = Д-юо 

н
Н20=А.юО;

q 0.21 (а 1) Lg < «л.
U2— -1UJ,

N2==A79aLo... 100.Мг

§ 61. ФАЗЫ ПРОЦЕССА СГОРАНИЯ У ДИЗЕЛЕЙ

На фиг. 171 изображены нормальная и развернутая индикаторные 
диаграммы дизеля. Здесь же показана диаграмма подачи топлива, 
обозначенная буквой Т. Точка 1 на развернутой индикаторной диа
грамме соответствует началу подачи топлива насосом. Через неко
торый промежуток времени (период задержки впрыска) в точке 2, 
соответствующей моменту начала подъема иглы форсунки, начинается 
впрыск топлива в цилиндр.

Период от начала впрыска (точка 2) до начала повышения давле
ния над линией сжатия (точка 5) представляет собой первую фазу 
процесса сгорания — период задержки воспламенения. В течение 
этого периода топливо, поступившее в цилиндр, проходит стадию 
предварительной физико-химической подготовки к воспламенению. 
Одним из основных условий наивыгоднейшего протекания процесса 
сгорания в дизеле является максимальное сокращение периода 
задержки воспламенения. Продолжительность периода задержки 
воспламенения зависит главным образом от температуры и давления 
воздуха в цилиндре к моменту впрыска топлива, мелкости распыли- 
вания и физико-химических свойств топлива (цетанового числа и др.), 
наличия в камере сгорания нагретых тел (катализаторов) и вихревых 
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движений газов в цилиндре в конце сжатия. Значительного сокра
щения периода задержки воспламенения можно добиться повышением 
температуры и давления воздуха в конце сжатия. Поэтому у дизелей 
с наддувом период задержки воспламенения меньше, чем у дизелей 
без наддува. Для сокращения периода задержки воспламенения 
желательно применять топливо с цетановым числом не менее 40—45. 
Влияние вихревых движений газов на период задержки воспламе-

Фиг. 171. Индикаторные диаграммы дизеля:
а—нормальная индикаторная диаграмма; б—развернутая индикаторная' диаграмма; 
/ — начало подачи топлива; 2 — начало впрыска; 3 — начало воспламенения; 4 — точка 
максимального давления цикла; 5 — точка максимальной температуры цикла; 6 — конец 

сгорания топлива.

нения зависит от температуры в конце сжатия. При низкой темпера
туре газов период задержки воспламенения вследствие вихревых 
движений может возрасти.

Вторая фаза процесса сгорания — период воспламенения и на
чального горения. Этот период соответствует промежутку времени 
от начала воспламенения (точка 3) до момента достижения максималь
ного давления цикла (точка 4). От характера протекания второй фазы 
зависит жесткость работы дизеля. Количественная оценка жесткости 
работы дизеля выражается скоростью нарастания давления , 

где а — угол поворота коленчатого вала. Величина ~ определяет тан
генс угла наклона элементарных участков линии начального горения 
на индикаторной диаграмме. При больших значениях , т. е. 
при резком нарастании усилий от давления газов, ухудшаются усло
вия работы деталей, воспринимающих эти усилия. У большинства 
современных дизелей величина находится в пределах 1,5—

14 Моргулис 421
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20 кг/см? град, но иногда достигает 30—40 кг/см2 град и выше. Уве
личение может быть вызвано работой при низкой температуре 
поступающего в цилиндры воздуха, разрежением во впускном трубо
проводе, р"анней подачей в цилиндры топлива, применением топлив 
с низким цетановым числом.

Процесс сгорания во второй фазе характеризуется возрастающим 
тепловыделением.

Третья фаза —период основного горения — продолжается от момента 
достижения максимального давления (точка 4) до точки 5, в которой 
температура цикла достигает наибольшей величины. Эта фаза характе
ризуется высокой скоростью сгорания, а также интенсивным и при
близительно постоянным по величине тепловыделением. Протекание 
процесса сгорания в этой фазе оказывает большое влияние на вели
чину к. п. д. цикла и полноту сгорания. Сокращение продолжи
тельности третьей фазы и более полное сгорание топлива в течение 
этого периода может быть достигнуто путем интенсивного перемеши
вания топлива с воздухом.

Четвертая фаза—замедленное горение или догорание — протекает 
при снижающихся температуре и давлении газов. Этот период начи
нается после основного горения (точка 5) и продолжается до конца 
горения (точка 6). Замедленное горение происходит при сокращаю
щемся тепловыделении.

Ввиду того что при замедленном горении (догорании) избыток 
кислорода невелик, а температура и давление газов быстро умень
шаются, иногда может происходить неполное сгорание топлива, 
сопровождающееся дымным выпуском. Чем меньше топлива сгорает 
во время четвертой фазы, тем экономичнее работает дизель.

§ 62. ПРОЦЕСС СГОРАНИЯ У ДВИГАТЕЛЕЙ С ПРИНУДИТЕЛЬНЫМ 
ЗАЖИГАНИЕМ

Схема развития процесса сгорания у двигателей с принудитель
ным зажиганием отличается от схемы развития процесса сгорания 
у дизелей тем, что камера сгорания в конце сжатия заполнена не воз
духом, а однородной горючей смесью из паров топлива, воздуха 
и остаточных газов.

Зажигание горючей смеси электрической искрой производится, 
как и впрыск топлива у дизелей, с опережением, т. е. до в. м. т. 
Угол опережения зажигания обычно составляет 25—30° до в. м. т. 
В результате теплового и электрического воздействия на смесь после 
ее физико-химической подготовки (период задержки воспламенения) 
возникает очаг пламени. Пламя распространяется с большой ско
ростью по пространству камеры сгорания (фиг. 172), и при этом 
происходит повышение давления. Фронт пламени передвигается от
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Фиг. 172. Схема распространения 
пламени у двигателя с электриче

ским зажиганием.

очага пламени в направлении еще невоспламененной смеси. При усло
виях, способствующих чрезмерному повышению скорости распростра
нения пламени, сгорание приобретает 
характер детонации, т. е. протекает 
со скоростью, во много раз превы
шающей обычную, и сопровождается 
сильным стуком, а также дымным 
выпуском. При детонации в ци
линдре возникают очень большие 
давления, оказывающие разрушаю
щее действие на детали двигателя. 
Опасность возникновения детонации 
препятствует увеличению степени 
сжатия и, следовательно, повышению 
экономичности двигателей с прину
дительным зажиганием. Для пред
отвращения детонации применяются 
специальные топлива с высоким ок
тановым числом.

ГЛАВА XIV

ПРОЦЕСС ГАЗООБМЕНА

§ 63. КОЭФФИЦИЕНТ НАПОЛНЕНИЯ И КОЭФФИЦИЕНТ ОСТАТОЧНЫХ ГАЗОВ

Процесс очистки цилиндра и замены отработавших газов све
жим воздухом у дизелей или горючей смесью у карбюраторных дви
гателей называется процессом газообмена. Чем больше вес запол
няющего цилиндр свежего заряда, тем больше можно сжечь топ
лива и тем больше количество выделяющейся при сгорании тепловой 
энергии.

Степень заполнения цилиндра свежим воздухом или горючей 
смесью оценивается коэффициентом наполнения. Коэффициентом на
полнения -% называется отношение веса действительного заряда G( 
к теоретически возможному 
в рабочем объеме цилиндра 
окружающей среды, т. е.

действ
Gmeop, КОТОрЫЙ МОГ бы ПОМЕСТИТЬСЯ 

Vh при давлении р0 и температуре То

Сдейств 
Gmeop (23)

Отношение весовых количеств может быть заменено отношением 
объемов, которые занимают действительное и теоретическое коли
чества воздуха или смеси при условиях окружающей среды 

14*
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(Ро и 70)- Объем действительного заряда можно определить, 
воспользовавшись характеристическим уравнением (1), т. е.

= (24)

Здесь газовую постоянную /? можно принять равной 29, 27, как 
и для чистого воздуха. Объем теоретически возможного заряда 
равен Vh. Следовательно, коэффициент наполнения можно выразить 
так:

_   действ
’’’---------ЪГ (25)

Коэффициент наполнения для разных двигателей имеет такое 
значение:

Дизели без наддува...................................................................... 0,75—0,90
Дизели с наддувом.......................................................................... 0,85—1,05
Карбюраторные двигатели ........................................................ 0,65—0,75

Количество свежего заряда и коэффициент наполнения расчет
ного цикла зависят от давления ра и температуры Та в начале сжатия, 
от степени сжатия е и от количества продуктов сгорания, остаю
щихся в цилиндре в процессе газообмена, определяемых коэффи
циентом остаточных газов, который равен отношению количества 
остаточных газов к действительному количеству свежего заряда, т. е.

__ Gpcrn
Gдейств

Зависимость коэффициента наполнения от перечисленных пара
метров выражается уравнением

■п = . ..Л. £s. . Zo.. —L_. (26)е - 1 р0 Та 1 +1 k ’

При поступлении в цилиндр свежего воздуха (смеси) происходит 
подогрев его от соприкосновения с нагретыми клапанами и стенками 
цилиндра. Поэтому температура Та выше температуры То на вели
чину Д7" = 5-5- 25°.

На фиг. 173 схематически изображен процесс газообмена четырех
тактного двигателя в координатах pV. При выпуске давление в ци
линдре рг вследствие гидравлических сопротивлений в клапанах 
и выпускном трубопроводе выше атмосферного и составляет рг = 
= (1,07 -5- 1,15) р0. При впуске давление в цилиндре ра ниже 
атмосферного и находится в пределах ра — (0,80 -н 0,90) р0.

Степень сжатия у дизелей составляет 8 = 12 -и 20, а у карбю
раторных двигателей в — 4 -т- 7.
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Коэффициент остаточных газов для разных двигателей при пол
ной нагрузке имеет следующие значения:

Четырехтактные дизели ................................................ д = 0,03 ч- 0 06
Двухтактные дизели:

с прямоточной продувкой ................................... д == 0,03 ч-0,15
с контурной продувкой ....................................... 1=0,1 ч-0,3

Карбюраторные двигатели................................... • . . 1 = 0,05 ч-0 15

Пример. Определить коэффициент наполнения дизеля без наддува при е = 15, 
ДГ _ _ Q gg и 1 = 0,04. Начальное давление и температуру То
обычно принимают равными р0 = 1,033 кг/см2; То— 288° абс

_ ' е ра Го 1 _ 15 0,85 288 1 _ n qq
1)0 “ е- 1 ’ р„ ' Т? 1 + 1 — 14 ’ 1.033 ’ 295 ’ 1.04 ~ и’бг>-

§ 64. ПРОЦЕСС ГАЗООБМЕНА ПРИ РАБОТЕ С НАДДУВОМ

У четырехтактных двигателей с наддувом давление и темпера
тура воздуха (смеси) перед цилиндром равны давлению рх и гемпе-

Фиг. 173 Процесс газообмена в расчетном цикле 
четырехтактного двигателя:

а — двигатель без наддува; б — двигатель с наддувом; 
/ — начало выпуска; 2—начало выталкивания; 3—конец 
выталкивания; 4 — начало впуска; 5 — начало сжатия.

ратуре Тк воздуха на выходе из компрессора. Если при работе с над
дувом не используется энергия отработавших газов, то давление 
в цилиндре во время выпуска рг имеет приблизительно такую же 
величину, как и у двигателей без наддува. В этом случае давление 
впуска значительно выше давления выпуска (фиг 173, б). Поэтому 
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по окончании выталкивания газов из цилиндра во время перекры
тия фаз выпуска и впуска, т. е. в период, когда одновременно открыты 
впускной и выпускной клапаны, происходит продувка пространства 
сжатия. Вследствие уменьшения коэффициента остаточных газов . 
в результате заполнения свежим воздухом пространства сжатия 
у двигателей с наддувом коэффициент подачи обычно выше, 
чем у двигателей без наддува.

Количество воздуха (смеси), поступающего в цилиндр из ком
прессора, больше веса свежего заряда, так как часть воздуха (смеси) 
расходуется на продувку и уносится вместе с продуктами сгора
ния. Отношение общего количества воздуха (смеси), поступающего 
в цилиндр при впуске, к количеству воздуха, остающегося в цилин- 
дрё после продувки, называется коэффициентом расхода свежего 
заряда или коэффициентом расхода урасх'-

•расх адейств •

У четырехтактных двигателей с наддувом коэффициент расхода 
изменяется в пределах ^расх = 1,1 -г- 1,2.

При отсутствии продувки чрасх =1.
Если энергия отработавших газов используется в газовой тур

бине, давление во время выпуска рлвыше, чем при работе без наддува, 
но при удачной конструкции турбокомпрессора давление рк будет 
меньше давления рг.

(27)

§ 65. ПРОЦЕСС ГАЗООБМЕНА У ДВУХТАКТНЫХ ДВИГАТЕЛЕЙ

Процесс газообмена у двухтактных двигателей состоит из выпуска 
и продувки (фиг. 174). В идеальном цикле процесс отвода тепла 
происходит по изохоре 1—4. Часть хода поршня от точки 1 до точки 3

представляет собой по
терянный ход:

у"
(28)

где V"h — потерянный 
объем, соответ
ствующий по
терянному хо
ду поршня;

Vh — полный рабо
чий объем ци

Фиг. 174. Процесс газообмена в расчетном цикле 
двухтактного двигателя:

/ — начало выпуска; 2 — начало продувки; 3 — нижняя 
мертвая точка; 4 — начало сжатия.

линдра.
Доля потерянного хода от всего хода поршня составляет 15—30%.
Степень сжатия е у двухтактных двигателей относится к полез

ному ходу поршня. По полному'ходу поршня определяется геометри
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ческая степень сжатия. Соотношение между геометрической степенью 
сжатия s' и действительной з0 выражается формулой

= <29)

Так, например, при е0 = 16 и = 0,25 геометрическая степень 
сжатия будет равна s' = 21.

Величину потерянного хода поршня во всех случаях следует 
считать по моменту действительного начала сжатия.

Количество поступающего в цилиндр продувочного воздуха GH, 
нагнетаемого компрессором (продувочным насосом) через продувоч
ные органы, больше остающегося в цилиндре свежего заряда Gdelicme. 
Отношение <р = —называется коэффициентом продувки. Коэф-

^действ
фициент продувки изменяется в пределах = 1,2-4- 1,9. Меньшие 
величины относятся к двигателям с прямоточной, а большие — 
к двигателям с контурной продувкой.

ГЛАВА XV

ТЕПЛОВОЙ РАСЧЕТ

§ 66. ЗАДАЧИ ТЕПЛОВОГО РАСЧЕТА

Основной задачей теплового расчета двигателя является построе
ние расчетной индикаторной диаграммы. При помощи индикатор
ной диаграммы можно определить усилия от давления газов, дей
ствующие на детали двигателя в любые моменты времени.

Кроме этого, тепловой расчет позволяет проверить возможность 
получения заданной мощности при выбранных основных парамет
рах: диаметре цилиндра, ходе поршня, числе цилиндров и числе 
оборотов.

Основоположником принятого в настоящее время теплового 
расчета является профессор МВТУ В. И. Гриневецкий, опублико
вавший в 1907 г. методику теплового расчета двигателя с принуди
тельным зажиганием. Профессоры МВТУ Е. К- Мазинг и Н. Р. Бри
линг разработали методику теплового расчета для двигателей с вос
пламенением от сжатия—дизелей. Дальнейшее развитие методики 
теплового расчета было проведено советскими учеными А. С. Орли
ным, Д. Н: Вырубовым, Б. Г. Либровичем, Н. М. Глаголевым и дру
гими.

Порядок теплового расчета заключается в последовательном 
определении расчетным путем величин, необходимых для построе
ния индикаторной диаграммы проектируемого двигателя.
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§ 67. ОСНОВНЫЕ ПАРАМЕТРЫ ПРОЦЕССА ГАЗООБМЕНА

Четырехтактные двигатели
В действительном цикле процесс газообмена отличается от того,

как этот процесс представлен в расчетном или идеальном цикле. 
Вместо идеализированных процессов впуска и выпуска при постоян
ных давлениях, приходится рассматривать более сложные газодина-

Фиг. 175. Действительный процесс газообмена 
у четырехтактного двигателя:

а — без наддува; б — с наддувом; 1 — начало выпуска; 
2 — начало впуска: 3 — конец выпуска; 4 — начало 

сжатия.

мические и тепловые 
процессы.

У четырехтактных 
двигателей началом про
цесса газообмена 
(фиг. 175) является от
крытие выпускного кла
пана с опережением до 
н. м. т. В этот момент 
давление газов в цилин
дре будет рь = 3 -4- 
-ч- 8 кг/см2 и темпера
тура Ть = 1000 -4- 
-4- 1500° абс. Большие 
величины давления и 
температуры относятся 
к дизелям с наддувом 
и к карбюраторным дви
гателям, а меньшие — 
к тихоходным дизелям 
без наддува. В первый 
период выпуска под дей
ствием высокого давле
ния происходит истече
ние газов из цилиндра. 
Процесс истечения мож
но рассматривать как 

адиабатный. Заканчивается этот период вскоре после того, как 
поршень пройдет н. м. т. и давление в цилиндре уменьшится до 
величины рг, близкой к давлению окружающей среды.

Большая часть газов (60—80%) удаляется из цилиндра в резуль
тате свободного истечения во время первого периода выпуска.

Во время второго периода выпуска продукты сгорания выталки
ваются поршнем. В цилиндре устанавливается примерно постоянное 
давление рг, большее чем давление рр в выпускном трубопроводе. 
Разность давлений рг — р как указывалось выше, зависит от сопро
тивления движению газов в клапанах и главным образом от скорости 
газов. Температура газов Тг в течение второго периода выпуска пони
жается примерно на 10—30° вследствие отвода теплоты в охлаждаю
щую среду.



ОСНОВНЫЕ ПАРАМЕТРЫ ПРОЦЕССА ГАЗООБМЕНА 217

Фазу начала открытия выпускного клапана следует выбирать 
так, чтобы сумма потерь (заштрихованная площадь) от неполного 
расширения газов Лх (фиг. 175, а) и на преодоление гидравлических 
сопротивлений Л2 при выталкивании была наименьшей.

В конце хода выпуска начинает открываться впускной клапан. 
Величины применяющихся ‘ перекрытий впускного и выпускного 
клапанов приведены выше, в табл. И.

Момент начала открытия впускного клапана не всегда является 
началом процесса впуска свежего заряда. При работе без наддува 
и при давлении выпуска рг, большем, чем давление наддува рк, перед 
поступлением свежего заряда в цилиндр происходит расширение 
остаточных газов до тех пор, пока давление в цилиндре не понизится 
до атмосферного (фиг. 175, а). После этого при движении поршня 
к н. м. т. в цилиндре создается разрежение, величина которого зави
сит от гидравлических сопротивлений при движении воздуха (смеси) 
через впускные клапаны. Давление ра в цилиндре во время впуска 
меняется. Наибольшее разрежение будет в тот момент, когда ско
рость поршня достигает максимальной величины, т. е. в средней 
части хода. В конце такта впуска, вследствие уменьшения скорости 
поршня, давление в цилиндре повышается и достигает (0,80—0,90) р0. 
При работе с наддувом в случае, если давление наддува больше 
давления выпуска (рЛ. > рг), характер протекания процесса впуска 
несколько меняется (фиг. 175, б). Вместо расширения остаточных 
газов в начале такта впуска происходит процесс продувки камеры 
сгорания.

После н. м. т. как при работе с наддувом, так и без него выпуск
ной клапан еще остается открытым. Вследствие того что давление 
в цилиндре при положении поршня в н. м. т. меньше, чем давление 
перед впускными клапанами, в цилиндр продолжает поступать воз
дух (смесь). Поступление воздуха продолжается до тех пор, пока 
давление в цилиндре станет равным давлению перед впускными 
клапанами. Кроме того, воздух во впускном трубопроводе и патруб
ках впускных клапанов перед н. м. т. движется с большой скоростью. 
Под действием сил инерции он продолжает поступать в цилиндр 
еще некоторый промежуток времени после того, как давление в цилин
дре станет равным атмосферному. Процесс поступления воздуха 
в цилиндр после н. м. т. называется дозарядкой, которая оцени
вается коэффициентом дозарядки А, представляющим собой отноше
ние действительного веса заряда GdeBcmg к весу заряду Ga в начале 
такта сжатия, т. е. в н. м. т.:

Д = Одейс^ . (30)
Ga

Продувка камеры сгорания может быть оценена коэффициентом 
очистки камеры сгорания i)r, величина которого определяет долю 
остаточных газов, удаляемых из камеры сгорания за период перекры
тия впуска и выпуска.
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Подогрев воздуха (смеси) при входе в цилиндр может быть оценен 
коэффициентом 8, который равен

8 = + Д7>, (31)
1 к

где В — степень подогрева свежего заряда;
Тк — температура свежего заряда перед впускными клапанами;

Д7\. — повышение температуры свежего заряда от соприкосно
вения с нагретыми деталями перед поступлением в цилиндр.

Температура газов в начале сжатия Та определяется из уравнения 
смешения свежего заряда с остаточными газами:

~~ 1 + 1 '

При работе без наддува Тк = Го.
Если учитывать дозарядку цилиндра, продувку камеры сгорания 

и подогрев свежего заряда, то коэффициент наполнения можно опре
делить по уравнению

Рк е — 1
(33)

ВеличиныД, т),и5 имеют следующие значения: Д = 1,02 ■+■ 1,10;
•П, = 0,0 0,9; 8 = 1,02 -- 1,10.

При выборе значений этих коэффициентов необходимо учиты
продувки камеры сгорания,вать степень наддува, возможность

Фиг. 176. Действительный процесс газообмена 
у двухтактного двигателя:

/ — начало выпуска; 2 — начало продувки, 3 — конец 
продувки1 4 — начало сжатия.

вероятную степень по
догрева и др.

Двухтактные двигатели
Процесс газообмена 

у двухтактных двигате
лей (фиг. 176) начи
нается за 65—90° угла 
поворота кривошипа до 
н. м. т. В момент от
крытия органов выпуска 
(точка 1) давление со
ставляет 4—9 кг/см2. 
В первый период выпус
ка происходит свободное 
истечение. В точке 2 

начинается открытие продувочных органов. В этот момент давление 
в цилиндре несколько выше давления продувки. Через некоторый 
промежуток времени эти давления выравниваются. Продувочный 
воздух входит в цилиндр и вытесняет продукты сгорания. Давление 
в цилиндре постепенно уменьшается до давления, близкого к давлению 
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в выпускном трубопроводе рр. В точке 3 продувочные органы закры
ваются и поршень вытесняет часть газов из цилиндра наружу.
В точке 4 закрываются выпускные органы (окна или клапаны) и начи
нается сжатие.

Расчет процесса продувки будет приведен ниже, в гл. XVI.
Ориентировочно для теплового расчета двигателей без наддува 

при давлении продувочного воздуха рпр величину давления в начале 
сжатия ра можно принять равной

Ра = (0,90 -г- 1,0) рпр кг/см2.

Температуру газов в начале сжатия Та можно определить по фор
муле

т _ т'пР + 1тг (34)
а~ 1 + Т ’

где Тг — температура начала выпуска в точке Г, Тг= 600 -4-900° абс.; 
Тпр — температура продувочного воздуха на входе в цилиндр 

с учетом ее изменения при истечении из ресивера и подо
грева от стенок;

k —।

<35>
здесь — давление в цилиндре во время продувки в кг/см2-, 

k — показатель адиабаты, который может быть принят рав
ным 1,4;

1±Тпр — повышение температуры продувочного воздуха из-за 
подогрева от стенок; &Тпр = 5 -г- 40° С.

Коэффициент наполнения вычисляется по формуле 

где е0 — действительная степень сжатия с учетом потерянного хода.

§ 68. ОСНОВНЫЕ ПАРАМЕТРЫ СЖАТИЯ

Во время сжатия механическая энергия в виде кинетической 
энергии движущихся масс маховика и других деталей или работы, 
совершаемой в других цилиндрах, преобразуется во внутреннюю 
энергию газов. Вследствие этого температура газов при сжатии повы
шается. Чтобы процесс сгорания протекал нормально, температура 
воздуха (смеси) в конце сжатия должна быть достаточно высокой. 
Степень сжатия дизелей выбирают обычно такой, чтобы температура 
в конце сжатия Т была на 200—300° С выше температуры воспла



220 ТЕПЛОВОЙ РАСЧЕТ

менения топлива. Давление рс и температура Тс определяют по фор
мулам:

рс = гп'ра кг!см2-, (37)

Тс—еп'~~] Т/абс. (38)

Средняя величина показателя политропы сжатия Пх зависит 
от ряда факторов. Величина показателя политропы сжатия умень
шается при увеличении количества отведенного от газов теплоты. 
Количество отведенной от газов теплоты возрастает при увеличе
нии разности температур газов и охлаждающей среды, при улучше
нии теплопроводности стенок цилиндра при повышении скорости 
движения газов внутри цилиндра и охлаждающей жидкости или 
воздуха снаружи цилиндра.

У дизелей с разделенной камерой сгорания на величину показа
теля политропы сжатия nL влияет не только теплообмен между газами 
и стенками цилиндра, но и гидравлические сопротивления при пере
текании газов из цилиндра в камеру. При малых сечениях горловины 
и большом объеме камеры разность давлений в цилиндре и в камере 
имеет большую величину. Поэтому величина показателя политропы 
процесса сжатия в цилиндре у предкамерных и вихрекамерных дизе
лей больше, чем у дизелей с неразделенной камерой сгорания.

При работе с наддувом величина rh возрастает. Это объясняется 
тем, что при одинаковой поверхности охлаждения у двигателй с над
дувом количество газов в цилиндре больше, чем у двигателй без над
дува. Поэтому количество теплоты, которое отводится во время сжатия 
от 1 кг газа в окружающую среду, у двигателя с наддувом меньше.

У карбюраторных двигателей часть теплоты во время сжатия 
расходуется на испарение топлива, и поэтому величина пу меньше, 
чем у дизелей. Для дизелей можно принимать — 1,32 -н 1,40, 
а для карбюраторных двигателй tp = 1,3 -е- 1,35.

§ 69. ОСНОВНЫЕ ПАРАМЕТРЫ СГОРАНИЯ

На фиг. 177 показаны части развернутых диаграмм расчетных 
и действительных циклов, соответствующие процессу сгорания. 
От точки 2 до точки 3' у дизелей и до точки 3 у двигателй с принуди
тельным зажиганием происходит повышение давления до максималь
ной величины рцк.

Отношение максимального давления цикла рц,, к давлению в конце 
сжатия рс или степень повышения давления X имеет наибольшую 
величину у двигателей с принудительным зажиганием. У дизелей X 
возрастает с увеличением числа оборотов.

Для расчетного цикла температура газов в конце изохорного 
подвода теплоты равна:
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для дизелей
Т.■ Л.Рцк_ = Z1 Х°абс.;

3 Р Рг Р

для дизелей с принудительным зажиганием
т = Х°абс.,

3 Р Рг Р

(39)

где /?2 и Т2 —давление и температура газов в конце сжатия;
р — коэффициент молекулярного изменения при сгорании.

с 
кг/см2

60

иО

20

120 100 160 180 200 220 а°
О

Фиг. 177. Процесс сгорания на развернутой индикаторной 
диаграмме для расчетного и действительного циклов: 

а — дизели; б — двигатели с принудительным зажиганием.

В тепловом расчете дизелей при определении температуры 7з 
величину р можно не учитывать, так как в течение второй фазы сгора
ния от точки 2 до точки 3 успевает сгореть лишь некоторая часть 
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топлива, и поэтому, если принять р = 1, ошибка не будет превышать 
1 — 1,5%.

Для определения температуры газов в точке 3 расчетной диа
граммы можно воспользоваться уравнением сгорания:

и 2 + Q = и, + AW, (40)
где U2 и U3 — внутренняя энергия газов соответственно в точках 2 

и 3;
Q — количество теплоты, используемой при сгорании 

топлива для нагрева газов;
AW— механическая работа в тепловых единицах, совер

шаемая газами во время сгорания.
Внутренняя энергия газов, приходящаяся на 1 кг топлива, 

в точке 2, т. е. в конце сжатия, равна
= ^сиТг + М0Стс”аТ2 ккал/кг, (41)

где L и МсСт — количество молей соответственно свежего воздуха 
и остаточных газов, приходящихся на 1 кг топлива, 
в моль/кг;

c'v и с" — мольные изохорные средние теплоемкости соответ
ственно свежего воздуха и продуктов сгорания 
в ккал/моль ■ град',

Т2: — абсолютная температура газов в точке 2, т. е. 
в конце сжатия, в °абс.

Внутренняя энергия газов в точке 3, т. е. в конце сгорания рас
четной диаграммы, равна

U3 = c"v (М 4- Мост\ ккал/кг,

где М — количество молей газов, образующихся при сгорании 1 кг 
топлива в моль/кг.

Количество тепла, сообщенного газам во время сгорания 1 кг 
топлива, равно

0 = ЬНи ккал/кг,
где На — низшая теплотворность топлива, т. е. количество теплоты 

в ккал/кг, выделяющейся при полном сгорании 1 кг топ
лива, без учета скрытой теплоты парообразования обра
зующихся водяных паров;

£ — коэффициент использования теплоты.
Коэффициент использования теплоты представляет собой долю 

теплоты, которая сообщается газам из всего количества теплоты, 
выделяющейся ' при сгорании топлива. Остальную часть выделяю
щейся теплоты составляют потери от неполноты сгорания, потери 
в охлаждающую среду, потери энергии на создание вихревых движе
ний газов у дизелей с разделенной камерой, а также расход энергии 
на диссоциацию газов при высокой температуре.
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Величина коэффициента использования теплоты 5 изменяется 
в следующих пределах:

у дизелей.............................................................................. £ = 0.75 н- 0,90
у двигателей с принудительным зажиганием . . £ = 0,80 4-0.90

Механическая работа AW, совершаемая газами при расширении 
от точки 3' до точки 3, равна

AW = 1,985 (Л4 J- Мост) Т3 - 1,985 (L + Мост) ккал/кг.
В этом выражении вели

чина 1,985 = с" — с" = 
= с —со, т. е. это раз
ность между изобарной и 
изохорной мольными теп
лоемкостями газов.

Подставляем величины 
^2, ^з> Q и Л IF в урав
нение (40); после преобра
зований и некоторых 
упрощений получим

(1 + +

+ 1,985 (X - 1)1 Г, =
= (н + 1)с'рТ3. (42)

Величины средних 
мольных изобарных теп
лоемкостей продуктов пол
ного сгорания нефтяных 
топлив приведены на 
фиг. 178.

Величина ср зависит 
от температуры Т3, и по
этому определение вели
чины Т3 может быть вы
полнено методом последо
вательного приближения.

Фиг. 178. Величины средних мольных изобарных 
теплоемкостей продуктов сгорания жидкого 
нефтяного топлива (86% С, 13% Н, 1% О) при 
различных температурах и коэффициентах 

избытка воздуха

Задавшись величи
ной Т3, находим по кривым 
на фиг. 178 теплоем
кость с", соответствующую
этой температуре, и тепло
емкость воздуха с , соответствующую температуре Т2. Подсчитав 
предварительно температуру Т3, находим более точное значение с",
а затем и уточненное значение температуры Т3.
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Так как при определении температуры Т3 ряд параметров и, в част
ности, коэффициент использования теплоты £, оценивается прибли
женно, некоторая неточность в определении с и с" не может значи
тельно влиять на точность расчета.

Определив температуру Т3, можно, найти величину степени пред
варительного расширения р, т. е.

Тй
Т2Р (43)

Получаемые в результате теплового расчета параметры, характе
ризующие процесс сгорания при номинальной мощности, изменяются 
в следующих пределах:

§ 70. ОСНОВНЫЕ ПАРАМЕТРЫ РАСШИРЕНИЯ

Для дизелей Для 
двигателей 
с принуди 
тельным 

зажиганием

Степень повышения давления А...................... 1 2—2,2 3—4

Степень предварительного расширения ? 1.2-2 0 1

Максимальное давление в цилиндре рцк 
в кг]см*.......................................................... 50—110 25—50

Температура в цилиндре в конце сгора
ния Ts в ° абс................................................. 1600—2400 2200—2700

В расчетном цикле процесс расширения газов рассматривается 
как процесс, заканчивающийся в н. м. т. без предварения открытия 
выпускных органов.

Начальный период расширения характеризуется уменьшаю
щейся скоростью тепловыделения вследствие догорания топлива. 
Одновременно происходит отвод теплоты от газов в охлаждающую 
среду через стенки цилиндра. Количество отведенной теплоты зависит 
также от разности температур газов и стенок. Во время процесса рас
ширения величина охлаждающей поверхности стенок возрастает, 
но значительно быстрее уменьшается температура газов.

В результате по мере расширения газов уменьшается количество 
теплоты, отводимой от них через стенки цилиндра. Еще быстрее 
уменьшается количество теплоты, выделяющейся при сгорании 
топлива. В зависимости от соотношения количеств сообщенной газам 
и отведенной от них теплоты показатель политропы расширения 
приблизительно до середины хода поршня будет меньше показателя 
адиабаты (происходит сообщение теплоты газам), а от середины хода 
поршня — больше показателя адиабаты (происходит отвод теплоты 
от газов).

Средняя величина показателя политропы расширения изменяется 
в зависимости от нагрузки двигателя, числа оборотов, момента начала 
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впрыска и других факторов. При нормальной нагрузке и номиналь
ном числе оборотов показатель можно принимать:

для быстроходных дизелей................................................. и2 = 1,22 ч- 1,28
для тихоходных дизелей..................................................... и2 = 1,28 ч-1,32
для двигателей с принудительным зажиганием п2 = 1,20 ч-1 25.

Давление и температуру 1\ газов в конце расширения опреде
ляют по следующим уравнениям:

Pi=Р2 ; (44) 

Л = Т3 (45)

После того как найдены при помощи теплового расчета параметры 
основных точек индикаторной диаграммы двигателя, можно опреде
лить величину среднего индикаторного давления при смешанном 
процессе сообщения теплоты по формуле

(46)

Для определения среднего индикаторного давления pt цикла 
с изохорным подводом теплоты нужно в уравнение (46) подставить 
р = 1. Если в уравнение (46) подставить X = 1, то получится фор
мула для подсчета среднего индикаторного давления цикла с изо
барным подводом теплоты.

§ 71. ПРИМЕРЫ ТЕПЛОВЫХ РАСЧЕТОВ

Тепловой расчет четырехтактного дизеля Д6 без наддува
Основные данные дизеля Д6 приведены в табл. 6. Мощность 

150 л. с. при 1500 об/мин; число цилиндров i = 6; диаметр цилин
дра D = 150 мм; ход поршня S = 180 мм; степень сжатия е = 15.

Для расчета приняты следующие величины.
Давление в выпускном трубопроводе рр — 1,08 кг/см2;
Разность давлений в цилиндре во время такта выпуска рг 

и в выпускном трубопроводе рр, т. е. рг — рр = 0,1 кг/см2;
Давление в цилиндре в конце впуска ра = 0,85 кг/см2-,
Коэффициент дозарядки Д = 1,05;
Коэффициент очистки камеры сгорания = 0,2;
Коэффициент подогрева 8 = 1,04;
Коэффициент остаточных газов у = 0,03;
Показатель политропы сжатия = 1,35;
Показатель политропы расширения п2 = 1,28;

15 Моргулис 42!
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Максимальное давление цикла рцк = 65 кг/см2-, 
Коэффициент использования теплоты £ = 0,8; 
Температура газов в конце выпуска Тг =673° абс. 
Пользуясь ранее приведенными формулами, производим тепло

вой расчет.
Температура газов в начале сжатия

т _ То8 + 1ТГ 288-1,04 + 0,03-673 _ 31Qo абс
п l + i 1.03

Коэффициент наполнения

о о М8 0,85 \
0,85 ’ 1,03 1,03 1,05 _ 0 825
ЬОЗ 14 / 1,04

Часовой расход воздуха 
„ К+-60

= ъ 15оо,2- кг^ас’
где Чц — удельный вес воздуха (при нормальных условиях, т. е. при 

р0 = 1,03 кг!см2 и при То = 288° абс., = 1,224 кг/м3);
Vh — рабочий объем двигателя; Vh=0,785D2Si =0,785- 1,52 х 

X 1,8-6 = 19,1 л.
Откуда получим

О, = = 870

Коэффициент избытка воздуха

GyZ-o

где GT — часовой расход топлива в кг/час;
L'o — количество воздуха в килограммах, необходимое для пол

ного сгорания 1 кг топлива, которое можно считать рав
ным L'o = 14,3 кг/кг.

Часовой расход топлива может быть ориентировочно определен 
по удельному расходу топлива gT. Для дизеля Д6 можно принять 
gT = 0,18кг/л.с.ч. Тогда GT = gTN = 0,18- 150 — 27 кг/час. В этом 
случае

870 0 ос-а 27-14.3 2’2t>'

Температура в конце сжатия
Тс = ТагП1~1 = 310 • 150,35 =- 800° абс.
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Давление в конце сжатия

Рс = рагП1 = 0,85 • 151>35 = 32,8 кг/см2.

Степень повышения давления

Температуру Ts определяем по уравнению (41):

Т3 = + (1 + 1)[< 4- 1,985 (X—1)17,______ 1______  =
I Ртг = 800‘ 1 V 4 2I , №

= [етк 1.03(7.02+ 1,985+,98).800]7ш-2ж^ =

= 1775° абс.

Степень предварительного расширения р определяем по фор
муле (43):

р _ Д _ Тя 1775 1775
1 Т'3, 800-1,98 1585 ’

Температура в конце расширения
т, - т, (А)"- = 2-, (4)"-' _ |775 (_!+) _ 868. абс.

Давление газов в конйе расширения

= =Рз\~) ~65\-Т5-) =2,3 кг/см2.

Среднее индикаторное давление

P,=+»7^r{M₽-l)+44[l-(4)“-V

-Д-i [' -Д=т]}”°.95-+Г [1.98-0,12 +

+ - °’484) - -0^5- - °’388) =

= 2,22(0,238 + 4,08 — 1,75) = 2,22-2,57 = 5,7 кг/см2.

По данным теплового расчета может быть построена индикатор
ная диаграмма (фиг, 179, а). Линию сжатия и расширения можно 
построить по точкам, пользуясь уравнением

/ Vj у<Р2 = Р1^).

15*
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Зная среднее индикаторное давление, можно проверить тепло
вой расчет, сопоставив полученную величину мощности с мощностью, 
развиваемой двигателем в действительности.

Индикаторная мощность М(. определяется по формуле
Р 

К2/смг
50

50

40

30

20

10

м

PiVhn 5,7-19,1-1500 , ОГ)■" ■ = -----------------=182 л. с.1 900 900

Принимая механический к. п. д. =0,82, нахо
дим, что эффективная мощность Ne будет

Ne = AT-q„ = 182-0,82 = 149 л. с., 
т. е. почти соответствует действительной.

Тепловой расчет двухтакт
ен 19 ного дизеля 2Д — о0

Мощность N = 80 л. с. 
при 500 об/мин; диаметр 
цилиндра D — 190 мм\ ход 
поршня S — 300 мм\ дей-
ствительная степень сжатия

О

а — индикаторная диаграмма дизеля Д6; б — ин
дикаторная диаграмма дизеля Д .

е0= 14; отношение полезного 
хода поршня к полному 
-у- = 0,76.

Для расчета приняты 
следующие величины:

Давление продувочного 
воздуха рпр — 1,2 кг/см2-,

Температура продувоч
ного воздуха 7'пр = 300° абс.;

Температура отработав
ших газов Тг = 600° абс.;

Коэффициент остаточных 
газов 7 = 0,20;

Давление в цилиндре в 
начале сжати я ра = 1,1 кг! см2', 

Показатель политропы 
сжатия пх = 1,36;

Показатель • политропы 
расширения п2= 1,28;

Максимальное давление цикла рцк = 60 кг/см2', 
Коэффициент использования теплоты при сгорании t — 0,80.
Пользуясь приведенными формулами, производим тепловой рас

чет:
Температура газов в начале сжатия

Т Т пР +
‘а 1 . ч

305 + 0,20-600
1,20 = 354° абс.
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Коэффициент наполнения
£о Ра Тпр 1 _ 14 1-1 300 1 __ дпо

Ч. - 1 ' рпр ‘ Та ’ 1 + Г ~ 13 ’ 1 2 ’ 354 ' 1,20 ~ и,0У0‘

Часовой расход воздуха 
г 1ДЯ-60

= ~Тббо-1. 75* к^час>
где

Vh = 0,785D2SZ - J = 0,785 (1,9)2 • 3,0 • 2 • 0,76 = 12,9 л\

Рпр Д 1 1'2 288 ,7 8 ~ ^°"рГ ~Trf ~~ ,224' ТбЗ~ ‘ ~ЗбО ~ ,37 кг/м ’

Gs = 1,37 -^fooQ0]60- • 0,698 = 370 кг/час.

Часовой расход топлива

GT — grN = 0,185-80 — 14,8 кг/час.

Коэффициент избытка воздуха 

а — — 370 ___ । 7J-
а~ GTL'O ~ 14.8-14.3 - 1>/J-

Давление в конце сжатия

рс = paz'o' = 1,1 • 14|,36= 1,1 -36,3 = 40 кг‘erf.

Температура в конце сжатия

Т2= Д-ео”*-1 = 354 • 14°’36 = 354-2,58 ==915° абс.

Степень повышения давления

Х = Д« = “ = 1Д 
Рс 40

Температура в конце сгорания
Т> = 14г- + <1 + 1 > Кг _м. +1,985 (К - !)] ТЛ -—-4---------

1 L РГ2_915 J J (н + 1)=РГз~1750

= [nrS+ 1'2<7'06 + 0.99)-915] „О2+'О2).8:о-= 1855» абс.
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Степень предварительного расширения
Ts
т'я

Т3 1855 
7'2Л ~ 915-1,5 1,355.

Давление в конце расширения

₽•■=₽«« ^)"- = бо(Д^у-я_з,о«/аЛ

Температура в конце расширения

'= 1855- (-—-)0’28 = 960° абс.

Среднее индикаторное давление

X )}- °'95 I1-5-0,355 + -0,518)-

— (1 — 0,388)] = 2,92 (0,533 4- 3,50 — 1,70) =

= 2,92-2,33 = 6,8 кг/см2.

Среднее индикаторное давление, отнесенное к полному ходу 
поршня,

Р: = р'.^- = 6,80 • 0,76 = 5,17 кг/см2.
1 i о

Индикаторная мощность

д/ _ £№ _ 5.17-17-500 _ до . „ 
z— 450 “ 450 ~ Л'

Принимая механический к. п. д. = 0,78, находим эффектив
ную мощность:

2Ve== ^1)^ = 98-0,78 = 77 л. с.,

что практически соответствует действительной мощности 80 л. с.
По данным теплового расчета может быть построена индикатор

ная диаграмма, показанная на фиг. 179, б.
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ГЛАВА XVI

ПРОЦЕСС ПРОДУВКИ ДВУХТАКТНЫХ ДВИГАТЕЛЕЙ

§ 72. ИСТЕЧЕНИЕ ГАЗА ИЗ СОСУДА

Во время выпуска и продувки происходит истечение газов 
из цилиндра в выпускной коллектор и из продувочного ресивера 
в цилиндр.

Количество газов Дб, вытекающее из сосуда через отверстие, 
определяется следующим уравнением:

XG = |1^ТгДС (47)

где р. — коэффициент расхода, зависящий от формы и состояния 
поверхности стенок отверстия;

f — сечение отверстия в ' ж2;
w — скорость газа в м/сек\

— удельный вес газа в отверстии в кг/ж3;
Д/— промежуток времени, в течение которого происходит про

цесс истечения, в сек.
Произведение скорости газа на удельный вес представляет собой 

количество газа, протекающее через единицу площади поперечного 
сечения (ж2) за единицу времени (сек.) и определяется из уравнения

= Ф l/v-. (48)

где рц ■— давление в кг/м2-,
— удельный объем газов в сосуде, из которого происходит 

истечение, в ж3/кг;
<|> — коэффициент, зависящий от отношения давлений ; 

здесь — давление газов в сосуде, ар — давление окружающей 
среды.

Поэтому получаем
Дб^Д/ф/-^.' (49)

Величина fbt представляет собой так называемое время-сечение, 
т. е. произведение времени истечения на площадь отверстия. Время- 
сечение может быть постоянным или меняться в процессе истечения 
газов.

Зависимость коэффициента ф от отношения давлений -у показана 
с помощью кривых на фиг. 180. Особенность протекания этих кривых 
заключается в том, что до определенной критической величины —1- 
коэффициент ф остается постоянным, а затем начинает уменьшаться.
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Критическое отношение давлений , при котором коэффициент^ 
начинает уменьшаться, определяется уравнением

2g/e 
k - 1

(50)

где k — показатель адиабаты 
для данного газа при 
соответствующей тем
пературе.

k

При — > (1 коли- 
г Р \ 2 J

чество газа, вытекающего из 
сосуда (расход газа), не зави
сит. от давления р.( в сосуде. 
Такое истечение газа назы
вается надкритическим. 

k
ГТ Рц k + 1 \ k~1При) рас

ход газа при уменьшении дав
ления ри также уменьшается и 
достигает нуля, когда давления 
рци р делаются равными. Этот 
процесс истечения называется 
подкритическим. При подкри
тическом истечении

й+i

(51)

где g —ускорение силы тяжести, равное 9,81 м/сек?.
Приведенные выше соотношения относятся к адиабатному про

цессу истечения без подвода и отвода теплоты.

§ 73. СХЕМА расчета выпуска и продувки

Процесс газообмена двухтактных двигателей (выпуск и продувка) 
состоит из нескольких фаз.

Сначала открываются выпускные органы, клапаны или окна 
(точка 7, фиг. 176) и происходит свободное истечение газов из цилин
дра в атмосферу. До точки 1а истечение будет происходить при над
критическом отношении давления в цилиндре к давлению в выпуск
ном трубопроводе-^- . В точке 1а начинается подкритическое исте
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чение. Первая фаза газообмена заканчивается в момент открытия 
продувочных органов (точка 2). К этому времени давление в цилин
дре снижается приблизительно до давления продувочного воздуха.

Вторая фаза газообмена начинается в момент открытия продувоч
ных органов и продолжается в течение периода одновременного откры
тия продувочных и выпускных органов до точки 3. Во время этого 
периода одновременно происходят два процесса: истечение газов 
из цилиндра и поступление в цилиндр продувочного воздуха. У дви
гателей с наиболее эффективными системами продувки продукты 
сгорания вытесняются свежим воздухом. Добиться полного вытесне
ния остаточных газов воздухом не всегда удается, и в той или иной 
мере происходит их перемешивание. Вследствие перемешивания 
продувочного воздуха с продуктами сгорания коэффициент оста
точных газов увеличивается и значительная часть воздуха вместе 
с продуктами сгорания выходит через выпускные окна или клапаны.

Третья фаза газообмена (от точки 3 до точки 4) бывает двух видов. 
Если сначала закрываются продувочные органы, то третья фаза 
представляет собой истечение газов из цилиндра в выпускной коллек
тор после прекращения подачи продувочного воздуха. Тогда эта фаза 
является вредной для работы двигателя. Если выпускные органы 
закрываются раньше продувочных, третья фаза заключается в допол
нительном поступлении свежего воздуха (смеси) после окончания 
продувкиВ этом случае двигатель работает с наддувом. Выпускные 
и продувочные органы могут закрываться одновременно. Тогда третья 
фаза газообмена отсутствует.

Расчет продувки сводится к определению по каждой фазе газо
обмена требуемого время-сечения для возможности истечения 
необходимого количества газа. По первой фазе должно быть подсчи
тано необходимое время-сечение 2/А/ для выпуска газов и умень
шения давления в цилиндре рц к моменту открытия продувочных 
органов до давления продувочного воздуха р . По второй фазе 
должно быть подсчитано необходимое время-сечение продувочных 
органов для впуска в цилиндр продувочного воздуха и время-сечение 
выпускных органов для выпуска из цилиндра отработавших газов 
вместе с избыточным продувочным воздухом.

Аналитический расчет процесса газообмена двухтактного двига
теля представляет собой весьма сложную математическую задачу. 
Существует несколько методов такого расчета, разработанных совет
скими учеными А. С. Орлиным, Н. М. Глаголевым и др. Для. упро
щения расчета делают ряд допущений: принимают объем цилиндра 
постоянным, несмотря на продолжающееся движение поршня, не 
учитывают теплообмена между газами и стенками цилиндра и пр.

В результате расчета находят необходимое время-сечение и сра
внивают его с располагаемым время-сечением. Располагаемым назы
вается время-сечение, которое может быть получено на двигателе 
при намеченной конструкции органов газораспределения. Если 
располагаемое время-сечение соответствует расчетной величине, 
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значит конструктивные элементы органов газораспределения выбраны 
правильно. В том случае, когда располагаемое время-сечение 
меньше необходимого, приходится изменять размеры органов газо
распределения (окон, клапанов) или моменты открытия и закрытия, 
т. е. фазы газораспределения.

Упрощенный расчет процесса газообмена без решения сложных 
математических задач может быть выполнен следующим образом.

Начиная с намеченного момента открытия выпускных органов, 
рассматривают процесс газообмена за небольшой (элементарный) 
промежуток времени Дб, соответствующий углу поворота криво
шипа на 5 или 10°. В течение этого промежутка времени считают 
постоянными объем цилиндра давление и температуру газов 
в цилиндре рц и Т , давление в выпускном коллекторе рр. С целью 
упрощения расчетов можно также считать процесс выпуска адиабат
ным. Для заданного промежутка времени Д tt подсчитывают вели
чину время-сечения выпускных органов (Д/. При этих условиях 
можно подсчитать количество газов Дб, вытекающее из цилиндра 
за время Дб. Для этого можно воспользоваться формулами, относя
щимися к истечению газов из сосуда с постоянным объемом, приве
денными в § 72. Зная величину Дб, можно определить давле
ние и температуру оставшихся в цилиндре газов и 7\ при помощи 
следующих формул.

Сначала находим количество газов Дб:

Дб = р-fД/ф 1/^~ кг’ (52)
Г V ц

где [1 — коэффициент расхода, равный 0,65—0,8;
/Д t — время-сечение в м2 сек;

ф — коэффициент, зависящий от величины отношения , 
определяемый по кривым на фиг. 180;

Рц — давление в цилиндре в начальный момент в кг/м2;
v — удельный объем в м3/кг при давлении рц и температуре Тц. 
Удельный объем определяется из уравнения

где R — газовая постоянная, которая зависит от состава газов; для 
воздуха R = 29,27 кг.

Далее определяем количество газов в цилиндре по окончании 
промежутка времени Д б:

б1 = бц —Дб/са. (53)

Количество газов бц определяем по уравнению

КТц или
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Затем находим удельный объем Vi в конце промежутка вре
мени Д t:

^,= >. (54)

Наконец, определяем давление и температуру газов в конце про
межутка времени Д tx по уравнениям зависимости давления и темпе
ратуры от объема газов при адиабатном процессе:

После этого рассматриваем следующий промежуток времени Д^2. 
Исходными считаем величины Gi, pv, Т х, vt. Снова подсчитываем 
величину время-сечения /Д t2 и находим величины G2, Р2, ^2 и и2-

С помощью таких последовательных подсчетов можно найти 
давление в цилиндре в момент открытия продувочных органов. 
Если давление газов больше давления продувочного воздуха, то при 
работе двигателя будет происходить заброс газов в продувочный 
ресивер, т. е. время-сечения выпуска недостаточно. При слишком 
большом время-сечении выпуска давление в цилиндре в конце пер
вой фазы газообмена будет ниже давления в продувочном ресивере. 
В этом случае не используется возможность увеличения время-сече
ния продувки.

По результатам подсчетов может быть построена кривая изме
нения давления в цилиндре.

Таким же методом может быть исследован процесс выпуска 
во время продувки и процесс продувки. Так как в этом случае одно
временно происходит истечение газов из цилиндра через выпускные 
окна или клапаны и поступление продувочного воздуха в цилиндр, 
расчет значительно усложняется. Производить расчет упрощенным 
методом можно рассматривая процессы выпуска и продувки за эле
ментарный промежуток времени Д^ как последовательные.

Сначала подсчитываем количество газов ДО, вытекающее через 
выпускные органы в выпускной коллектор в течение промежутка 
времени Д^ и определяем 7\ и G,, предполагая, что воздух 
в цилиндр не поступает. Затем находим количество продувочного 
воздуха ДОв, поступающего в цилиндр, предполагая, что давление 
и температура в цилиндре остаются постоянными и разными и 7\, 
а выпуск газов прекращается. Если предположить далее, что 
в цилиндре-происходит перемешивание воздуха с газами, то темпе
ратуру смеси Т' после окончания поступления воздуха за проме
жуток времени Д/ можно определить по уравнению

_  GjT 1 + &Gei
1 Gj + Дбй (57)
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Вес газов Gt определяем по формуле
+ (58)

Удельный объем v\ определяем по общему объему и весу 
газов Gi.

Давление р\ определяем по характеристическому уравнению: 

p'v' = RT1 или р'=ДД. (60)

Затем расчет повторяют для следующего элементарного проме
жутка времени Д t и т. д.

Подобным же методом может быть произведен расчет третьей 
фазы газообмена.

§ 74. ОПРЕДЕЛЕНИЕ РАСПОЛАГАЕМОГО ВРЕМЯ-СЕЧЕНИЯ ПРОДУВКИ 
И ВЫПУСКА

Выпускные и продувочные органы большинства двухтактных 
двигателей представляют собой перекрываемые поршнем окна или 
клапаны.

Проходное сечение окон f равно произведению их ширины b 
на высоту h открытой части:

f — bh м2.
Высота открытой части окон h равна пути, пройденному поршнем 

от начала открытия А до положения X (фиг. 181).
Продолжительность открытия окон Д/ можно определить по углу 

поворота кривошипа а:

А/ = -----— = сек. (61)360 п би '
"60"

Время-сечение равно произведению сечения на время:
Уfbt = ■ Ь^а м2сек. (62)

Показанная на фиг. 181 заштрихованная площадь Z равна сумме 
произведений h на Да с учетом масштабов этих величин:

Z = 2 /гДат^о лш2, (63)
где тт. — масштаб хода поршня в мм/мл

■гг2 — масштаб углов поворота кривошипа в мм/град.
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На фиг. 181 показана зависимость хода поршня от угла а пово
рота кривошипа. Необходимые данные для построения такой кривой 
приведены ниже, в гл. XIX (табл. 16).

Построив зависимость перемещения поршня S от угла поворота 
кривошипа а, находим величину Z с помощью планиметрирования

Фиг. 181. Зависимость время-сечения окон от перемещения поршня.

или применяя кальку-миллиметровку (прозрачную бумагу с нане
сенной сеткой). Зная величину Z, можно найти время-сечение по урав
нению

------  ------—• (64) ' 6п т1 тг

Подобным же методом определяют 
время-сечения клапанов. Необхо
димо прежде всего построить зависи
мость подъема клапана h от угла 
поворота кривошипа а. Проходное 
сечение клапана fK определяем по 
формуле

Фиг. 182. Определение проходного
сечения клапанов.Лс = ,rdc;Acosl3> (65)

где dCp — средний диаметр клапана в м (фиг. 182);
h% — подъем клапана до момента х;

р — угол наклона фаски клапана.
Для клапанов заштрихованная площадь Z также равна 

Z = 2 h\xm1m2 мм\
где h — подъем клапана в м\

а. — угол поворота кривошипа, начиная от момента открытия 
клапана, в град.

Время-сечение определяем по формуле
2W = Z dcP cos ₽ -tJ------5-----—. (66)

ср 1 6n fflj т2
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ГЛАВА XVIJ

ОПРЕДЕЛЕНИЕ РАЗМЕРОВ КОМПРЕССОРОВ И ПРОДУВОЧНЫХ 
НАСОСОВ

§ 75. МОЩНОСТЬ, РАСХОДУЕМАЯ НА ПРИВОД КОМПРЕССОРА
Назначение компрессоров, применяемых для наддува и про

дувки, заключается в подаче сжатого воздуха (смеси) в цилиндры 
двигателя. Если в компрессоре происходит адиабатное сжатие, 
то работу, необходимую для сжатия и подачи 1 кг воздуха в цилиндр, 
можно подсчитать, пользуясь выражением

Фиг. 183. Процесс адиабатного 
сжатия в координатах pv.

Ьад = -^(Т2~Тг) кем, (67)

где ср — теплоемкость газа при по
стоянном давлении в 
ккал!кг-град',

7\ и Т2—температура газа в начале 
и в конце сжатия в °абс.;

А — тепловой (термический) 
эквивалент единицы ра
боты; А = ккал/кгм. '

На фиг. 183 показан процесс адиабатного сжатия в координа
тах pv. Заштрихованная площадь представляет собой работу адиа
батного сжатия и выталкивания Lad и равна сумме работ сжатия 
1—2—2'—Г и выталкивания 2—3—3'—2' за вычетом работы, совер
шаемой атмосферным давлением Г—1—3"—3'.

Адиабатная работа сжатия и выталкивания Lad может быть выра
жена в виде функции (зависимости) отношения конечного и началь
ного давления —■ и начальной температуры газа 7\.

При адиабатном процессе 1
■Ц “ Ш ' • <68>

т.Подставляя выражение из уравнения (68) в уравнение (67), 

получим выражение Lad в виде зависимости от — и 1\: р\
Ьад = (Л-Л) == -£• 7\ - 1) =

_  СР 'Г
~ А 1

k— i
~k~

— 1 кем. (69)
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Для нормальных условий принимают Ту = 288° абс.; ру = 
= 1,03 кг/см2.

При температурах воздуха, которые бывают в компрессорах 
для наддува, величины теплоемкости воздуха и показателя адиа
баты можно принимать ср = 0,24 ккал/.кг-град и k = 1,4.

На фиг. 184 приведены 
результаты подсчетов Ла3для 
указанных выше величин Ту, 
Р\, ср и k.

В действительности ра
бота сжатия и выталкивания 
обычно больше адиабатной 
работы сжатия, так как часть 
затрачиваемой работы расхо
дуется на преодоление сил 
трения и на потери от пере
текания воздуха через не
плотности. Эта часть работы 
преобразуется в теплоту. По
этому температура воздуха 
в конце действительного 
процесса сжатия 
при адиабатном

Отношение 
работы сжатия 
ствительной LK
адиабатным к. п. д. цад:

Фиг. 184. Изменение адиабатной работы 
сжатия в зависимости от давления в конце 

сжатия рг.

выше, чем 
сжатии.

адиабатной 
Lad к дей- 
называется

^ад
"Had t (70)

Мощность, расходуемая на привод компрессора NK, определяется 
по формуле

М - л. с., (71)
к 1Ьт\к

где GCeK — секундный расход воздуха в кг/сек-,
— общий к. п. д. компрессора, равный произведению 

адиабатного к. п. д. Т]а5 на механический к. п. д. -q^,, 
учитывающий механические потери от трения в подшип
никах, передаточном механизме и других деталях 
(Дк = 'W'lJ-

§ 76. ОПРЕДЕЛЕНИЕ ОСНОВНЫХ РАЗМЕРОВ ПОРШНЕВЫХ КОМПРЕССОРОВ

Основные размеры поршневых компрессоров определяют по задан
ной производительности, т. е. по секундному расходу воздуха G сек:

6свк = 1ооо"бо кг!сек\ (72) 
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здесь V h—рабочий объем цилиндров компрессора в дм3 или в л;
Vh = Q,785D*Siz,

где D — диаметр цилиндра в дм;
S — ход поршня в дм;
i — число цилиндров;
z — коэффициент, зависящий от способа действия (для ком

прессора простого действия z = 1, а для компрессора 
двойного действия z = 2);

п —• число оборотов коленчатого вала компрессора в минуту;
— коэффициент наполнения, который изменяется в преде

лах 0,75—0,85;
70 — удельный вес воздуха, при нормальных атмосферных 

условиях (р = 760 мм рт. ст. и То = 288° абс.), равный 
1,224 кг/м3.

Из уравнения (72) находим 
у __ 60- IQOOtjgg/c

h ~ TQvIoW

Фиг. 185. Индикаторная диаграмма 
поршневого компрессора.

или
у. = 0,785D2Szz = _60QQ0G^ .

В этом выражении ход порш
ня S можно заменить произведе- 
нием и :

Vh = 0,785П34- iz = 60000Gc“ [L и т)01о»

откуда
600000^— дм_ (73)

Отношение хода поршня к диаметру у поршневых компрессо
ров, применяемых для наддува и продувки, колеблется в довольно 
широких пределах — от 0,5 до 1,0.£

Величины -р-, г, z выбирают в зависимости от общей компо- 
30новки двигателя. Так например, у двигателй Д один общий

поршневой компрессор установлен в ряд с рабочими цилиндрами.
У некоторых мощных тихоходных двухтактных двигателей 

на каждый цилиндр устанавливают индивидуальный компрессор.
На фиг. 185 показана индикаторная диаграмма поршневого ком

прессора. По диаграмме видно, что после окончания хода нагнета
ния, состоящего из процессов сжатия (/—2) и выталкивания (2—3) 
начинается расширение воздуха, оставшегося во вредном простран
стве (3—4). Чем меньше зазор между крышкой цилиндра компрес
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сора и днищем поршня, тем меньше вредное пространство и.тем 
выше коэффициент наполнения компрессора. Разрежение при вса
сывании (4—1), также определяющее коэффициент наполнения 
компрессора, зависит от проходного сечения и конструкции впуск
ных клапанов.
§ 77. ОПРЕДЕЛЕНИЕ ОСНОВНЫХ РАЗМЕРОВ КОЛОВРАТНЫХ КОМПРЕССОРОВ

Схема и принцип действия коловратных компрессоров показаны 
на фиг. 96. В корпусе насоса вращаются два двух- или трехлопаст
ных ротора. Оба ротора захватывают воздух и переносят его 
из полости всасывания в полость нагнетания. Для повышения равно
мерности работы компрессора роторы изготовлены с винтовыми 
лопастями. Примером такого компрессора может служить продувоч
ный насос автомобильных дизелей ЯАЗ-204 и ЯАЗ-206.

Производительность коловратного компрессора определяется 
выражением

GceK^=2-Q,785 кг/сек, (74)

где D — наружный диаметр ротора в дм;
I — длина ротора в дм;
X — отношение объема впадин ротора к описанному вокруг 

него объему цилиндра (для двухлопастных роторов X — 
— 0,53 -г- 0,60, а для трехлопастных X = 0,48 -э- 0,53);

■% — коэффициент наполнения;
То — удельный вес воздуха при нормальных условиях (темпе

ратуре и давлении) в кг/м3.
Подобно тому как для поршневых компрессоров величина S 5

была заменена через D , для коловратных компрессоров длину 

ротора I можно заменить отношением D колеблется
в пределах 0,5—1,5 в зависимости от конструктивных особенностей 
компрессора.

Преобразуя уравнение (74), находим
3 / G^-60000 " д

D = -i/ ------ -------------- дм. (75)
V 2-0.785-д--Лпт]и-'о

Коэффициент наполнения коловратных компрессоров 0,6 -э- 
-н 0,75.

Мощность, необходимая для привода компрессора, может быть 
подсчитана по формуле (71). Адиабатный к. п. д. т]ад у коловрат
ных компрессоров составляет 0,5—0,7. Вследствие возможных уте
чек воздуха между роторами и корпусом коловратные компрессоры 
применяют для сравнительно небольших давлений наддува или 
продувки 1,3—1,5 кг1см\ При таких давлениях утечки воздуха 
не слишком велики.

16 Моргулис 421
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§ 78. ОПРЕДЕЛЕНИЕ ОСНОВНЫХ РАЗМЕРОВ ЦЕНТРОБЕЖНЫХ 
КОМПРЕССОРОВ

Центробежные компрессоры имеют по сравнению с поршневыми 
и коловратными ряд преимуществ: малые габаритные размеры, 
сравнительно высокий к. п. д. и отсутствие пульсаций давления 
нагнетаемого воздуха. В последние годы достигнуто значительное 
повышение к. п. д. центробежных компрессоров. Этим объясняется

Фиг. 186. Схема центробежного ком
прессора.

широкое применение центробеж- 
ных-компрессоров для наддува или 
продувки двигателей разных типов.

Схема центробежного компрес
сора показана на фиг. 186. Воздух 
входит в компрессор через отвер
стие, имеющее диаметр D вх, и по
падает на вращающийся напра
вляющий аппарат 4, придающий 
воздуху вращательное движение. 
Это необходимо для того, чтобы 
уменьшить гидравлические потери 
от ударов о лопатки при поступле
нии воздуха на крыльчатку 1. 
Вращаясь вместе с крыльчаткой, 
воздух центробежной силой отбра
сывается к ее наружному краю. 
Окружная скорость у наружного 
края крыльчатки, имеющей диа
метр D к, достигает 250—350 м/сек. 
Вследствие такой высокой окруж
ной скорости выходящий из 

крыльчатки воздух имеет большую кинетическую энергию. Пре
образование кинетической энергии в потенциальную — скорости 
в давление — происходит в расположенном вокруг крыльчатки 
диффузоре 3. Здесь проходное сечение постепенно увеличивается,
скорость воздуха уменьшается, а давление возрастает.

Затем воздух из корпуса 2 компрессора поступает для наддува 
или продувки.

Основные размеры центробежного компрессора определяются 
его производительностью, т. е. секундным расходом воздуха GceK. 
Зная GceK и удельный вес поступающего в компрессор воздуха 70, 
можно определить секундный объем VCeK воздуха, входящего 
в компрессор, т. е.

ту __  GceKи Сек 
*0

(76)
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С другой стороны, секундный объем воздуха, входящего в компрес
сор, VceK равен произведению скорости воздуха сах на сечение Fax 
входного отверстия:

V = с F к сек '■'вх* вх- (77)

Приравнивая правые части выражений (76) и (77), находим

с F = '■'вХ1 вх
Осек

То

ИЛИ

„ __ Осек .
ч Р ’ 1о' вх

(78)

здесь сах— входная скорость воздуха, составляющая обычно 50— 
90 м/сек:,

G се1(—секундный расход воздуха в кг/сек-,
То — удельный вес воздуха, равный 1,224 кг/м3-,

Fax — сечение входного отверстия в м2 (Fax — 0,785D2x , 
где D еХ — диаметр входного отверстия в м).

Наружный диаметр крыльчатки DK обычно составляет 
(1,6—2,1)0 вх.

Необходимая окружная скорость для получения заданного дав
ления р2 может быть подсчитана по уравнению

Г U ,Lad^-tl гидрат кгм/кг, (79)

где т]гидР — гидравлический к. п. д., равный 0,55—0,80.
Величину Lad можно определить при помощи графика на фиг. 184.
Окружная скорость на ободе крыльчатки и равна

%DKnи — - * ■■ м сек.ьи

Следовательно, число оборотов крыльчатки компрессора в минуту 
будет

60 -./ Ladg
г 1\гидр

(80)

Адиабатный к. п. д. центробежных компрессоров, применяемых 
для наддува поршневых двигателей внутреннего сгорания, состав
ляет = 0,55 -т- 0,78.

16*
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ГЛАВА XVIII

ОПРЕДЕЛЕНИЕ ОСНОВНЫХ РАЗМЕРОВ ГАЗОВЫХ ТУРБИН, 
ПРИВОДИМЫХ В ДВИЖЕНИЕ ОТРАБОТАВШИМИ ГАЗАМИ

§ 79. ПРИНЦИП ДЕЙСТВИЯ ГАЗОВОЙ ТУРБИНЫ

Существует два типа турбин (фиг. 99) — активные и реактивные. 
У активных турбин (фиг. 99, в) уменьшение давления и приращение 
скорости газов происходит только в сопловом аппарате, а на рабочем

Фиг. 187. Построение профиля лопаток газовой турбины: 
а — лопатки соплового аппарата; б — лопатки рабочего колеса.

колесе происходит изменение направления движения газов. У реак
тивных турбин (фиг. 99, б) в сопловом аппарате преобразуется в кине
тическую энергию только некоторая часть потенциальной энергии; 
остальная часть потенциальной энергии преобразуется в кинети
ческую при прохождении газов через суживающиеся каналы между 
лопатками рабочего колеса. Современные газовые турбины бывают, 
как правило, реактивными.

Характер изменения давления, температуры и скорости газов 
показан на фиг. 99.

Газ входит в сопловой аппарат со сравнительно небольшой ско
ростью с0, направленной по оси турбины. В сопловом аппарате ско
рость повышается до величины Ci. Одновременно изменяется и направ
ление скорости. Угол ас, который скорость газа образует с направ
лением, перпендикулярным к оси вращения колеса, составляет обычно 
20—28°. Величина скорости газов С; по выходе из соплового аппарата 
определяется разностью (или перепадом) давлений и р2, от которой 
в свою очередь зависит соотношение между начальной 7\ и конеч
ной Т2 температурами. Попадая на рабочее колесо, газы, имеющее 
окружную скорость и, движутся по отношению к рабочим лопаткам 
с относительной скоростью Wi. Скорость Wi равна геометрической 
сумме абсолютной скорости и переносной и. Для определения 
величины а?! строят треугольник скоростей на входе в рабочее 
колесо (фиг. 187).
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При выходе *из рабочего колеса относительная скорость газов 
равна w2. В реактивной турбине скорость w2 больше скорости 
Складывая (геометрически) относительную скорость w2 с окружной 
скоростью и можно получить абсолютную скорость на выходе 
из колеса с2. Для определения скорости с2 строят треугольник ско
ростей на выходе из колеса (фиг. 187). Так как в рабочем колесе про
исходит преобразование кинетической энергии в механическую 
работу, скорость газов на выходе из колеса с2 значительно 
меньше С\. Чем меньше скорость с2, тем меньше потеря кинетической 
энергии.

§ 80. РАСПОЛАГАЕМАЯ ЭНЕРГИЯ ОТРАБОТАВШИХ ГАЗОВ

Расширение отработавших газов двигателя в сопловом аппарате 
и в рабочем колесе газовой турбины приближенно можно считать 
адиабатным. Работа адиабатного расширения, преобразуемая в кине
тическую энергию газов, может быть вычислена по формуле

Laa.T=^r (Л — Т2) кгмрсг, (81)/Г

где ср—теплоемкость газов при постоянном давлении: 
в ккал/кг-град.

7\ и Т2 — температура газов в начале и в конце расширения в °абс.;
А—термический эквивалент работы в ккал/кгм

Адиабатная работа может быть выражена в зависимости от началь
ной температуры и отношения конечного и начального давлений:

Lad.T~

k— 
~k

кгм!кг. (82)

Величины показателя адиабаты k и теплоемкости ср зависят 
от температуры и состава'газов. Показатель адиабаты для расчета 
газовой турбины, в которой используются отработавшие газы, можно 
принимать k = 1,3 -г- 1,35, а теплоемкость ср= 0,28.

При подстановке этих величин в уравнение (82) получим

Lad. т = 1197\ (1 - кгм/кг-, (83)

здесь 8 = -т3-.
Рч

Для облегчения расчетов на фиг. 188, а показаны зависимости 
£0(Э Г от Тх и 8. При помощи этого графика можно, зная начальную 
температуру газов, начальное и конечное давления и р2, определить 
величину адиабатной работы LaS T. Пример определения Lad т 
показан штриховой линией.
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На фиг. 188, б приведена кривая, представляющая зависимость 
_щ_ _ §о,25 от §. Пользуясь этой кривой, можно найти темпера- 
* 2

ТУРУ Тч. Так, например, при 3 = 2,8 конечная температура Т2 = 
= т>

1,294'

Фиг. 188. Графики зависимостей:
а—зависимость адиабатной работы расширения La& ? от начальной температуры 7\ и отно- 

Тшения давлений 5; б—зависимость отношения температур от отношения давлений 6.1 2

§ 81. ОПРЕДЕЛЕНИЕ ОСНОВНЫХ РАЗМЕРОВ СОПЛОВОГО АППАРАТА

При расчете газовой турбины сначала должна быть выбрана 
степень реактивности р, которая определяет отношение адиабатной 
работы расширения газов в рабочем колесе Lad к к общей адиабат
ной работе расширения газов в сопловом аппарате и рабочем 
колесе Lad T, т. е.

р — 'к .
L-ao- Т

У турбин, предназначенных для использования энергии отрабо
тавших газов, степень реактивности р составляет 0,10—0,15 при 
малом перепаде давлений и малых размерах турбины и 0,25—0,4 
при большом перепаде давлений и больших размерах турбин.

Если известны начальное давление газов в турбине рг и начальная 
температура 7\, можно по формуле (83) или по графику на фиг. 188 
найти величину всей адиабатной работы расширения Lad_ т, прини
мая давление рг равным давлению окружающей среды р0. По выбран
ной степени реактивности могут быть найдены величины адиабатной 
работы расширения в сопловом аппарате Lad_ с и в рабочем колесе Lad K.

Пользуясь кривыми на фиг. 188 и зная величину работы Lad.o 
и начальную температуру 7\, можно найти сначала величину 3
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в сопловом аппарате, а затем давление рс и температуру Тс по выходе
из него.

В сопловом аппарате потенциальная энергия газов преобразуется
в кинетическую, которая для 1 кг газа равна С1

2g 1
Если считать начальную скорость газов на входе в сопловой

аппарат равной нулю и пренебречь потерями, то кинетическая энер
гия газов будет равна работе расширения:

Lad.c = ^ кем/кг

или скорость газа на выходе из соплового аппарата будет

Ci = V^g^ad,с м/сек. (84)

Чтобы учесть потери энергии в сопловом аппарате от трения 
газов о лопатки и от вихревых движений, в уравнение (84) вводят 
коэффициент скорости ср, равный 0,95—0,98. Тогда

G = ? V ZgLad. С м/сек. (85)
Определив скорость q на выходе из соплового аппарата, подсчи

тывают ее осевую составляющую сх:
сл = q sin а, м/сек, (86)

где угол аг = 20 -г- 28°.
Зная осевую скорость газов, находят величину необходимого 

проходного сечения соплового аппарата по формуле

I с сх

где GceK — секундный расход отработавших газов в кг/сек-, 
— удельный вес газов по выходе из соплового аппарата 

в кг/м?.
Удельный вес газов можно определить по формуле

Ъ = То «г/ж3, (88)
Ра1 с ам)

где То — 1,224 кг/м* (удельный вес воздуха при давлении р0 
и температуре То);

рс и Тс — давление и температура газов по выходе из соплового 
аппарата;

р0 и То — давление и температура, соответствующие нормальным 
условиям (р0 = 1,033 кг/см2 и То = 288° абс.);

а — коэффициент избытка воздуха;
£0 — количество воздуха, необходимое для сжигания 1 кг 

топлива.
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Проходное сечение Fc представляет собой произведение высоты 
лопатки hc на длину окружности, проходящей через середину высоты 
лопаток kDcp. Часть этого сечения занимает толщина лопаток, 
что учитывается коэффициентом т, равным 0,90—0,95.

Таким образом,
^c=^Dcp м2. (89)

Отношение высоты лопатки к среднему диаметру изменяется•-'ср 
в пределах 0,1—0,2.

Выбрав величину - , на основании данных о выполненных•-'ср 
конструкциях определяют DCp.

Ширину (хорду) лопатки Ьс выбирают в зависимости от высоты 
лопатки hc, т. е. Ьс = (0,4 0,8) hc. Шаг (расстояние) между лопат
ками tc определяется из соотношения tc = (0,7 -г- 1,0)6с.

Подсчитав величины ах, Ьс и tc, можно построить профиль 
лопатки соплового аппарата (фиг. 187).

§ 82. ОПРЕДЕЛЕНИЕ ОСНОВНЫХ РАЗМЕРОВ ПРОТОЧНОЙ ЧАСТИ 
РАБОЧЕГО КОЛЕСА

При проектировании лопаток рабочего колеса прежде всего 
нужно выбрать отношение —. Величина отношения = 0,40 ei ci
-т- 0,48.

Выбрав —, можно найти величину окружной скорости и. Из усло- С]
вий прочности лопаток окружная скорость не должна превышать 
300—350 м/сек.

Затем находят число оборотов рабочего колеса по формуле 

и — -^п м/сек или и = об/мин. (90)
60 тс© ' ’

Диаметр рабочего колеса D равен диаметру соплового аппарата.
После этого нахо’дят относительную скорость wlt с которой газы 

входят на лопатки рабочего колеса. Для этого строят треугольник 
/скоростей газов на входе в рабочее колесо. Относительная скорость 
является результатом геометрического сложения скоростей ст и и. 
Направление скорости wL, т. е. угол р, определяется из треугольника 
скоростей.

У реактивных турбин при прохождении газа через лопатки рабо
чего колеса происходит увеличение относительной скорости до вели
чины ш2.

Приращение скорости определяется по формуле
1 2 2Г2 W,2 — W[

Lad.K — I— ---- кем/кг,
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откуда

^2 = Ф + (91)

где ф — коэффициент, учитывающий потери от трения газа о лопатки 
и равный 0,90—0,95.

Направление скорости определяется из условия постоянства 
секундного расхода газа GceK на входе и на выходе из рабочего 
колеса.

Расход газа равен

GCeK = hwisin Ркг/сек, 

где sin ₽ j — осевая скорость газа на входе в рабочее колесо 
в м/сек.

С другой стороны,

GceK — 12^2 sin Р 2^2 KZlceK,

где wx sin р 2 — осевая скорость на выходе из рабочего колеса 
в м/сек-,

Т 2 — удельный вес газа на выходе из рабочего колеса 
в кг/мъ -

Температуру газов на выходе из рабочего колеса Т2 можно опре
делить, пользуясь диаграммой нафиг. 188. Давление равно давле
нию окружающей среды р0.

Проходные сечения Fx и F2 на входе и на выходе из колеса опре
деляют по формулам

Pi Срх м ,

Р2 — 'С2^27С^ср2 м2‘

Приравняв величины секундных расходов газа GceK на входе 
и выходе из рабочего колеса, получим

bWiPi/^bOV11^^-
откуда

sinp2 = -^-.-J-.-jJ-sinpr (92)
12 ^2 Г 2

После того как будут найдены величина и направление скорости ш2, 
можно построить треугольник скоростей на выходе из рабочего 
колеса (фиг. 187) и определить абсолютную скорость выхода с2.

По углам ₽! и производят построение профиля лопатки рабо
чего колеса.
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§ 83. МОЩНОСТЬ ТУРБИНЫ И К. П. Д

Мощность, развиваемую газовой турбиной, определяют по фор
муле

= л. с. (93)

Величину адиабатной работы Lad T определяют при помощи 
кривых на фиг. 188. Чем больше начальное давление и темпера
тура Ту, тем больше Lad т. Начальное давление газов перед турбиной 
у дизелей с небольшим наддувом составляет 1,4—1,5 кг/см2, у дизе
лей со средним наддувом 1,8—2,2 кг/см2 и у дизелей с высоким надду
вом 3—3,5 кг/см2. Температура газов перед турбиной у двухтактных 
дизелей равна 300—500° С, а у четырехтактных дизелей 450—700° С. 
У бензиновых двигателей с электрическим зажиганием давление 
перед турбиной 1,3—1,4 кг/см2, а температура газов достигает 900— 
1000° С.

К. п. д. газовой турбины равен произведению адиабатного 
к. п. д. т1а3, т и механического к. п. д. т\м, т. е.

1Г1г=1)аЭ.Г1)л«-

Адиабатный к. п. д. зависит от потерь в сопловом аппарате, 
на рабочем колесе и с выходной скоростью.

Потери кинетической энергии в сопловом аппарате

LrC = Laa.r(l-92)(l -Р)- (94)

При = 0,95 -э- 0,97 и р = 0,2 величина Lr0 = 7ч- 8%. 
Потери энергии в рабочем колесе

LrK = Laa.r(l-n (95)

При ф = 0,90 ч- 0,95 величина LrK = 10 ч- 19%.
Потери с выходной скоростью ЬГСг при сг = 150 ч- 200 м/сек 

будут равны ЬГс2 = 6 ч- 9%.
Сумма всех потерь составляет 25—30%, а адиабатный к. п. д. 

W т = 0,70 -ч- 0,75.
Механический к. п. д. турбины составляет т1(! = 0,95 ч- 0,98.
Общий к. п. д. турбины = 0,67 ч- 0,73.
Большие величины к. п. д. бывают у турбин большой мощности.
При очень больших перепадах газовые турбины выполняют мно

гоступенчатыми, т. е. газы, отработав в первой ступени, из рабочего 
колеса попадают в сопловой (направляющий) аппарат следующей 
ступени, а затем во второе рабочее колесо и т. д. Однако, как пра
вило, турбины, проводимые в движение отработавшими газами порш
невых двигателей, бывают одноступенчатыми.
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ГЛАВА XIX

КИНЕМАТИКА КРИВОШИПНО-ШАТУННОГО МЕХАНИЗМА

§ 84. КИНЕМАТИЧЕСКАЯ СХЕМА КРИВОШИПНО-ШАТУННОГО МЕХАНИЗМА

Кривошипно-шатунный механизм служит для преобразования 
поступательного движения поршня во вращательное движение колен
чатого вала. Необходимость преобразования поступательного дви
жения во вращательное объясняется тем, что вращательное движение

О.м.т

Фиг. 189. Кинематическая схема кривошипно-шатунных механизмов разных типов 
и схема передачи усилий от поршня коленчатому валу:

а — нормальный кривошипно-шатунный механизм; б — дезаксиальный кривошипно-шатун
ный механизм; в — сочлененные шатуны V образного двигателя; г — схема передачи усилий 

от поршня коленчатому валу в нормальном кривошипно-шатунном механизме.

проще передавать на приводимые машины и орудия. Существуют, 
однако, поршневые двигатели без кривошипно-шатунного механизма. 
К таким двигателям относятся дизель-компрессоры и генераторы 
газа со свободно движущимися поршнями.

В настоящее время подавляющее большинство двигателей внутрен
него сгорания имеет кривошипно-шатунный механизм. Кинемати
ческая схема нормального кривошипно-шатунного механизма пока
зана на фиг. 189. Приняты следующие обозначения: г — радиус 
кривошипа, I—длина шатуна, а — угол поворота кривошипа 
начиная от в. м. т., ₽ — угол отклонения шатуна от оси цилиндра, 
проходящей через ось коленчатого■вала. На фиг. 189, б показана 
кинематическая схема дезаксиального кривошипно-шатунного меха
низма, у которого ось цилиндра не проходит через ось вала. Такой 
кривошипно-шатунный механизм применяется у некоторых двига
телей с целью уменьшить боковые усилия, передаваемые поршнем 
на стенки цилиндра. Так как дезаксиальный механизм применяется 
сравнительно редко, кинематика его в дальнейшем не рассматри
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вается. У многорядных двигателей применяют сочлененные шатуны; 
в качестве примера могут служить шатуны дизеля М-601 (фиг. 37). 
Кинематическая схема сочлененных шатунов представлена на 
фиг. 189, в. Кинематика движения поршня, связанного с прицеп
ным шатуном, несколько отличается от кинематики движения поршня 
главного шатуна. Однако в качестве первого приближения для упро
щения расчетов можно считать, что движение поршня прицепного 
шатуна происходит по тому же закону, что и движение поршня 
главного шатуна.

У кривошипно-шатунного механизма одним из основных пара
метров, определяющих взаимосвязь между углом поворота кривошипа 
и перемещением поршня, является отношение радиуса кривошипа г 
к длине шатуна Z, т. е.

Чем длиннее шатун, т. е. чем меньше величина X, тем меньше боко
вые усилия, передаваемые поршнем на стенки цилиндра. ' Вместе 
с тем при увеличении длины шатуна возрастает масса движущихся 
частей и габаритные размеры двигателя. Поэтому практически 
величина X изменяется в сравнительно узких пределах, т. е. X = 
_ Д__ 1
— 3,3 ■ 4,5 ■

При шатуне бесконечной длины (X = со) зависимость между углом 
поворота кривошипа а и перемещением поршня х выражается фор
мулой

х = г(1—cos а) м, (96)

где г — радиус кривошипа в м.
Вследствие того что шатун имеет конечную длину, эта зависи

мость значительно усложняется.

§ 85. ПЕРЕМЕЩЕНИЕ ПОРШНЯ

Зависимость перемещения поршня х от угла поворота кривошипа а 
у кривошипно-шатунного механизма с конечной длиной шатуна выра
жается формулой

х = г^(1—cosa)4--j~(l—cos2a)^| м. (97)

Как видно из сравнения формул (96) и (97), влияние длины 
шатуна определяется вторым членом в квадратных скобках в урав
нении (97).

Кривые, выражающие перемещение поршня для разных значе
ний X, показаны на фиг. 190. Для более точных подсчетов можно 
пользоваться данными табл. 16, в которой приведены значения фун
кции у = (1 — cos «) -J (1 — cos 2a) для разных значений X.
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При пользовании табл. 16необходимо сначала выбрать или подсчи
тать величину X. По выбранной величине X находят перемещение 
поршня для любого положения кривошипа.

Фиг. 190. Изменение перемещения, 
поршня в зависимости от угла

скорости и ускорения
поворота кривошипа.

Значения величины 4- для некоторых дизелей составляют: 
Л

Четырехтактные дизели Двухтактные дизели

Марка 1 
к

Марка 1
Л

Марка 1 
к

11
4,0 М601 3,5 д222

А 20 3,8

ч1°2 
13

4,0 ч 22 
34

4,0 д —" 30 4,0

14
3,6 ч2£ 

46
4.2 д 22

д 50 4,5

Д6, Д12 и В2-300 3.6 ЭД 3,9 дюо 4.5

Д50 4,3 23 3,75 — —
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Таблица 16

Перемещение поршня х (расстояние от в. м. т.) в долях радиуса г в зависимости 
от поворота кривошипа на угол а при разных величинах

а

Q 1 1Значения
&

3,4 3,6 3,8 4,0 4,2 4,4

. 0 0.000 0.000 0.000 0.000 0.000 0.000 360
10 0 020 0.019 0019 0,019 0.019 0.019 350
20 0.078 0 077 0.076 0 075 0,074 0 076 340

■ 30 0 171 0,169 0,167 0.165 0.164 0 162 330
40 0 295 0.291 0.288 0.286 0 284 0282 320
50 0.444 0 439 0434 0,431 0.427 0.424 310

• 60 0,610 0 604 0,599 0.594 0,590 0,586 300
70 0,788 0,781 0,774 0 768 0 763 0,757 290
80 0.969 0,961 0.954 0.948 0.943 0.938 280
90 1,147 1.139 1.132 1.125 1,119 1,115 270

100 1,316 1.308 1.301 1 295 1 289 1 284 260
НО 1.472 1 465 1 458 1 452 1,447 1.442 250
120 1 610 1 604 1.599 1.594 1 590 1.586 240
130 1.729 1 724 1,720 1.716 1.713 1.710 230
140 1.827 1,823 1 820 1 818 1 815 1,813 220
150 1.903 1.901 1.899 1 897 1.896 1 894 210
160 1.957 1 956 1.955 1 954 1,954 1,954 200
170 1.989 1.989 1.989 1,989 1.989 1 989 190
180 2,000 2,000 2 000 2 000 2.000 2.000 180

§ 86. СКОРОСТЬ ПОРШНЯ

Зависимость скорости поршня v от угла поворота кривошипа а 
определяется выражением

v = г<£> ^sin а -|- ~ sin 2а) м,!сек. (98)

Величина со выражает угловую скорость вращения коленчатого 
вала в радианах в секунду, которая пропорциональна числу оборо
тов в минуту, т. е.

<0 = -?^= ™ =0,1047п 1/се/с. (99)
uU 3U ' ' '

Кривые, выражающие изменение скорости поршня в зависимости 
от угла поворота кривошипа для разных значений X, показаны 
на фиг. 190.

Числовые значения величины = sin а + -у- sin 2а приве
дены в табл. 17.
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Скорость поршня v в долях г ю при повороте кривошипа на угол а
Таблица 17

а Знак

1Значения -т- Л
Знак а

3,4 3,6 3,8 4,0 4,2 4,4

0 + 0.000 0,000 0,000 0,000 0,000 0,000 __ 360
10 0,224 0.221 0,218 0,216 0,214 0.212 — 350
20 + 0.437 0,432 0,427 0.423 0,419 0.415 — 340
30 0.629 0,622 0.615 0.609 0,604 0,599 — 330
40 + 0.790 0.782 0,775 0.768 0 762 0.756 — 320
50 + 0.915 0,906 0,898 0.891 0,885 0.879 — 310
60 + 0,998 0.990 0,983 0 977 0,971 0 965 — 300
70 + 1.038 1,032 1 027 1,022 1.018 1.014 — 290
80 + 1.037 1,034 1,031 1.029 1,027 1,025 —, 280
90 + 1,000 1,000 1 000 1,000 1,000 1,000 — 270

100 + 0 932 0,935 0,938 0,941 0.943 0,945 — 260
ПО + 0,841 0 847 0 852 0,857 0.861 0,865 — 250
120 + 0.734 0 742 0.749 0,755 0,761 0.765 — 240
130 + 0,617 0,626 0,634 0,641 0,647 0.653 — 230
140 + 0 495 0,508 0,511 0.518 0,524 0,530 — 220
150 + 0,371 0,378 0,385 0,391 0,396 0.401 — 210
160 + 0.247 0,252 0.257 0,261 0,265 0.269 — 200
170 + 0,123 0.126 0.129 0.131 0.133 0.135 — 190
180 + 0,000 0,000 0,000 0 000 0.000 0,000 — 180

При пользовании табл. 17 необходимо учитывать, что при углах 
поворота кривошипа а от 0 до 180° скорость и имеет знак плюс (+), 
а при углах от 180 до 360° — знак минус (—).

§ 87. УСКОРЕНИЕ ПОРШНЯ

Ускорение поршня j определяют по формуле
у= гео2 (cos ос —К c°s 2<х). (100)

Кривые, выражающие зависимость ускорения j от угла поворота 
кривошипа а, показаны на фиг. 190.

Числовые значения величины приведены в табл. 18.
На фиг. 191 показаны кривые, выражающие зависимость триго

нометрических функций cos а, X cos 2а и cos а + X cos 2а от угла а 
при X = -у. Кривая cos а характеризует зависимость величины уско
рения от угла поворота кривошипа для кривошипно-шатунного меха
низма с шатуном бесконечной длины I = со. Кривая X cos 2а харак
теризует влияние конечной длины шатуна. Первая кривая (cos а) 
представляет собой функцию первого порядка, меняющую знак 
(пересекающую ось абсцисс) один раз за половину периода (а =тс). 
Вторая кривая (X cos 2а) — эта функция второго порядка, кото
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рая дважды меняет знак за половину периода. Складывая ускорения 
первого и второго порядков, находим суммарную величину ускорения

Фиг. 191. Зависимость cos а, Л cos 2а и cos а-|- A cos 2а 
от угла а при А =

при движении поршня. Как видно по приведенным в табл. 18 зна
чениям и кривым на фиг. 190, ускорение будет иметь максимальную 
величину в в. м. т. при движении поршня как в одну, так и в другую 
сторону.

Таблица 18
Ускорение поршня j в долях г ш2 при повороте кривошипа на угол а

а Знак
Значения -i-

Знак а
3,4 3,6 3,8 4,0 4,2 4,4

0 + 1,294 1 278 1,263 1 250 1,238 1,227 + 360
10 + 1.261 1.246 1,232 1.220 1 208 1.198 + 350
20 + 1,165 1 152 1 141 1.131 1,122 1,114 + 340
30 + 1 013 1,005 0,997 0,991 0,985 0.980 + 330
40 + 0,817 0.814 0,812 0,809 0.807 0,805 + 320
50 + 0 592 0.595 0,597 0.599 0,601 0603 + 310
60 + 0,353 0.361 0 368 0,375 0.381 0,386 + 300
70 + 0.117 0,129 0,140 0.150 0,160 0,168 + 290-
80 0,103 0,087 0,083 0,061 0,050 0.040 280
90 — 0,294 0,278 0.263 0,250 0.238 0,227 270

100 _ 0 467 0.450 0,435 0.421 0,408 0,397 — 260
ПО —. 0.567 0.555 0,543 0.533 0,524 0,516 250
120 — 0 647 0.638 0631 0,625 0.619 0,614 — 240
130 — 0,694 0,691 0,688 0,686 0,684 0,682 __ 230
140 — 0 715 0,718 0,720 0723 0.725 0,727 __ 220
150 — 0 719 0,727 0,734 0.741 0,747 0,752 __ 210
160 — 0,714 0,727 0,738 0.748 0 757 0,766 — 200
170 — 0,708 0,724 0,738 0,750 0 761 0 771 — 190
180 — 0,706 0 722 0,737 0,750 0,762 0,773 — 180
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ГЛАВА XX

ДИНАМИКА КРИВОШИПНО-ШАТУННОГО МЕХАНИЗМА
§ 88. СООТНОШЕНИЕ СИЛ В КРИВОШИПНО-ШАТУННОМ МЕХАНИЗМЕ

На детали кривошипно-шатунного механизма действуют силы 
от давления газов, силы инерции, силы трения и силы реакции от при
водного механизма.

Общая схема передачи усилий от поршня коленчатому валу была 
показана на фиг. 7. Более подробно она показана на фиг. 189.

Приложенная к поршню и направленная по оси цилиндра сила Р 
Может быть разложена на направленную по оси шатуна силу S

S = P—^ (101)
COS fi ' '

и на перпендикулярную к оси цилиндра силу N
A7 = Ptg₽. (102)

Силу S можно перенести вдоль оси шатуна и, заменив силой Si, 
разложить на радиальную силу К, направленную по радиусу криво
шипа, и на тангенциальную силу Т, касательную к окружности, 
описанной радиусом кривошипа:

К = Si cos (к + р) = Р С05(а + р) ; (103)
COS Р

Т = S' sin (а + р) = Р sin(a + Р) . (104)
COS р

Силу К переносим вдоль радиуса кривошипа к центру вала 
и заменяем силой К'-

Одновременно к центру вала приложим равные и направленные 
в противоположные стороны силы Т’ и Т, параллельные силе Т. 
Силы Т' и Т образуют пару сил с плечом г, вращающую коленчатый 
вал;

Силы Т" и К' складываются и образуют силу S", приложенную 
к оси коленчатого вала. Сила S" может быть разложена на силу Р', 
направленную по оси цилиндра и равную силе Р, и силу N', перпен
дикулярную к силе Р' и равную силе N, но направленную в противо
положную сторону. Силы N и N' образуют пару, опрокидывающую 
двигатель в сторону, обратную направлению вращения коленчатого 
вала.

Сила Р' прижимает коленчатый вал к подшипнику.
Пара сил Т и Т' создает крутящий момент

Чр = 7>.
Силы N и N' создают опрокидывающий момент 

^опр ~
г> l о 1 cos (а 4- В) sin (ot 4- В)Величины tg ₽, ---- и --------------------------- * J - приведены® Г COS fi COS ₽ cos В 1

в табл. 19—22
17 Моргулис 421
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Величина tg Р при различных углах а поворота кривошипа
Таблица 19

а Знак
Значения ~

Знак а3,4 | 3,6 3,8 4,0 4,2 4,4

0 + 0.000 0.000 0.000 0 000 0.000 0.000 _ 360
10 + 0,051 0,048 0.046 0,044 0,041 0,040 — 350
20 + 0,101 0,095 0,090 0,086 0.082 0.078 — 340
30 + 0.149 0.140 0 133 0 126 0,120 0,114 — 330
40 0,193 0,182 0.172 0,163 0,155 0,148 — 320
50 + 0.231 0,218 0 206 1.195 0,186 0.177 — 310
60 + 0.263 0,248 0.234 0,222 0,211 0.201 — 300
70 0,288 0,270 0.255 0.242 0,230 0.219 — 290
80 + 0,303 0.284 0,268 0,254 0.241 0.230 — 280
90 -г 0.308 0,289 0.273 0 258 0,245 0 233 — 270

100 + 0.303 0,284 0,268 0,254 0.241 0,230 — 260
ПО ■ + 0.288 0 270 0,255 0.242 0,230 0.219 — 250
120 + 0.263 0.248 0,234 0.222 0,211 0.203 — 240
130 + 0.231 0,218 0,206 0.195 0,186 0,177 — 230
140 + 0.193 0.182 0,172 0 163 0.155 0,148 — 220
150 + 0 149 0,140 0,133 0.126 0.120 0,114 — 210
160 + 0 101 0,095 0.090 0.090 0,086 0.078 — 200
170 + 0,051 0,048 0,046 0,044 0 041 0.040 — 190
180 + 0.000 0.000 0,000 0000 0 000 0.000 — 180

Величина ------х- при различных углах а поворота кривошипа
Таблица 20

а Знак
Значения -у-

Знак
3,4 3,6 3,8 4,0 4,2 4,4

0 + 1,000 1,000 1,000 1,000 1 000 1.000 + 360
10 + 1,001 1.001 1,001 1,001 1 001 1,001 + 350
20 + 1,005 1,005 1,004 1,004 1 003 1,003 + 340
30 + 1,010 1,010 1,009 1.008 1 007 1.007 + 330
40 + 1,018 1,016 1.015 1,013 1 012 1,011 + 320
50 1,026 1.024 1.022 1.019 1.017 1.015 + 310
60 + 1.034 1,030 1,027 1.025 1.022 1,020 + 300
70 1.040 1,035 1,032 1 029 1.026 1,024 + 290 ,
80 + 1 045 1,040 1.035 1.032 1,029 1,025 + 280
90 1,046 1.041 1,036 1,033 1,030 1.027 + 270

100 + 1,045 1.040 1.035 1,032 1.029 1,026 + 260
НО 1,040 1,035 1.032 1,029 1,026 1,024 + 250
120 1.034 1,030 1,027 1.025 1.022 1.020 + 240
130 .X 1,026 1.024 1,022 1,019 1.017 1.015 + 230
140 + 1,018 1,016 1,015 1,013 1,012 1.011 + 220
150 1,011 1,010 1,009 1.008 1.007 1,007 + 210
160 + 1,005 1,005 1.004 1.004 1,003 1,003 + 200
170 + 1.001 1,001 1.001 1.001 1,001 1,001 190
180 1.000 1,000 1.000 1 000 1.000 1.000 X 180
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Таблица 21
„ COS (а 4- ₽)
величина ----------- g-----  при различных углах а поворота кривошипа

. , , Таблица 22

г Знак
Значения ~

Знак а
3,4 3,6 3,3 4,0 4,2 4,4

0 + 1.000 1 000 1 000 1,000 1.000 1.000 + 360
10 + 0.976 0.976 0.977 0,977 0.978 0.978 + 350
20 + 0,905 0.907 0,909 0.910 0,912 0.913 + 340
30 + 0,792 0.795 0,800 0,803 0,806 0,809 + 330
40 + 0,642 0.649 0.656 0,661 0,667 0,671 + 320
50 + 0.466 0.476 0.485 0,493 0,501 0.507 + 310
60 + 0.272 0.285 0.297 0.307 0,318 0,326 + 300
70 + 0.072 0,088 0.102 0,115 0,126 0,137 + 290
80 — 0,124 0,106 0,091 0,077 0,064 0,053 280
90 — 0,308 0,289 0.273 0.258 0.245 0.233 _ 270

100 — 0,472 0.454 0,438 0,424 0.411 0.400 _ 260
НО — 0612 0,596 0.582 0,569 0 558 0.548 — 250
120 — 0.728 0.715 0 703 0,692 0,683 0.674 — 240
130 — 0,820 0.810 0,800 0 792 0.785 0,778 _ 230
140 — 0.890 0,883 0.876 0,871 0.866 0,861 _ 220
150 — 0.940 0 936 0.932 0.929 0.926 0.923 — 210
160 — 0.974 0.972 0.971 0 969 0,968 0.966 — 200
170 — 0.994 0.993 0.993 0 992 0.992 0.992 — 190
180 — 1.000 1 000 1.000 1,000 1.000 1 000 — 180

„ sin (а + ₽)
величина----------- g----- при различных углах а поворота кривошипа

17'

а Знак
Значения -у-

Знак а
3,4 3.6 3,8 4,0 4,2 4,4

0 + 0.000 0.000 0.000 0.000 0,000 0,000 360
10 + 0 224 0,221 0.219 0,216 0,214 0,213 — 350
20 + 0 437 0,432 0,427 0.423 0.419 0,415 — 340
30 + 0.629 0,622 0,615 0.609 0.604 0,599 — 330
40 + 0,790 0.782 0,774 0,768 0.761 0 756 — 320
50 + 0915 0,906 0.898 0,892 0.885 0.880 — 310
60 + 0.998 0.990 0,983 0,977 0.971 0.966 _ 300
70 + 1.038 1.032 1,027 1.022 1.018 1.015 _ 290
80 + 1,037 1 034 1,031 1.029 1 027 1.025 — 280
90 1,000 1.000 1,000 1,000 1,000 1 000 — 270

100 + 0.932 0 935 0,938 0,941 0.943 0,945 — 260
НО 0,841 0.847 0,852 0,857 0.861 0.865 — 250
120 0.734 0,742 0.749 0.755 0.761 0 766 — 240
130 + 0.617 0,626 0.634 0.641 0.647 0.653 — 230
140 + 0.495 0.504 0,511 0.518 0,525 0.530 — 220
150 + 0,371 0.379 0.385 0.391 0,396 0.401 — 210
160 4- 0,247 0.252 0 257 0.261 0.265 0,269 — 200
170 + 0.128 0,126 0,129 0,131 0,133 0,135 — 190
180 + 0,000 0,000 0,000 0,000 0,000 0,000 180
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§ 89. СИЛЫ ИНЕРЦИИ

Силы инерции движущихся частей равны произведению массы 
на ускорение с обратным знаком:

Р, — — rnj. (105)
При определении сил инерции заменяют действительные массы 

двигателя воображаемыми условными массами, сосредоточенными 
в определенных точках. Силы инерции условных или приведенных 
масс должны быть равны силам инерции действительных движу
щихся деталей.

Фиг. 192. Приведение масс коленчатого вала.

Детали кривошипно-шатунного механизма могут быть разбиты 
на три группы:

1. Детали, совершающие возвратно-поступательное движение 
вдоль оси цилиндра. К ним относятся поршни, поршневые кольца, 
поршневые пальцы, штоки, крейцкопфы. Масса этих деталей тп 
считается сосредоточенной на оси поршневого пальца.

2. Части коленчатого вала, совершающие вращательное движе
ние. Массы деталей коленчатого вала заменяются массой тк, сосре
доточенной на оси шатунной шейки, т. е. на расстоянии г от оси вра
щения.

3. Массы шатуна и его деталей, совершающие плоскопараллель
ное движение, могут быть заменены массой пгш п, сосредоточенной 
на оси поршневого пальца и совершающей поступательное движение, 
и массой тш к, сосредоточенной на оси шатунной шейки и совер
шающей вращательное движение.

Приведение (замена) масс производится следующим образом.
Приведенная масса шатунной шейки (фиг. 192) тш_ ш определяется 

по формуле
т ш ~ • —- ш кг-сек2/м, (106)

где Сш ш — вес шатунной шейки в кг;
g — ускорение силы тяжести в м/сек2-,

Рш.ш — расстояние от оси вращения вала до центра тяжести 
шатунной шейки в м;

г — радиус кривошипа в м.
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Таким же методом производят приведение массы щеки к оси кри
вошипа коленчатого вала:

тщ = кг-секМм,. (107)

Приведенная масса всего кривошипа равна
тк = тщ. ш + 2тщ. (108)

Приведение массы шатуна сводится к разделению ее на две 
массы: приведенную к оси поршневого пальца тш п и к радиусу 
кривошипа ти1 к.

Приближенно можно принять 
т = (0,2 -т-0,3)-^-;

т к = (0,7 --0,8)-^.

В результате произведенного приведения масс весь кривошипно
шатунный механизм для определения сил инерции можно заменить 
массой m.j. сосредоточенной на оси поршневого пальца и совершаю
щей возвратно-поступательное движение, и вращающейся массой тг, 
сосредоточенной на расстоянии г от оси вращения коленчатого вала.

Сила инерции возвратно-поступательно движущихся ма^с Pj 
равна

Р; = — triji = — /тусо2 (cos а Х2а) кг (109)
или, если произвести замену — у гщ2 = С, то

Р / = С cos а СХ cos 2а = Р;- j Pju кг,
где Рд — сила инерции первого порядка;

Р/п — сила инерции второго порядка.
Направление действия силы Р,- обратно направлению ускорения 

поршня.
Следовательно, в в. м. т. сила Pj имеет отрицательный знак 

и направлена вверх, а в н. м. т. сила Р, имеет положительный знак 
и направлена вниз.

Работа, совершаемая крутящим моментом от сил инерции Р, 
за полный цикл, т. е. за один оборот коленчатого вала, равна нулю.

Сила инерции вращающихся масс Кг равна
Кг = тггиР кг. (НО)

§ 90. СУММАРНЫЕ СИЛЫ
Сложение сил от давления газов в цилиндре, действующих на пор

шень, и сил инерции возвратно-поступательно движущихся масс 
дает суммарную силу Ра, приложенную к поршню:

Ps = Рг + Р;. кг. (111)
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Величина суммарной силы Ps для различных моментов цикла 
может быть найдена следующим образом.

Для каждого угла поворота кривошипа а по табл. 16 в соответ
ствии с принятой величиной X находят перемещение поршня х. По пе
ремещению поршня на расчетной индикаторной диаграмме находят 
силу Рг (фиг. 193) и строят развернутую индикаторную диаграмму 
по углу поворота кривошипа.

Фиг. 193. Изменение сил давления газов и сил инерции, действующих 
на поршень, в зависимости от угла поворота кривошипа, отнесенных 

к единице площади поршня.

Затем находят массы, приложенные к оси поршневого пальца. 
Пользуясь табл. 18, определяют силы инерции для тех же углов пово
рота кривошипа, для которых подсчитывались силы давления газов Р .

Складывая силы Рг и Pj, находят суммарную величину РЕ. 
По табл. 19—22 подсчитывают следующие суммарные силы:

Л/s = PiAg р;

COS р

COS Р

Ts = P^a + ^ .
COS р

Значения сил N*, Sa, /(s и (фиг. 194) необходимы для расчета 
деталей.

Произведение тангенциальной силы на радиус кривошипа 
равно крутящему моменту:

Л4кр = 1\г.
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Так как г—величина постоянная, кривая изменения силы 7\ 
в определенном масштабе^ представляет собой и кривую изменения 
крутящего момента Мкр. ~ 
величину избыточной 
работы отрицательной 
и положительной.

У многоцилиндро
вых двигателей склады
вают алгебраически для 
каждого угла поворота 
кривошипа крутящие 
моменты всех цилин
дров и получают сум
марный крутящий мо
мент Мкр (фиг. 194), а 
затем определяют сред
нюю величину Мкр с .

Для проверки най
денного значения Мкр Ср 
определяют индикатор
ную мощность 
ля У;-. Чтобы 
тать мощность 
диных силах, 
крутящий момент умно
жить на угловую ско
рость и разделить на 75:

KJ __ срю _
75

двигате- 
подсчи- 

в лоша- 
нужно

Мкр. ср 2тгп
6СП75 =

Мкр. cpft
л. С- (Н2)

Фиг 
щего

194. Изменение сил N^, SB, 
момента Мкр в зависимости от угла 

кривошипа а.

Тв и крутя- 
поворотасила Къ 

склады-

Кг, и получается результирующая,

7162

Радиальная 
алгебраически 
вается с силой инер
ции вращающихся масс 
ленная по радиусу кривошипа, т. е. сила К, которая равна

направ-

(НЗ)

§ 91. ОПРЕДЕЛЕНИЕ СТЕПЕНИ НЕРАВНОМЕРНОСТИ
Вследствие того что у поршневых двигателей внутреннего сгора

ния преобразование теплоты в полезную механическую работу про
исходит не непрерывно, а последовательными циклами, коленчатый 
вал вращается неравномерно.
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Угловая скорость ш на протяжении промежутка времени, соот
ветствующего одному циклу, изменяется от минимальной величины 
<oraitl до максимальной wmax.

Отношение разности максимальной и минимальной угловых ско
ростей к средней величине угловой скорости шСр называется сте
пенью неравномерности хода двигателя &, которая равна .

g _ ютах ют1п (114)
шср ' ' 7

Колебания угловой скорости—явление нежелательное, особенно 
в тех случаях, когда двигатель приводит в движение электрической 
генератор.

Допустимая степень неравномерности в зависимости от назна
чения двигателя составляет:

для судовых двигателей, приводящих в движе- i ।
ние гребной винт............................................................. 6 = —-уд-

, .. 1 1для автомобильных двигателей................................... g = — —

для двигателей приводящих в движение элек
трический генератор:

1 1
постоянного тока..................................................... 8 =± ygg — ygg

1 1переменного тока..................................................... 8 = __

Для расчета степени неравномерности проектируемого двига
теля пользуются кривой изменения суммарного крутящего момента 
Мкр. При этом предполагают, что полезные сопротивления приво
димых двигателей машин имеют постоянную величину и для пре
одоления их необходим крутящий момент, равный МкрРр.

Площадь (со знаком плюс) над линией Мкр ср от точки А до точки Б 
(фиг. 194) представляет собой положительную избыточную работу 
Би3б. На протяжении промежутка времени от точки А до точки Б 
часть работы, совершаемой двигателем, расходуется на преодоление 
полезных сопротивлений, а оставшаяся часть, т. е. избыточная работа 
Бизб, расходуется на увеличение кинетической энергии движущихся 
главным образом вращающихся частей.

Избыточная работа равна приращению кинетической энергии: 
(2 2 \

~£~) кгм’ <115)

где т— масса вращающихся частей двигателя;
vA и ve — начальная и конечная окружные скорости вращающихся 

частей.
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Окружная скорость равна произведению радиуса центра тяжести 
гц т на угловую скорость <о, т. е.

V ==гц.т ш М/сек, (116)
следовательно,

V9 (<0 к — СО д ) (4 — со д ) „
-----g------ = ------2------ 2^тГц.ткгм. (117)

Способ приближенного определения величины т показан 
на фиг. 195. Сечение маховика разбивают на участки. Затем находят 
площадь каждого участка, например Ft, и расстояние г т от его центра 
тяжести до оси вращения. Масса т-, тела вращения, имеющего попе
речное сечение /ц и удельный вес у, равна

тх — F.2~rt^ т~- кг-сек/м. (118)

Удельный вес чугуна 7 = 7100 кг/м3, 
стали 7 = 7800 кг/м3.

Сумма произведений элементов масс ма
ховика на квадрат расстояния их центра 
тяжести до оси вращения и дает искомую 
величину т' которая представляет
собой момент инерции маховика Jм, т. е.

Фиг. 195. Способ прибли
женного определения мо
мента инерции маховика.

лг = -у ^Ург^, т кг• сек2/м. (119).

Для определения степени неравномерности у многоцилиндровых 
двигателей к моменту инерции маховика следует добавить произ
ведение вращающихся масс кривошипов и шатунов тг на квадрат 
радиуса кривошипа г2. Тогда

( Шд — Ш д )
LU36 =  ----- 2------ ~ У» + тгГ'2} Кг ' С^1м“ ( 120)

Преобразовываем выражение

“5 - “Л _ , . (“В + <ол)
------ 2------= (“В — юа)----------2--------

_ ыд — <|>я / + шд\2  J, 2
- 1 И 2 ) -0<»сР,

— (шВ -г <оЛ)

откуда
g = - Ьизб--- . 121)

^cp(J м + пггг2)
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Величину избыточной работы Бизб определяем по средней вели
чине избыточного крутящего момента М.избСр, т. е. по средней 
высоте площади Бизб (фи К 194):

/^ = 4^3® кгм, (122)

где а — угол поворота кривошипа в градусах от точки А до точки Б 
(фиг. 194).

Из формулы (121) следует, что степень неравномерности 8 зависит

Фиг. 196 Колебания угловой скорости вращения коленчатого вала 
(тахограмма)

от величины избыточной работы Ьазб, угловой скорости <о и момента 
инерции маховика JM.

Величина избыточной работы зависит главным образом от числа 
цилиндров i. При большом числе цилиндров требуемая степень 
неравномерности может быть достигнута при сравнительно небольшом 
маховике и, наоборот, для одноцилиндровых двигателей для дости
жения требуемой степени неравномерности требуется маховик боль
ших размеров.

На степень неравномерности большое влияние оказывает угло
вая скорость или пропорциональное ей число оборотов. Поэтому 
при уменьшении числа оборотов степень неравномерности резко воз
растает.

Экспериментальная проверка степени неравномерности 8 про
изводится при помощи специального прибора — тахографа, записы
вающего колебания угловой скорости вращения коленчатого вала.

Пример такой записи (тахограмма) показан на фиг. 196.

§ 92. УРАВНОВЕШИВАНИЕ

Уравновешивание сил, действующих во время работы двигателя, 
имеет целью уменьшить его вибрации на опорах. Уравновешенным 
считается такой двигатель, у которого во время работы с устано
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вившейся нагрузкой на опоры передаются постоянные по величине 
и направлению усилия.

Причиной неуравновешенности двигателя могут быть действующие 
в нем силы инерции движущихся частей или неравномерность пере
даваемого крутящего момента Мкр и, следовательно, равного ему 
и противоположного по знаку опрокидывающего момента Мопр, 
воспринимаемого опорами.

Неуравновешенными могут быть силы инерции вращающихся 
и поступательно движущихся частей. Наибольшие трудности вызы
вает уравновешивание одноцилин
дровых двигателей.

У одноцилиндрового двигателя 
неуравновешенными являются силы 
инерции вращающихся масс криво
шипа и шатуна и силы инерции пер
вого и второго порядков поступа
тельно движущихся масс. Силы 
инерции высших порядков ввиду их 
незначительной величины в дальней
шем не рассматриваются.

Сила инерции вращающихся 
масс Кг может быть полностью урав
новешена при помощи противовесов 
(фиг. 197), устанавливаемых на ще-

Фиг. 197. Уравновешивание сил 
инерции вращающихся масс при 

помощи противовесов

ках коленчатого вала со стороны, противоположной кривошипу. 
При этом необходимо, чтобы было соблюдено равенство

тг=тпр?, (123)
где р — расстояние от оси вращения до центра тяжести противовеса.

С помощью противовесов, если сделать их большими, чем необ
ходимо по формуле (123), можно частично уравновесить силы инер
ции первого порядка поступательно движущихся масс, равные 
— т/ш2 cos а и направленные вдоль оси цилиндра.

Вертикальная составляющая (направленная по оси цилиндра у) 
силы инерции дополнительных противовесов Кпр-У равна

Кпр.у = тпр доп рсо2 cos а. (124)
Если подобрать такие дополнительные противовесы, чтобы было 

выдержано соотношение
тпР.доп9 = 0,5гПуГ, (125)

то сумма сил инерции, действующих по оси цилиндра ^Р,у, будет 
равна

2 Рпр. доп Рм2 cos а — тг'зР cos а — cos 2а. (126)
Заменив тпрдопр его значением из уравнения (125), получим

2 Р,у — 0,5/тг/о)2 cos а — mjkrw? cos 2а. (127)
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При этом максимальная величина суммы сил инерции, действую
щих по оси цилиндра У^Р,у, будет составлять приблизительно 65% 
максимальной величины сил инерции поступательно движущихся
масс без дополнительных противовесов.

Но зато появляются горизонтальные неуравновешенные силы
инерции дополнительных противовесов Кпр_х, равные

Фиг. 198. Уравновешивание сил инерции по
ступательно движущихся масс при помощи вра
щающихся в противоположные стороны проти

вовесов:
1 — противовесы для уравновешивания сил инерции 
первого порядка; 2 — противовесы для уравновеши
вания сил инерции и моментов этих сил второго 

порядка.

К„„ = 0,5m,г<d2sin а. (128)
Изменяя размеры до

полнительных противове
сов, можно добиться боль
шего или меньшего урав
новешивания сил инерции 
поступательно движущих
ся масс, но это вызовет 
появление неуравновешен
ных горизонтальных сил.

Полного уравновеши
вания сил инерции первого 
порядка поступательно 
движущихся масс можно 
добиться при помощи двух 
противовесов, вращаю
щихся в противоположные 
стороны на валиках, оси 
которых параллельны и 
симметрично расположены 
по отношению к оси ко
ленчатого вала (фиг. 198).

Масса т„р1 и радиус 
центра тяжести pj каждого 
из этих противовесов 
должны быть подобраны 
так, чтобы было выдер
жано соотношение

2^npiPi = «/'•• (129)
При положении поршня в в. м. т. противовесы на валиках должны 

быть направлены в сторону, противоположную кривошипу 
(фиг. 198).

Горизонтальные составляющие сил инерции противовесов на вали
ках уравновешиваются (взаимно уничтожаются), а вертикальные 
складываются. Сумма вертикальных составляющих пары противо
весов на валиках равна по величине и направлена в противополож
ную сторону по отношению к силе инерции первого порядка посту
пательно движущихся масс Ру1, т. е.

2тпр jpjtt)2 cos а = — туш2 cos а. (130)
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Чтобы полностью уравновесить подобным же образом силы инерции 
второго порядка Р/н, нужно установить два валика с противовесами, 
вращающиеся с удвоенной угловой скоростью 2<о (фиг. 198), и подо
брать массы противовесов так, чтобы было справедливо равенство

2тпр и рп (2w)2 = — m/W. (131)
Горизонтальные составляющие сил инерции противовесов вза

имно уравновешиваются, а вертикальные будут равны силам инер
ции второго порядка поступательно движущихся масс и направлены 
в противоположную сторону, т. е.

2тпр п р (2<в)2 cos 2а =— цуХш2 cos 2а. (132)
У двухцилиндрового двигателя с коленами, расположенными 

под углом 180°, т. е. направленными в противоположные стороны, 
моменты сил инерции вращающихся масс могут быть уравновешены 
противовесами.

Силы инерции первого порядка поступательно движущихся 
масс равны и направлены в противоположные стороны, т. е. уравно
вешиваются. Неуравновешенным остается момент этих сил, раска
чивающий двигатель в продольном направлении. Этот момент равен

Mj I = 1т^гш2 cos а, (133)
где I — расстояние между осями цилиндров.

Частично уравновесить этот момент можно путем постановки 
противовесов на крайних щеках вала. При этом, однако, появляется 
неуравновешенный момент в горизонтальной плоскости. Полного 
уравновешивания этого момента Mjx можно достигнуть путем уста
новки двух пар добавочных противовесов, вращающихся с такой же 
угловой скоростью, как и коленчатый вал. Горизонтальные состав
ляющие сил инерции этих противовесов взаимно уничтожаются, 
а вертикальные образуют момент, равный по величине моменту сил 
инерции первого порядка и противоположный по направлению.

Силы инерции второго порядка у обоих цилиндров этого двига
теля равны между собой и направлены в одну и ту же сторону, 
т. е. складываются. Сумма этих сил 2Лп равна

2^/ii = — 2m/Xo)2 cos 2а. (134)
Полное уравновешивание этих сил возможно при помощи двух 

симметрично расположенных вращающихся в противоположные 
стороны с угловой скоростью 2 со валиков с противовесами.

У четырехцилиндрового рядного двигателя силы инерции первого 
порядка поступательно движущихся масс и моменты этих сил пол
ностью уравновешены.

Остаются неуравновешенными силы инерции второго порядка 
которые можно определить из следующего выражения:

2Г’/ц= — 4m/Xrw2cos 2а. (135)
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Моменты этих сил взаимно уравновешиваются.
Уравновешивание сил инерции второго порядка может быть 

выполнено способом, описанным для двухцилиндрового двигателя.
У шестицилиндрового рядного двигателя силы инерции первого 

и второго порядков и их моменты полностью уравновешены.
Это же относится и к восьмицилиндровому рядному двигателю.
V-образные двигатели можно рассматривать как два рядных 

и геометрически суммировать их неуравновешенные силы инерции 
и моменты этих сил.

Неравномерность крутящего момента, в особенности при непра
вильном распределении мощности по цилиндрам или пропускам 
вспышек, может вызвать существенную неуравновешенность двига
теля и вибрацию его на опорах. Поэтому во избежание появления 
вибраций необходимо стремиться к тому, чтобы двигатель работал 
возможно равномернее.

ГЛАВА XXI

КРУТИЛЬНЫЕ КОЛЕБАНИЯ

§ 93. КОЛЕБАНИЯ УПРУГИХ СИСТЕМ

На фиг. 199 приведено несколько примеров колебания масс, 
присоединенных к неподвижной точке упругой связью. Общим для 
всех изображенных схем является то, что чем больше отклонение 
массы от первоначального положения, тем больше упругие силы, 
стремящиеся вернуть ее в прежнее положение. Колебания масс, 
закрепленных на вращающихся валах, показаны на фиг. 199, в 
и г. Форма колебаний этих масс может быть различной. В одном 
случае (фиг. 199, в) колебания массы вызывают знакопеременный 
изгиб вала. В другом случае (фиг. 199, г) колебания массы вызывают 
знакопеременное скручивание вала. Такие колебания называют кру
тильными.

У всех показанных на фиг. 199 систем частота колебаний тем 
больше, чем больше жесткость упругой связи и чем меньше колеб
лющаяся масса. Каждая колебательная система имеет определенное 
число собственных свободных колебаний. Так, например, если 
массу М, подвешенную на пружине (фиг. 199, а), переместить вниз 
на расстояние k от положения равновесия, а затем отпустить, то она 
будет совершать колебательные движения вверх и вниз с частотой пс, 
выражающей количество собственных колебаний в секунду, или, 
иначе, число герц.

Подобным же образом, если вывести из положения равновесия 
массу М, насаженную на вал, и повернуть ее на угол а. (фиг. 199, а), 
то она будет совершать вращательные колебательные движения 
с частотой пс, скручивая вал то в одну, то в другую сторону. Частота 
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этих колебаний пс и будет частотой собственных крутильных коле
баний системы. Частоту пс можно определить расчетным или экспе
риментальным путем.

Для экспериментального определения частоты пс нужно вывести 
массу М из положения равновесия и измерить число свободных коле
баний в единицу времени.

В том случае, когда действующие в системе силы трения неве
лики, свободные колебания будут продолжаться длительное время

Фиг. 199. Примеры колебаний масс:
а — колебание массы М, подвешенной на пружине; б — крутильные коле
бания массы М. подвешенной на упругой нити и вращающейся вокруг верти
кальной оси; в — изгибные колебания вращающегося вала с закрепленной на 
нем массой М; г — крутильные колебания вращающегося вала с закрепленной 

на нем массой М.

после того, как система выведена из равновесия. В системе, пока
занной на фиг. 199, г, действуют внешние силы трения в подшипниках 
и внутренние силы трения, возникающие внутри вала при его дефор
мации. Часть энергии колебаний расходуется на работу внутренних 
и внешних сил трения, и поэтому свободные колебания системы, 
выведенной из равновесия, постепенно прекращаются, затухают. 
Затухание колебаний выражается в том, что амплитуда их умень
шается, но частота пс при этом остается постоянной. Процесс посте
пенного прекращения колебаний вследствие действия сил трения 
и преобразования энергии колебаний в теплоту называется демпфи
рованием или успокоением колебаний.

Чтобы колебания не прекращались, необходимо периодическое 
воздействие внешних сил, выводящих систему из равновесия. Если 
к колеблющейся массе М прикладывать усилия, направленные 
в сторону ее движения, как бы «раскачивать» эту массу, то амплитуды 
колебаний будут непрерывно возрастать и при отсутствии демпфи
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рования должны достигнуть бесконечности. Совпадение частоты соб
ственных колебаний с частотой вынужденных колебаний называется 
резонансом. При резонансе могут возникнуть значительные пере
грузки деталей. Поэтому очень важно заранее предвидеть возмож
ность возникновения резонанса и принимать меры к устранению 
резонанса или демпфированию колебаний.

§ 94. ЧАСТОТА СОБСТВЕННЫХ КРУТИЛЬНЫХ КОЛЕБАНИЙ КОЛЕНЧАТЫХ
ВАЛОВ

Частота собственных крутильных колебаний системы с одной 
массой (фиг. 199, г) определяется по формуле

пс = 0,159 ~j~ кол/сек. (136)

В этой формуле
, .. кг-сек2 „J — момент инерции массы в см2;

С — крутильная жесткость вала, т. е. момент М пары сил, кото
рый нужно приложить к свободному концу вала, чтобы 
закрутить его на угол <р, равный 1 рад.;

С =кгсм, (137)

где G — модуль сдвига материала, из которого изготовлен вал 
(для стали G = 800 000 кг/см2)-,

I — длина вала в см-,
Jр — полярный момент инерции поперечного сечения вала; Jp=

= ~-d4 сж4 для сплошного вала; oZ

Jр = “ (с/4 — d4) см1 для полого вала, у которого наружный 
диаметр dH, а внутренний dg.

о * 1Величина, обратная жесткости, называется податливостью 
вала. Податливость при кручении равна

-X- = Укгсм. (138)
О (ju р

Для определения числа собственных колебаний действительную 
систему, состоящую из коленчатого вала с закрепленными на нем 
массами, заменяют эквивалентной упрощенной системой. В экви
валентной системе вал состоит из отдельных цилиндрических уча
стков постоянного сечения, жесткость которых должна быть равна 
жесткости соответствующих участков действительного вала. Массы 
в эквивалентной системе считаются сосредоточенными в определен
ных плоскостях и должны иметь такие же моменты инерции, как 
и действительные массы. Приведение действительной колебательной 
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системы к расчетной сводится к определению приведенных длин 
участков вала и приведению моментов инерции масс. В качестве 
эквивалентного вала в расчетной системе обычно принимают вал 
с наружным и внутренним диаметрами, равными наружному и внут
реннему диаметрам коренных шеек коленчатого вала.

Из условия равенства жесткости действительного и приведенного участков 
вала (С = Со) следует, что

GJ р  ра
I ~ 10 ’

Следовательно, приведенная длина вала /0 равна

10 = / см, (139)
J р

где Jр — полярный момент инерции сечения действительного вала, равный

idH — de) CMi’

Jpo — полярный момент инерции сечения приведенного вала, равный

32 (dH. о de.o )

I — длина действительного участка вала в см.
Приведение цилиндрического участка полого вала производится по формуле

j4 __ j4
, ,Н.Оав.О 71 л гл
% = 1 см- (140)

dH~ de

Если участок вала не имеет отверстия, то de — 0.
Конический участок вала с небольшой разностью диаметров (не более 10—15%) 

может быть заменен цилиндрическим участком, имеющим наружный диаметр 
“Н d2

dcp = ------- g------ • где dl и di — наименьший и наибольший диаметры конического
участка вала (фиг. 200). Приведенная длина конического участка вала с большой 
разностью диаметров (фиг. 200) определяется по формуле

I do
/0 = -y-^m(m2 + «+1)сж; (141)

di 
здесь tn — •

Приведенная длина колена (фиг. 200) может быть определена по формуле 
Зиманенко:

/о = ш + —&■ dH. к. ui'j + ш -]—~dH.K- X

Я4 _ из“и. к. ш и в. к. ш
hb2

см; (142)

здесь коэффициент Ф = ”|/^^н- ш' “Ь,

18 Моргулис 421
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В этой формуле
1К. ш и 1ш. ш — длина коренной и шатунной шеек в см;

d-н. к. ш, de. к,ш — наружные и внутренние диаметры коренной шейки в см;
du. к. ш. и de, ш. ш ■— наружные и внутренние диаметры шатунной шейки в см;

Ь и h — ширина и толщина щеки в см;
г — радиус кривошипа в см.

Для приведения масс определяют их момент инерции, а затем заменяют эти 
массы равноценными, считая их сосредоточенными на соответствующих радиусах.

Фиг. 200. Приведение участков вала: 
а ч б — конические участки вала; в — колено.

Момент инерции шатунной шейки относительно оси вращения можно подсчитать 
по формуле

dш. ш = dо. ш- ш + тш. ш1"2 = Ю 4 (dH ш ш dB. ш X

х [(4. ш. ш + dl ш. ш} + М Кг'™~ 1М*' <143>

кг-сек2
где Jo. ш. ш — момент инерции шатунной шейки относительно ее оси в ——— см2;

кг-сек2
тш. ш — масса шатунной шейки в ——— ’>

г — радиус кривошипа в см.
Момент инерции щеки подсчитывают, разбивая ее на отдельные участки и умно

жая массы этих участков на квадрат расстояния их центра тяжести от оси вращения.
Момент инерции поступательно движущихся масс учитывают, вводя момент 

инерции Jп, равный

, „ _ „ кг-сек2 „J„ = 0.5m,-г2  -----------  см2. (144)' см

После приведения длин и масс составляют эквивалентную коле
бательную систему. На фиг. 201, а показана двухмассовая система, 
эквивалентная системе одноцилиндрового двигателя; на фиг. 201, б 
показана трехмассовая эквивалентная система, к которой приведен 
шестицилиндровый рядный двигатель.
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Для двухмассовой системы с податливостью С и моментами инер
ции масс Ji и /2 собственная частота колебаний определяется по фор
муле

пс = 0,159 С кол/сек. (145)

Трехмассовая система имеет две формы колебаний (фиг. 201): 
одноузловую и двухузловую

Фиг. 201. Составление эквивалентной колебатель
ной системы:

а — двухмассовая система; б — трехмассовая система;
/ — одноузловая форма колебаний; I/ — двухузловая 

форма колебаний.

С расчетом собственного числа крутильных колебаний трехмас
совой и многомассовых систем можно познакомиться в специальной 
литературе.

§ 95. ВЫНУЖДЕННЫЕ КОЛЕБАНИЯ КОЛЕНЧАТЫХ ВАЛОВ

Вынужденные колебания возникают под действием периодиче
ски меняющихся внешних сил. Источником вынужденных крутиль
ных колебаний коленчатых валов является непостоянный по вели
чине крутящий момент, действующий на кривошипы. Кривая кру
тящего момента имеет сложную форму. Чтобы можно было произве
сти математический анализ вынужденных колебаний, кривую кру
тящего момента рассматривают как результат сложения синусоид 
(гармонических кривых) с различными амплитудами и разными перио
дами полного цикла. Разложение кривой крутящего момента на сину
соиды (гармоники) называется гармоническим анали- 
з о м. Гармонический анализ может быть выполнен с помощью 

18*
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специальных приборов — гармонических анализаторов или расчет
ным путем. При исследовании крутильных колебаний коленчатых 
валов порядком гармоники К называют число полных 
периодов синусоиды за один оборот коленчатого вала (фиг. 202).

Не все гармоники, составляющие кривую крутящего момента,
возникновения вынужденныходинаково опасны с точки зрения

моменты действуют на все колена вала

колебаний. Наиболее опас
ными являются глав
ные гармоники. Глав
ными называются такие 
гармоники, порядок кото
рых кратен числу вспышек 
за один оборот коленча
того вала. Так, например, 
для шестицилиндрового 
рядного двигателя глав
ными будут гармоники 3, 
6 и 9 порядков. При изме
нении крутящего момента 
по одной из главных гар
моник, которые возбуж
дают колебания, крутящие 

синхронно и в одном направ
лении, вследствие чего действие их усиливается.

Опасными в отношении вынужденных колебаний считаются 
также сильные гармоники. Возбуждающие крутящие моменты 
сильных гармоник синхронно действуют на кривошипы одних 
цилиндров в одном направлении, а на кривошипы остальных — 
в противоположном. Для шестицилиндрового двигателя сильными 
будут гармоники следующих порядков: 1 у, 4 у и 7 у. Действие 
их менее опасно, чем действие главных гармоник.

Остальные гармоники называются слабыми и обычно менее 
опасны.

§ 96. ГАШЕНИЕ КРУТИЛЬНЫХ КОЛЕБАНИЙ

Возможность возникновения резонанса крутильных колебаний 
оценивается при проектировании расчетом. При испытании опытных 
образцов новых двигателей производят экспериментальную проверку 
отсутствия резонанса крутильных колебаний в зоне рабочих чисел 
оборотов. Для этого применяют приборы, называемые торсиогра- 
фами, которые записывают крутильные колебания вала. Механи
ческий торсиограф представляет собой вращающуюся на подшип
никах качения инерционную массу — маховик, соединенный с валом 
двигателя слабой цилиндрической пружиной. Инерционная масса 
вращается практически совершенно равномерно, с таким же средним
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числом оборотов, как вал. Крутильные колебания конца вала отно
сительно инерционной массы записываются пишущим механизмом
на пленке, вращающейся вместе 
на пленке производится отметка 
времени. Число оборотов вала 
двигателя постепенно повышают от 
минимального до максимального, 
а затем снижают. При изменении 
числа оборотов амплитуды кру
тильных колебаний то возрастают, 
то убывают. Результаты измерения 
амплитуд наносят на резонансную 
кривую (фиг. 203). По резонанс
ной кривой можно судить об опас
ных зонах чисел оборотов вала 
двигателя. Если невозможно

Число оборотов в минуту

Фиг. 203. Резонансная кривая кру
тильных колебаний:

устранить резонанс с помощью 
конструктивных мероприятий, то 

аг — допустимая амплитуда; А — резо
нансная кривая с антивибратором; заштри

хованные участки — запретные зоны.
вводят запретные зоны, т. е. не
разрешают работать с числом оборотов, близким к резонансному.

Для уменьшения крутильных колебаний применяют гасители 
крутильных колебаний (демпферы) различных конструкций?В настоя-

Фиг. 204. Гашение крутильных колебаний:
б)

а — маятниковый антивибратор; б — жидкостный гаситель, 
основанный на поглощении энергии колебаний силами трения.

щее время наибольшее распространение имеют два типа гасителей 
крутильных колебаний-—маятниковые антивибраторы и жидко
стные гасители, основанные на поглощении энергии колебаний силами 
трения.

Маятниковый антивибратор (фиг. 204, а) представляет собой массу, 
свободно сидящую на двух роликах, которые расположены на про
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должении щеки вала. Диаметр отверстий в маятнике больше наружного 
диаметра роликов. Поэтому ролики могут катиться по окружности 
этих отверстий, а маятник свободно качаться, так же как если бы 
он был подвешен на двух параллельных серьгах. Частоту собствен
ных колебаний маятника подбирают такой, чтобы она почти совпа
дала с частотой резонансных колебаний вала. При возникновении 
в крутильной системе двигателя резонансных колебаний маятник 
входит в резонанс и поглощает энергию колебаний. В результате 
амплитуда колебаний уменьшается и ранее существовавшая резо
нансная зона перестает быть опасной. Но при этом могут появиться 
другие опасные резонансные зоны, что является недостатком маят
никового антивибратора. Настройка маятникового антивибратора, 
т. е. подбор необходимой частоты собственных колебаний, может быть 
выполнена с помощью изменения диаметра ролика. Антивибратор 
такого типа с несколькими маятниками, настроенными на разные гар
моники, применяется на дизелях Д12.

Действие жидкостного гасителя (фиг. 204, б) основано на погло
щении энергии колебаний силами трения, возникающими между 
слоями вязкой жидкости. В металлический кожух с очень небольшим 
зазором вставляют инерционную массу в виде кольцевого чугунного 
или стального маховика. В кожух заливают специальную жидкость, 
обладающую свойством сохранения примерно постоянной вязкости 
при разных температурах. Кожух гасителя крутильных колебаний 
крепится к свободному концу вала, имеющему обычно наибольшие 
амплитуды колебаний. В момент возникновения резонансного режима 
и увеличения амплитуды колебаний конца вала возрастают силы 
трения между стенками кожуха, вязкой жидкостью и инерционной 
массой, вращающейся с постоянной угловой скоростью. В результате 
происходит поглощение энергии колебаний и уменьшение их ампли
туды. Недостатком действия жидкостного трения является лишь 
частичное снижение амплитуд колебаний на резонансном режиме, 
тогда как при использовании маятникового антивибратора удается 
достигнуть практически полного устранения резонанса.



ЧАСТЬ ТРЕТЬЯ

РАСЧЕТЫ

ГЛАВА XXII

РАСЧЕТ НА ПРОЧНОСТЬ ДЕТАЛЕЙ ОСТОВА
§ 97. ОСНОВНЫЕ ПОЛОЖЕНИЯ РАСЧЕТА ДЕТАЛЕЙ ДВИГАТЕЛЯ 

НА ПРОЧНОСТЬ
При расчете деталей машин на прочность пользуются формулами 

сопротивления материалов — науки о прочности частей машин 
и построек.

Под действием внешних сил детали машин изменяют свою форму — 
деформируются. В материале деталей при деформациях 
возникают внутренние упругие силы, действующие между части
цами и оказывающие сопротивление внешним нагрузкам. Появляется 
напряженное состояние материала. Интенсивность внутренних 
упругих сил называют напряжением. Прочность деталей 
двигателей, зависит от величины возникающих напряжений при 
деформациях растяжения, сжатия, сдвига (среза), изгиба и кручения.

Напряжения о при растяжении и сжатии стержней определяют 
по формуле

° —-у- кг 1см2, (146)

где Р — сила, действующая вдоль стержня, в кг;
f — опасное (наименьшее) поперечное сечение стержня в см2.

Напряжение при сдвиге (срезе)
т = -j- кг!см2. (147)

Напряжение при изгибе стержней
= кг1см2' (148)

где Миз — изгибающий момент в кгсм;
Wu3 — момент сопротивления при изгибе в см3.

Определение величины Миз для различных случаев изгиба при
ведено в табл. 23.

Напряжение при кручении
= кг {см1, (149)

где Мкр — крутящий момент в кгсм;
Ц7кр — момент сопротивления кручению в см3;

Формулы для определения площадей, моментов сопротивления 
и моментов инерции разных сечений приведены в табл. 24.
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Таблица 23

Наиболее употребительные формулы для определения напряжений

Характер 
нагрузки Схема Расчетные формулы

Растяжение.
сжатие

Ж

!

ж

1=7

р

р 
f

Сдвиг — 
срез

1р

л /
л

р 
f

Максимальный 
изгибающий

Напряжение Прогиб

1—

Z1. g ,,0-Ш1НГ

момент

.. Р1 Р1 Р13

Изгиб -—I —
^тах У “ 48£V

7Д 1р
-----Р—L —1

1
1111 [, 

fa
— L —-4

^тах —

Мтах = ~Р1 

‘^тах = 2

1 « 3
1^ 

1 « 
1 

со

~ |оо 
II 

У

п 
а 

а
11 

О 
О

3О _ 5 d/4
У ~~ 384 ‘ Ё7

Р13 
3EJ 
дР

У 8EJ



ОСНОВНЫЕ ПОЛОЖЕНИЯ РАСЧЕТА ДЕТАЛЕЙ ДВИГАТ. НА ПРОЧНОСТЬ 281

Таблица 24
Формулы для определения площадей, моментов сопротивления и моментов инерции 

для сечений разной формы

Схема Площадь сечения Момент сопротивления Момент инерции

Г
1
-л—

Ж
X f = bh

0
b№

J ~~\Г

х f = h2 У2" J-*?-
12

и» 2?'—

X
x D2 — d2
f-” 4

Di~di
32D

, — d*
64

f = 2 6a2 W = 0,541a3

а
X

f = 2,6a2 W = О J= 16
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При переменных циклических нагружениях разрушение дета
лей может произойти при значительно меньших напряжениях, 
чем при работе с постоянной статической нагрузкой. Особенно 
опасны симметричные циклы изменения нагрузки, когда 
напряжение колеблется от -|-а до —а. Менее опасны изменения 
нагрузки по пульсирующему циклу, когда напряжения 
меняются от +а до нуля или от пуля до —а. Характер изменения 
напряжения оценивается коэффициентом асимметрии цикла г. При

Фиг. 205. Усталостный излом от изгиба щеки коленчатого вала.

статической нагрузке коэффициент асимметрии r = 1, при пульси
рующем цикле г = 0 и при симметричном г = —-1.

. Разрушение металлов под действием многократных изменений 
напряжения называется усталостью. Разрушение начинается с обра
зования в наиболее напряженном месте микротрещины, а затем, 
при последующих нагружениях, трещина распространяется на сле
дующие участки опасного сечения. Поэтому на изломе обычно можно 
наблюдать «линии отдыха», т. е. периодическое распространение 
излома. На фиг. 205 показан усталостный излом от изгиба щеки 
коленчатого вала. Число циклов изменения напряжения, которое 
может выдержать металл до разрушения, зависит от величины напря
жения. На фиг. 206 представлены результаты испытаний образца из 
углеродистой стали при симметричном цикле. Количество циклов N, 
которое выдерживает образец до разрушения возрастает при умень
шении напряжения. Когда напряжение снижают до такой величины, 
что испытуемый образец выдерживает 7—10 млн. циклов, насту
пает так называемый предел усталости. Пределом усталости назы
вается максимальное напряжение, которое данный металл выдержи
вает практически неограниченное число циклов. Обычно если испы-
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Фиг. 206. Результаты испытаний 
образца из углеродистой стали на из

гиб при симметричном цикле.

тываемый образец или деталь выдерживает 7—10 млн. циклов; 
это значит, что напряжения не превосходят предела усталости и при 
дальнейшем повторении циклического изменения напряжений раз
рушения не произойдет. Предел усталости обозначается индексом, 
равным числовому значению ко
эффициента асимметрии цикла г 
при символе напряжения а или т. 
Так, например, предел усталости 
от изгиба при симметричном цикле 
обозначается a _j.

В табл. 25 приведены характе
ристики механической прочности 
углеродистых и легированных ста
лей, применяемых для двигателей 
внутреннего сгорания.

В этой таблице ав — предел 
прочности (временное сопротивле
ние), т. е. напряжение растяже
ния, при котором происходит раз
рушение;

аг— предел текучести;
— предел усталости для изгиба при симметричном цикле.

Предел усталости для растяжения и сжатия при симметричном 
цикле равен а_1р^0,7а_1.

Таблица 25
Характеристики механической прочности сталей

Углеродистые стали Легированные стали

ат а-х а в ат °-1
Марки Марки

В KS/M.M.2 кг/мм2

10 32—42 18 16—22 20Х 70—85 40—60 31—38
20 40—50 24 17—22 40Х 73—105 65—90 32—48
30 48—60 28 20—27 45 X 85—105 70—95 40—50
40 57—70 32 23—32 40ХН 100—145 80—130 46—60
50 63—80 35 27—35 40ХНМА 100—170 85—160 50—70
60 65—90 37 31—38 40ХФ 90—125 80—95 38—49
ЗОГ 57—70 29 22—32 50ХФ 115—140 90—120 55—63
50Г 65—85 37 29—36 12ХНЗА 95—140 70—110 42—64
45Г2 70—90 41 31—40 20ХНЗА 95—145 85—110 43—65

37XH3A 115—160 100—140 52—70
18ХНВА 115—140 85—120 54—62

Предел усталости для кручения равен 0,58а_Р
Приближенную оценку пределов усталости сталей, если известен 

предел прочности, можно производить по следующим эмпирическим 
зависимостям:
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1) для симметричных циклов

°_1р = 0,28а3;

a_i — о,4°8;
= 0,22ag;

2) для пульсирующих циклов а0 — (1,4 -г- 1,8)а_1; при изгибе, 
сжатии и растяжении т0 = (1,7 -н 2,0)т_1 при кручении.

§ 98. РАСЧЕТ НА ПРОЧНОСТЬ ФУНДАМЕНТНЫХ РАМ, КАРТЕРОВ И БЛОКОВ

Такие детали остова, как фундаментные рамы, картеры и блоки, 
имеют очень сложную форму, что затрудняет определение напря
жений. Расчет этих деталей сводится к приближенному определению 
напряжений и сопоставлению их с результатами расчета таким же 
методом соответствующих деталей надежно работающих двигателей. 
В настоящее время широкое распространение получили эксперимен
тальные методы определения напряжений при помощи специальных 
приборов — тензометров. Один из видов тензометров представляет 
собой тонкие проволочки (датчики), наклеиваемые на стенки детали. 
При деформации детали меняется электрическое сопротивление 
проволочек. Колебания напряжения записываются электрическим 
осциллографом.

Для картеров одноцилиндровых двигателей наиболее опасными 
являются усилия от сил газов, которые возникают при вспышке.

Эти усилия растягивают картер по направлению, совпадающему 
с осью цилиндра, и могут вызвать появление трещин в вертикальных 
торцовых стенках (фиг. 207). Напряжения от растягивающих уси
лий не должны быть выше 300—350 кг/см2, что соответствует запасу 
прочности k = 5 -г- 7.

У многоцилиндровых двигателей, помимо напряжений от растя
гивающих усилий, следует определять напряжения изгиба картера 
или фундаментной рамы. У шестицилиндровых четырехтактных 
быстроходных двигателей силы инерции двух средних кривошипов 
и вращающихся масс шатунов, равные 2КГ, вызывают знакоперемен
ный изгиб в вертикальной и горизонтальной плоскостях, проходящих 
через ось коленчатого вала. Изгибающий момент

34 иэ = 2КГ1 кгсм,

где I — расстояние между предпоследними опорами с каждой сто
роны.

Для подсчета момента сопротивления W опасное (среднее) сече
ние картера разбивают на отдельные участки простой конфигурации 
(фиг. 207). Затем определяют площадь каждого участка сечения 
и расстояние х от его центра тяжести до какой-либо горизонтальной
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оси У У. После этого определяют положение нейтральной оси NN 
сечения картера.

Фиг. 207. Схема усилий, действующих на картер, 
и определение момента сопротивления;

а — схема усилий, разрывающих поперечную ^перегородку картера; б — определение мо
мента сопротивления картера; в — схема усилий, действующих на крышку (подвеску) корен

ного подшипника, и расчетная схема; А — типичная трещина перегородки картера.

Расстояние хй от оси YY до нейтральной оси NN может быть 
определено по формуле

71 гплп
*0 = ~ СМ-

27"
(150)

Определив х0, 
формуле:

подсчитывают момент сопротивления по следующей

_ 17^ + 17" 
Hq (151)

где hn — расстояние от центра тяжести каждого участка сечения 
картера до нейтральной оси в см;

^Jn — сумма моментов инерции участков относительно осей, 
проходящих через их центры тяжести, в с.и4;

h0 — расстояние от нейтральной оси до наиболее удаленной 
точки сечения картера в см.

Найденные по формуле аиз = напряжения не должны пре- и/ из
вышать 350—400 кг/см?.

При подвесном вале подвески (или крышки) подшипников
(фиг, 207) рассчитывают по формуле

__ Миз
Wu3

Р (_1___ d_\
4 \ 2 4 ) /2-------------—- кг/см ,

™ из
(152)
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здесь Р = Pz — (Pj + Кг — Кпр) иг, т. е. сила' Р, изгибающая 
крышку, равна наибольшему усилию от давления газов за выче
том сил инерции поступательно движущихся и вращающихся масс. 
Напряжение изгиба ааз в чугунных крышках не должно превышать 
200—300 кг/см21.

На крышки подшипников, расположенные над валом, действуют 
силы инерции Р = Р;- + Кг — Кпр- Метод расчета остается тем же.

Шпильки крепления крышек подшипников рассчитывают с уче
том предварительной затяжки. Сила затяжки Р3 для этих шпилек 
равна (1,5 -ч- 2,0) Р. Напряжение разрыва в шпильках равно

= (153)

где i — число шпилек;
f — опасное сечение шпильки в см2.

2до оси цилиндра, а — г —расстояние от оси цилиндра до центра тяже
сти полукольцевой опорной поверхности с радиусом средней линии, 
равным г.

Момент сопротивления IK опасного сечения крышки в плоскости, 
проходящей через ось цилиндра и перпендикулярной к оси коленча
того вала, подсчитывается таким же методом, какой был приведен 
для определения момента сопротивления опасного сечения картера.

У многоцилиндровых двигателей проверяют напряжения как 
в сечении, проходящем через ось цилиндра, так и в сечении, прохо
дящем через ось шпилек.

Динамические нагрузки в этих шпильках сравнительно невелики.
Допускаемые напряжения для шпилек из углеродистой стали 

составляют 600—800 кг/см2, из легированной стали 1500—1800 кг/см2, 
что соответствует запасу прочности k = 4-н5, найденному по пре
делу текучести.

§ 99. РАСЧЕТ КРЫШЕК ЦИЛИНДРОВ

Крышки цилиндров, так же как картеры и блоки, имеют сложную 
форму и не поддаются точному расчету. Индивидуальные крышки 
для сравнительной оценки напряжений рассчитывают на изгиб 
от силы затяжки шпилек крепления. Величину силы затяжки шпилек 
можно принимать равной (1,5 -ч- 2,0) Pz, где Рг — усилие от давле
ния газов на крышку при вспышке. Момент, изгибающий крышку, 
равен произведению половины силы затяжки Р3 на расстояние / 
от оси шпилек до центра тяжести половины кольцевой опорной поверх
ности (фиг. 208)

Л1ИЛ = Р31 кгсм.

2
, Расстояние I — п — —г см, где п — расстояние от оси шпилек
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Фиг. 208. Схема для расчета крышки цилиндров, втулки 
и анкерных связей:

а — схема для расчета крышки; б — схема для расчета втулки; 
в — схема для расчета анкерных связей.
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Шпильки крепления крышек цилиндров рассчитывают на разрыв 
от силы затяжки Ра. Допускаемые напряжения в кг/см2 для шпилек 
из углеродистой стали 800—1000 кг/см?, из легированной стали 
1200—1400 кг!см?

§ 100. РАСЧЕТ ВТУЛКИ ЦИЛИНДРА

У чугунных вставных втулок цилиндров следует проверять напря
жения от изгиба опорного буртика (фиг. 208).

Приближенный сравнительный расчет производится по формуле
М Р3т окг/см2,

где Р3 — сила затяжки шпилек крепления крышки цилиндра в кг; 
т — расстояние от середины опорной поверхности буртика 

до середины опорной поверхности крышки в см;
Dr — диаметр центрирующего пояса втулки цилиндра в см; 

h — высота опасного сечения опорного буртика в см.
Напряжения изгиба в опасном сечении для чугунных втулок 

не должны превышать 400—600 кг/см2. Для уменьшения напряжений 
изгиба следует стремиться к тому, чтобы плечо изгибающегося уси
лия т было минимальным. У многоцилиндровых двигателей с общей 
крышкой для всех или нескольких цилиндров поломки буртиков 
втулок могут происходить вследствие чрезмерной затяжки крайних 
шпилек.

Приближенный расчет втулки цилиндра на разрыв от давления 
газов производят по формуле

ар = кг/см2, (154)

где D — диаметр цилиндра в см;
8 — толщина стенки в верхней части втулки на расстоянии 

~ 20% хода поршня от в. м. т. в см.
Для чугунных втулок напряжение а не должно превышать 

500—600 кг/см2.

§ 101. РАСЧЕТ АНКЕРНЫХ СВЯЗЕЙ
Анкерные связи представляют собой шпильки или болты, стягивающие детали 

остова: картер, блок и в некоторых случаях крышки цилиндров. Сила затяжки Р3 
анкерных связей составляет (1,5 -ь- 2 0) Рг.

Обозначим длину анкерных связей в свободном состоянии li, длину стягиваемых 
деталей остова в свободном состоянии /2 и их общую длину после затяжки гаек Z 
(фиг. 208). Шпильки (болты) при затяжке удлиняются на величину Д/i = Zj — Z, 
а детали остова сжимаются на величину AZ2 = Z2 — Z. На прямой AD отложены 
величины Mi и Д/2 (отрезки АВ и BD). Проведем перпендикулярно прямой AD 
из точки В перпендикуляр и отложим на нем величину BF = Р3. Таким образом 
мы получаем систему координат, в которой по вертикальной оси отложены удли
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нения а по горизонтальной оси — усилия. Зависимость между растягивающими уси
лиями и удлинениями анкерной шпильки выражается прямой AF. Во время работы

, Рг
к усилию затяжки добавляется усилие от давления газов , и анкерная шпилька 
(болт) удлинится на величину Д/. Одновременно соответственно уменьшится на вели
чину Д/ деформация деталей остова. Для графического определения величины Д/ 
и максимального усилия, действующего на анкерную шпильку, проводят линию, 

„ рг
параллельную AF, на расстоянии по горизонтали, равном Через точку J пере
сечения этой линии с линией DE проводят горизонтальную прямую СИ, которая 
представляет в выбранном масштабе усилие, растягивающее анкерную шпильку.

Величины Mi и Д/г определяют по формулам

0 . 
■ Е1 ’ (155)

(156)

где / — сечение анкерной шпильки (болта) в см2;
F — сечение деталей остова, приходящихся на одну шпильку (болт), в см2;

Ei и Е2 — модуль упругости материала шпильки и деталей основа в кг!см2. 
Напряжения в анкерных шпильках

Рэ СН , 2 
ор == — • -gg~ кг)см2. (157)

Коэффициент 
= 0,85 ч- 0.9.

СЯ-BF ага1п
асимметрии цикла г — ----- gg------ - и составляет г = —------

Допускаемые напряжения для шпилек (болтов) из углеродистой стали 
1500—1800 кг!см2, из легированной стали 3000—3500 кг/см2. Эти напряжения 
соответствуют запасу прочности по пределу текучести k =2ч-3.

ГЛАВА ХХШ

РАСЧЕТ КРИВОШИПНО-ШАТУННОГО МЕХАНИЗМА

§ 102. РАСЧЕТ ПОРШНЯ, ПОРШНЕВЫХ КОЛЕЦ И ПОРШНЕВОГО ПАЛЬЦА

Поршень рассчитывают на сжатие от давления газов. Опасным 
является наименьшее сечение над поршневым пальцем, проходящее 
через канавку поршневого кольца (фиг. 209)

= кг/см2. (158)
/ min

Допускаемое напряжение для чугунных поршней составляет 
600 кг/см2, для поршней из алюминиевых сплавов 200—300 кг/см2. 

19 Моргулис 421
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Юбка поршня проверяется на удельное давление от максималь
ной величины бокового усилия Л^шах, т. е.

п__ l^max
4 ыю (159)

где D — диаметр цилиндра в см\
1Ю — длина опорной поверхности юбки поршня в см.

Фиг. 209. Схема для расчета поршня и поршневых колец: 
а — схема для расчета поршня; б — схема для расчета поршневого 

кольца; в — схема для расчета поршневого пальца.

Для чугунных поршней допускается удельное давление q — 
= 3,5 кг/см2, для поршней из алюминиевого сплава; q = 7 -н 
-г- 12 кг/см2. Наибольшие величины допускаются для форсированных 
быстроходных дизелей.

Опорная поверхность поршневого пальца в бобышках поршня 
проверяется по удельному давлению

<7ь = иг/см2, (160)

где dn — диаметр поршневого пальца в см\
1п — длина опорной поверхности пальца в бобышках в см.

При плавающем пальце допускаемое удельное давление в бобыш
ках составляет:
для алюминиевых сплавов qb = 250 -<-.400 кг/см2-, 
для чугуна qs = 300 -г- 350 кг!см2.

Общую длину обеих бобышек при плавающем пальце обычно 
выбирают в 1,3—1,5 раза больше длины втулки шатуна.

Поршневые кольца работают на изгиб как при надевании на пор
шень, так и в рабочем состоянии. На фиг. 209, б показаны поршневые 
кольца в свободном и рабочем состояниях и при надевании на поршень.
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В свободном состоянии зазор в замке равен е0. В рабочем состоянии 
зазор кольца уменьшается до ер и при надевании кольца увеличивается 
до ен. Прогиб кольца в рабочем состоянии S' = е0 — ер, а при наде
вании S" = 2кб — S' или приближенно S" = 6Ь — S', где b — 
ширина кольца в радиальном направлении в см.

Напряжение изгиба в рабочем состоянии
сиз = Ъ,№>Е—р 1 -4- кг/см2. (161)

lJ

Напряжение изгиба при надевании
о«3 = 0.425Е D 1—кг/см2, (162)

(“Г-1)
где D — внутренний диаметр цилиндра в см.

Модуль упругости для чугунных колец изменяется в следующих 
пределах:

£ = (0,85 ч- 1,2) 10е кг/см2.

Допускаемые напряжения составляют: оаэ = 1500 ч- 1900 кг/см2, 
°из= 1500 ч- 2500 кг/см2.

Удельное давление р кольца на стенку цилиндра определяется 
по формуле

0.33ааэ&2 , 2
P==D(D^b) кг1см - (163)

Допустимая величина р может быть равной 0,6 — 2,0 кг/см2 
для уплотняющих колец.

Поршневой палец рассчитывают на изгиб, как балку, свободно 
лежащую на опорах и нагруженную равномерно распределенной 
нагрузкой от силы Р.

Опасное сечение расположено в плоскости, проходящей через 
середину пальца.

Изгибающее усилие
р = Рг — Р,п кг,

где Рг—усилие от давления газов;
Pjn — сила инерции поршня и поршневых колец в в. м. т. 
Напряжение изгиба

° из ~~
Р (7 + 2b — 1.5а) . „—-------------- - кгсм,d® 1.2(1 — а4) ' (164)

4
где а== Д1Г-.

Значения входящих в формулу величин и схема нагрузки пальца 
показаны на фиг. 209, в.

19*
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Допускаемые напряжения для углеродистых сталей 1200— 
1800 кг!см2, для легированных сталей 2000—3500 кг/см2.

Касательное напряжение от среза в сечении, расположенном 
между бобышкой и верхней головкой шатуна, равно

0.85Р 1 + а 4- аа „ .
т = —--------Т-кг!см - (165)

ан

Допускаемые напряжения для углеродистых сталей 600—■ 
1000 кг/см2, для легированных сталей 1200—2000 кг!см2.

Кроме изгиба и среза, у полых поршневых пальцев вовремя при
ложения максимального усилия происходит деформация сечения —

в)

Фиг. 210. Овализация поршневого пальца:
а — эпюра напряжений поршневого пальца от овализации; б — типичная продольная тре
щина на наружной поверхности поршневого пальца; в — продольные трещины на внутренней 
поверхности поршневого пальца и усталостный излом; г — продольная трещина на наружной 
поверхности, переходящая в кольцевую; д — разрыв стержня шатуна в результате овали

зации поршневого пальца.

овализация. На фиг. 210 показаны эпюры напряжений от овализа
ции, а также характерные случаи разрушений пальцев в виде про
дольных трещин на внутренней или внешней поверхности. Овали
зация может привести к заеданию его во втулке верхней головки 
шатуна и к разрушению шатуна (фиг. 210).

Максимальная овализация или увеличение диаметра пальца d„. 
(фиг. 209) в плоскости, перпендикулярной к действию нагрузки, 
составляет

пах
0.09Р 

IE (166)

где k — поправочный коэффициент; k — 1,5 + 15 (а —0,4)3. 
Допустимая овализация пальца Ad„max = (0,001 -ч- 0,002) dH.
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Пример. Рассчитать поршневой палец дизеля с диаметром цилиндра 0=85 мм, 
ходом поршня S= 110 мм и числом оборотов в минуту п — 1500.

Вес поршня и поршневых колец 0,95 кг. Отношение длины шатуна I к радиусу 

кривошипа г равно = 4. Максимальное давление газов в цилиндре рг = 55 кг!см?. 
Размеры поршневого пальца (фиг. 209):

dH = 28 мм; de = 16 мм; I — 70 цм; & = 30 мм; а = 28 мм.
Величина максимального усилия Р, действующего на поршневой палец в в. м. т., 

равна
Р — Рг + Р in'<

Рг = PzFn = 55-0,785 (8,5)2 = 55-56.7 = 3120 кг;

Pjn = - тп!тга = ЛШ2(1 + А) = - ^5,5-24700-1 25 = —164 кг.
g Уо1

Отсюда 0=7120—164=2976 кг.
Напряжение изгиба

_ М __ Р (I 4- 2/? — 1,5а) 2976(7 4- 2-3—1.5-2.8)
°из ~ ~ d3 . j 2 (!_а4) ~ (2.8)’-1.2 (1 — 0.107) ~

2976-8.8 „1П , ,
22-1.2-0.893 1110 кг/см

Напряжение от среза

0.850 (1 + а + а2) 0.85-2976 (1 + 0.572 4- 0.327)
d2(l-a<) " (2,8)2- 0.897 = 687 кг/см?.

Максимальная овализация
__ 0.090

““и max

k = 1,5 + 15 (а —0,4)3 = 1.5 + 15 (0.572 - 0 4)я = 1,576

0 09-2976 / 1 572 \3Мн max = 7 2-106 (-0Д28") 1.576 = 0,0015 см = 0,015 мм.

§ 103. РАСЧЕТ ШАТУНА

Стержень шатуна (фиг. 211) во время работы двигателя испыты
вает сжатие от сил давления газов и растяжение от сил инерции. 
Напряжения в стержне шатуна меняются по асимметричному циклу.

В период второй фазы процесса сгорания давление в цилиндре резко возрастает, 
и поэтому изменение усилия, действующего на шатун, носит ударный характер. 
Шатун представляет собой упругий стержень, на конце которого закреплена масса, 
равная массе поступательно движущихся частей. Если частота собственных коле
баний этой системы близка к частоте изменений силы, вызывающей колебания 
(давления газов в цилиндре), то происходит динамическое усиление. Это значит, 
что в системе возникают дополнительные нагрузки вследствие приближения 
к резонансу.
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Собственная частота колебаний массы поступательно движущихся частей пс 
равна

пс = 0.159 I/ — кол/сек (167)

где т — масса поступательно движущихся частей в кг/сек2 см; 
С — жесткость стержня шатуна в кг/см.

6)
Фиг. 211. Схема для расчета шатуна:

а — опасные сечения; б — характер изменения напряжений изгиба 
в стержне шатуна; в — епюры напряжений в верхней головке шатуна.

Жесткость стержня шатуна определяют по формуле 

С ~ Е^ср кгсм, 

где Е — модуль упругости в кг/см2;
fcp — площадь среднего сечения стержня в см2;

I — длина стержня шатуна в см.
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Частота возбуждающей силы пв зависит от продолжительности промежутка 
времени а, выраженного в градусах угла поворота кривошипа, в течение которого 
давление в цилиндре повышается от рс до pz, т. е,

п-360 , _ п
Пв~ 4а-60 - "5"Т кол/сек (168)

где 4 а — полный период колебаний силы давления газов, так как угол а соот

ветствует нарастанию усилия от Одо максимума, т. е. -j-полного периода.

Пв
Значения коэффициента динамического усиления для разных значений — при- 

ведены в табл. 26.

Значения коэффициента динамического усиления k
Таблица 26

пв 
пс

0,1 0.15 0,20 0,25 0.30 0.40 0.50 0,60 0,70 0,80 0,90

k 1.11 1.18 1.08 1.27 1.43 1,60 1,73 1,77 1,72 1,71 1,74

Сила, сжимающая стержень шатуна, с учетом величины k равна 

рсж = Рсрп ~Т~ (Pz ~~~ Рс) Fn + pi (169)

где Pf — сила инерции поступательно движущихся масс шатуна 
и поршня в кг;

Fn — площадь поршня в см2.
Среднее сечение АА стержня шатуна проверяется на сжатие 

и продольный изгиб по формулам

ох = Кх -PfX кг/см2; (170)
Тер

— Ку кг/см\ (171)
I ср

Здесь первый коэффициент Кх соответствует работе шатуна на 
сжатие и продольный изгиб в плоскости, перпендикулярной к оси 
коленчатого вала. Шатун работает как стержень, свободно опертый 
торцами и нагруженный действующей вдоль оси сжимающей 
силой Рсж.

Коэффициент Ку соответствует сжатию и продольному изгибу 
в плоскости, проходящей через ось коленчатого вала. В этом случае 
расчет шатуна ведется как длинного стержня с заделанными кон
цами и нагруженного силой Рсж.
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Коэффициенты и /( равны
Кх = 1 + 0,0005/Ср; (172)

/2
Ку= 1+0,0005 ^р, (173)

где / — расстояние между осями поршневого пальца и шатунной 
шейки в см\

Jх — момент инерции среднего сечения шатуна относительно 
оси хх в cMi (фиг. 211, а);

/j — длина стержня шатуна между верхней и нижней голов
ками в см;

Jy — момент инерции относительно оси уу в см*.
Числовое значение коэффициентов Кх и Ку обычно находится 

в пределах 1,1 —1,20. Это значит, что основными являются напря
жения от сжатия силой Рсж, а не от продольного изгиба.

Допускаемые напряжения и а изменяются в пределах 2500— 
4000 кг/см2.

Во время тактов выпуска и впуска шатун растягивается силами 
инерции Pj, равными

Р/ = —(/п„ + /п;й n)(D2r(l + X) /сг, (174)

где тп и тш п — поступательно движущиеся массы поршневой 
группы и части шатуна, отнесенной к поршню.

Напряжение растяжения
с = кг/см2. (175)

р / ср

ах, ау и <з являются наибольшими и наименьшими значениями 
напряжений асимметричного цикла (фиг. 211, б).

При асимметричном цикле запас прочности определяется по фор
муле

а 0-1------ ■ (176)
-f- +

В формуле (176) вместо величины аср подставляется абсолютное, 
а не алгебраическое значение этого напряжения.
Здесь

= _?тах ° т.п _ °р кг/см‘г.

(177)
а' = ?тах -ДтШ = К2/СМ2;

„ __ ° max + ° mln ___ °р + °х кг/см2% ' 2 2

J ^тах ° mln °р 4- Оу кг/см/'“ 2 2

(178)
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Коэффициент <р, равен

, (179)
°0

где а_1Р — предел усталости от растяжения — сжатия при симме
тричном цикле;

а0 — предел усталости при пульсирующем цикле; = 
= (1,4 - 1,6)о_1р.

е — коэффициент, учитывающий размеры детали.
Значения коэффициента е в зависимости от диаметра образца 

составляют:
Диаметр образца в мм 10 20 30 40 50 60 80 100 150 200
Коэффициент е . . . 1 0,93 0,87 0,82 0 78 0,75 0.70 0.65 0.58 0 55

Запас прочности k должен быть не меньше 1,8 — 2,0.
Следует проверять запас прочности также и по пределу текуче

сти аг:

Пример. Рассчитать стержень шатуна четырехтактного дизеля. D— 105 мм-, 
S = 130 мм; п= 1500 об/мин.; рг = 60 кг/см2; рс — 38 кг/см2; средняя скорость 

Лр
нарастания давления во время сгорания (§ 61) = 5 кг/см2-град; вес поступа
тельно движущихся масс Gy = 3,2 кг; размеры шатуна (фиг. 211): I = 260 мм; 
0 = 200 мм; h = 38 мм; b = 25 мм; а — 5 мм; с — 8 мм Площадь среднего 
сечения стержня

fCp => bh — (b — а) (/г — 2с) = 2.5-3.8 — (2.5 — 0,5) (3.8 — 2-08) = 5,1 см2.

Суммарная сила Р, сжимающая стержень шатуна в в. м. т.,
Р = рг + Pj = PzFn _ (1 + А) = 60-86.5 —

3 2
— ggy 6 5-24 700-1.25 = 5180 - 655 = 4525 кг(см2.

Сила РСж. с учетом динамического усиления

Рсж. = PcFn + HPz — Рс) Fn + Р/.

Коэффициент динамического усиления k определяется по табл. 26 в зависи
темости от отношения —. пс = 0,159 I/ — кол/сек; здесь Г 1Т1

I ■] ZU

т = = 3.27-10~3 кг-сек! см2,
g 981

следовательно,

пс = 0,159 1/ = 0.199-104 = 1990 кол/сек;
’ V 4 I * I V

421



298 РАСЧЕТ КРИВОШИПНО-ШАТУННОГО МЕХАНИЗМА

1,5п

р,—Рс 60 — 38
здесь а = ....Др ■ =------g-----= 4,4°; пв =

Да

1,5-1500
= 512 кол/сек;

0,26; по табл. 26 при этом k = 1,28.

Отсюда Р = 38-86,5 + 1,28 (60 — 38) 86,5 - 655 = 5075 кг.
Находим коэффициенты Кх и Ку.

bh2 - (b - a) (h - 2с)3 2,5 (W - 2 (2,2)3 ... ,

4- &х 127 4- (— 1170) кол , з= —т-g—— =---------- ----------- -  = — 520 кг/см2

JX — ю — — У.оо см ,

hb2 -(h- 2с) (b - а)2 3.8 (2.5)3 - 2,2-23Jy = _ = _ = 6,48 см ,

Кх = 1-4-0,0005 A = 1 + 0.0005 5,1 = 1,177;
J х 9,00

Ч С20)2 = 1,143.Ку = 1 + 0,0005 * = 1 + 0,0005
‘-id у т • 0,т0

Находим напряжения:

ах = Кх = 1,177 = —1170 кг/см2;
fcp 5-1

К Рсж. , 5075
= ■ ~5Г = — 1130 кг/см2;

Р] 655
On = -J---  = 74 = 127 KZjCM2.

fcp 5,1

Механические качества стали 40 (§ 97):

ав 6500 кг/см2; ат = 3200 кг/см2; а_t = 2600 кг/см2 

а_1р = 0 7a_j = 1820 кг/см2; а0 = 1,55a—) = 4030 кг/см2;

<? =..2q-i-q° = 2~ ‘Д4 5- = 0,29, 
Ta a0 Ь 55

Запас прочности k равен 

где
ар—ах 127 -(— 1170) - сс„ , » аа = —----------  — —.650 кг!см2;
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Запас прочности по пределу усталости при е = 0,85 будет

------------2,8.
W +0.29.52°

Запас прочности по пределу текучести 

k 3200 о g 
650 + 520 ’

Верхняя головка работает на разрыв под действием сил инерции 
поршневой группы Pjn и на сжатие от результирующей силы давле
ния газов Pz за вычетом сил инерции Pjn. Кроме того, в верхней 
головке шатуна появляются дополнительные напряжения при 
запрессовкЬ бронзовой втулки. Наиболее нагруженным местом в верх
ней головке является место перехода проушины в стержень. Это так 
называемые места заделки. Углом заделки <рэ называется централь
ный угол от вертикального диаметра до сопряжения наружной окруж
ной головки и' радиуса перехода (фиг. 211, в).

При определении напряжений сжатия и растяжения верхнюю 
головку шатуна рассматривают как криволинейны^ брус. Опреде
ление напряжения сжатия и растяжения требует проведения сравни
тельно сложного расчета, который приводится в специальных 
курсах.

При расчете шатуна можно ограничиться определением относи
тельного уменьшения диаметра верхней головки 8 по полуэмпири- 
ческой формуле

s  Рjndcp (?з — 90°) _
— 10£7

здесь dCp — средний диаметр верхней головки в см\

Е — модуль упругости в кг‘см\
J — момент инерции сечения верхней головки:

J = 0,016 (dH — de)s см*.

Величина 8 не должна превышать 0,0005.
Крышка нижней головки шатуна изгибается силами инерции 

поступательно движущихся и вращающихся масс
Р = — Pjn + <тш.к — ткр) <оЕ 2г кг\ (182)

здесь тшк и т..р— масса шатуна, отнесенная к центру шатунной 
шейки, и масса крышки нижней головки шатуна 
в кг-сек2! см-,

и -— угловая скорость коленчатого вала в рад/сек; 
г — радиус кривошипа в см.
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Предполагается, что нагрузка распределена в крышке нижней 
головки шатуна по косинусоидальному закону. Такой закон распре
деления нагрузок хорошо совпадает с результатами эксперименталь
ной проверки напряжений. Опасным (расчетным) является сечение ББ 
(фиг. 211, а). Крышка рассчитывается на изгиб как криволиней
ная балка, у которой радиус кривизны равен половине расстояния 
между осями шатунных болтов.

Напряжения определяются по приближенной расчетной формуле

kzIcmF, (183)

где J и Je — моменты инерции поперечных сечений ББ крышки 
и вкладыша в сл?;

F и Fв — площади поперечных сечений крышки и вкладыша 
в см3;

Wиз— момент сопротивления изгибу сечения крышки в см3;
I — расстояние между осями шатунных болтов в см.

Допускаемые напряжения для крышки нижней головки шатуна 
следующие:

для углеродистой стали ................................................. 800—1300 керм2
для легированной стали................................................. 2000—2800 кг/см?.

Под действием силы Р происходит деформация крышки нижней
головки шатуна, т. е. уменьшение внутреннего диаметра в направле
нии, перпендикулярном к оси шатуна. Относительная величина де
формации равна

g  0,0024 Р/3 
Е (J Ч- Jв) (184)

Допустимая величина деформации, так же как и для верх
ней головки, составляет 8 = 0,0005.

Шатунные болты растягиваются силой затяжки Р3. Под дейст
вием силы инерции Р, равной силе, которая изгибает крышку ниж
ней головки шатуна, происходит увеличение напряжений растяжения 
в болте.

Величина суммарной силы РБ, растягивающей болт, зависит 
от податливости болта и стягиваемых частей шатуна. Расчет шатун
ного болта является одним из примеров расчета резьбового соеди
нения.

Сила Рб определяется по формуле
Рб = Р3+ уР' кг- (185)

В этом выражении у — коэффициент основной нагрузки резьбо
вого соединения;

х = е-4т’> <186)
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I - /здесь б] = -==- — податливость стягиваемых частей шатуна в см/кг\ 
kr ш

е2 = -yj— — податливость шатунных болтов в см/кг-, 
с. t- б

I — длина шатунного болта и стягиваемых частей 
шатуна в см-,

F ш и Fe— сечения стягиваемых частей шатуна и шатунного 
болта в c,w2.

У выполненных конструкций у = 0,15 — 0,25. 
р

Сила Р' = -7- кг, где i — число шатунных болтов.
Учитывая, что сила затяжки Р3— (1,5 — 2,0) Р', соотношение 

между наибольшей силой, действующей на шатунный болт Рб, 
и силой затяжки будет

Рь- = (1,1-1,15)Р3.

Следовательно, коэффициент асимметрии цикла г = 0,87 — 0,91.
Напряжения в болте будут следующими:

Рб о Рц 2°тах = кг/см2; omin = — кг/см2.

Запас прочности k определяется по формуле

k =------ ; (187)
------------- Н 

здесь 
_ __  °тах ° mtn .
° а — g ’

а = °max ~t~ °mln .
СР 2 ’

__ 2а_1Р а0 #

е —коэффициент, учитывающий размеры детали;
а9 — эффективный коэффициент концентрации напряжений;

Для деталей с метрической резьбой
аэ =3 — 4 (для углеродистой стали);

ад = 4 — 5 (для легированной стали).
Кроме того, следует проверить запас прочности по формуле (180).
Пример. Рассчитать шатунный болт четырехтактного дизеля. D = 105 мм; 

S= 130 мм; п = 1500 об/мин; число болтов i = 2; резьба 1М12 X 1,25; материал 
сталь 40Х; вес части шатуна, отнесенной к шатунной шейке, Ош.к— 3,1 кг; вес 
крышки нижней головки шатуна GKP= 0,8 кг; Pj— 655 кг.
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Находим силу Р:
Р = Р, + (тш. к — ткр) = 655 + (3’' °’8) 24 700-6,5 = 1030 кг.

Уо1

D, Р Р 1030 
р = —= -Т=^“ = 515лг-

Сила затяжки
Р3 = 2.0Р' = 1030 кг.

Максимальное усилие, растягивающее шатунный болт, = 1.15Р3 = 1190 кг. 
Опасное сечение болта равно

FB = 0.785 (1.04)2 = 0,85 с.и2.

Напряжения 
Рб 1190

°тах — о 85 1400 кг) см ;

Р3 1030 „
о mln = -pj = -ogg- = 12Ю кг/с.и2;

аа = .?tnax-£min = 1400 -121 0 =05

Оср = ,gmax + qmin = Н00+ 1210 = 1305 кг/см2

Принимаем: коэффициент = 0,28; масштабный фактор е — 1; коэффициент 
концентрации напряжения аэ = 4; предел усталости а—! = 3800 kcIcmA

Запас прочности

. а-j 3800 _ ,h __ ___________ £______ _ __________________  _  5 J
а, , 4-95 + 0 28-1305— За + '?^ср

Запас прочности по пределу текучести при = 7500 кг!см? равен 

fe = ^^ = ^ = 5’3-
<3а + ®ср 1400

§ 104. РАСЧЕТ КОЛЕНЧАТОГО ВАЛА

Коленчатый вал — одна из наиболее ответственных деталей дви
гателя, подверженная изгибу и кручению под действием сил давления 
газов в цилиндре и сил инерции. Наиболее частые случаи поломок 
коленчатых валов показаны на фиг. 212.

Усталостные разрушения щек и шеек Ан Б происходят от изгиба 
(фиг. 205). При усталостных разрушениях от кручения разрушения 
имеют вид винтовой трещины по шейке. В случае знакопеременных
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скручивающих моментов, как например при крутильных колеба
ниях, разрушения происходят по винтовым линиям, направленным 
в противоположные стороны.

Коленчатый вал рассчитывают как разрезную балку. Из всего 
вала мысленно вырезают один кривошип, на который действуют 
изгибающие и скручивающие моменты и силы.

Фиг 212. Типичные поломки коленчатого вала 
и схема для расчета:

А — разрушение коренной шейки от изгиба; Б — разру
шение щеки от изгиба; В — разрушение коренной шейки 

от скручивания.

Коренная шейка рассчитывается на кручение без учета напря
жений изгиба. Вследствие небольшой длины коренных шеек напря
жения изгиба оказывают малое влияние на запас прочности (в пре
делах 3—4%). Для расчета суммируют набегающие крутящие 
моменты предыдущих цилиндров, передаваемые расчетной кривошип
ной шейкой.

Максимальные и минимальные касательные напряжения подсчи
тывают по формулам

= К.г!см\
(188)

(189)
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Затем находят величины та и тср:
_ __ ттах Tmln .. __ Ттах Тт1п .

2 1 LfP 2

Запас прочности определяют по уравнению

(190)

(191)

напряжений

— za + fxzcp 

где ат — эффективный коэффициент концентрации 
у поперечного отверстия;

ет — коэффициент, учитывающий влияние размеров детали.
Величина —— = 2,5 3,0.

Ч
Величина <рт = Т~1 ~т°---- > коэффициент, аналогичный коэф-

то
фициенту <ра, приведенному в уравнении (179).

Запас прочности колеблется в пределах 2,0—4,0.
Шатунная шейка подвергается изгибу и кручению. Расчет ведется 

отдельно на изгиб и отдельно на кручение, так как действие макси
мальных изгибающих и скручивающих моментов не совпадает по вре
мени.

Изгиб шатунной шейки в плоскости кривошипа производится 
моментом М2 (фиг. 212), т. е.

= ---- щ —Кг. ----------- а} кг см\ (192)

здесь RK—вертикальная реакция опоры, которая при симметричном 
колене равна

р __  К Кг. Кг. ш. ш 2КГ. щ — 2Кг.пр __ К — Кг

2 2 2

где К — усилие, действующее в плоскости колена от сил дав
ления газов и сил инерции поступательно движу
щихся частей, в кг\

Кг.ш< Кг ш.ш, Кг.щ и Кг пр — центробежная сила вращающихся масс 
шатуна, шатунной шейки, щек и про
тивовесов в кг.

В плоскости, перпендикулярной к плоскости колена, изгибающий 
момент Мт равен

МГ — Rr -К кгсм; (194)

тздесь RT — горизонтальная реакция опор; Rr =
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Момент Mv, действующий в плоскости расположения отверстия 
для подвода смазки, равен

Л4? = Mz cos <р 4- Мт sin 9 кгсм. (195)
Необходимо найти максимальные и минимальные значения 

момента, а затем определить напряжения по формулам

гт _ шахamax WU3 КС/СМ. >

° min
^<р min 

WUJ
кг/см2.

Момент сопротивления изгибу полой шатунной шейки равен

(196)

Запас прочности k определяется по приведенным выше форму
лам (188). Эффективный коэффициент концентрации у поперечного 
отверстия аэ = 3,0, так же как и при кручении.

Кручение шатунной шейки производится моментом

Мкр = Мкр i + кгсм’ О97)
где MKpi — набегающий момент от предыдущих цилиндров в кгсм-, 

Тг — прозведение тангенциального усилия на радиус кри
вошипа в кгсм.

Касательные напряжения ттах и rmjn находят по формулам

_ _ тах .
тах ^кр >

_ __ Мкр т1п
cmin п/ w кр

Момент сопротивления кручению WK = 2i!7a3.
Общий запас прочности k определяется по формуле

а г (198)

Щеки вала подвергаются изгибу, растяжению и кручению. 
Суммарные нормальные напряжения от изгиба и сжатия (растяжения) 
равны

° = -----F Л') кг/см2, (199)
z X w п. щ I щ /

20 Моргулис 421
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К— Кггде величина —g— имеет то же значение, что и при расчете шатун
ной шейки (193).
Здесь Wu— момент сопротивления щеки; 1^U.M{ = см3;

[щ — площадь сечения щеки в см2.
Величина а приведена на фиг. 212, где показана схема колена. 

Амплитуда изменения напряжений цикла <за равна

= ?max = fex-----Kr) (Kmin-----Кг) . f а ‘ > Кг/СМ2
£ 4 \ wп. щ !щ J

Следовательно,
% = Ктях Kmln / а + 1 \

z Xw п- ш, 1щ /
(200)

Фиг. 213. Зависимость отношения 
эффективного коэффициента концен
трации напряжений к масштабному 

<ха
фактору — от относительной вели- 

ео
г

чины радиуса галтели .

На основании уравнения (200) 
можно сделать вывод, что ампли
туда колебаний напряжений в щеке 
от изгиба оа не зависит от вели
чины сил инерции вращающихся 
масс, так как величина Кг в это 
выражение не входит.

При определении запаса проч
ности щеки от изгиба можно не 
учитывать влияние средних напря
жений, так как произведение ®<,оср 
имеет сравнительно малую вели
чину.

Запас прочности щеки от из
гиба равен

°—i (201)

Величина т. е. отношение эффективного коэффициента кон
центрации напряжений ао к масштабному фактору еа зависит от ряда 
конструктивных соотношений.

ао
Особенно сильно влияет на величину — отношение радиуса 

Sa
галтели к толщине щеки (фиг. 213).

Щека коленчатого вала скручивается моментом

Мкр. кгсм’ (202)
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Максимальную и минимальную величины касательной силы опре
деляют по диаграмме сил Т для различных углов поворота криво
шипа, напряжения находят по формулам

ттах = —Уд-а?- кг/слг2;

кг/см*. (203)
W кр

Момент сопротивления кручению щеки прямоугольного попереч
ного сечения WKp = абс2, где b — большая сторона сечения и с — 
меньшая сторона сечения, а коэффициент а зависит от отношения

Значения коэффициента а в зависимости от следующее:

ь 
с 1.0 1.5 2,0 3,0 4.0 60 8.0 10 СО

а 0.208 0.231 0.246 0 267 0 282 0.299 0,307 0.313 0.333

Запас прочности щеки на кручение подсчитывается по фор- 
муле (191). Отношение — может быть принято приблизительно 
равным 2,0.

Для коленчатых валов форсированных дизелей запас прочности 
составляет 1,5—2,0. Для двигателей с большим сроком службы 
запас прочности равен 2,5—3,0.

ГЛАВА XXIV

РАСЧЕТ МЕХАНИЗМА РАСПРЕДЕЛЕНИЯ
§ 105. ОПРЕДЕЛЕНИЕ ОСНОВНЫХ РАЗМЕРОВ КЛАПАНА

Диаметр горловины впускного клапана определяется по скорости 
воздуха (смеси), входящей в цилиндр. Так как объем, описанный 
поршнем, приблизительно равен объему воздуха (смеси), входящего 
в цилиндр, то из условия равенства этих объемов можно вывести 
уравнение:

Рп^п = №* (204)
где Fп — площадь поршня в лг2;

vn — скорость поршня в м/сек; vn = м/сек; здесь S — ход 
поршня в м, п — число оборотов в минуту;

Д — площадь проходного сечения горловины в лг2;
i — число впускных клапанов в одном цилиндре;

иг — скорость воздуха (смеси) в горловине в м/сек.
20*
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Из уравнения (204) следует, что скорость входящего воздуха 
в горловине равна

Fn , v,— v„ м/сек г П fal
ИЛИ

где D — диаметр цилиндра в см;
ds— диаметр горловины в см.

Средняя скорость воздуха (смеси) в горловине впускных клапанов 
обычно находится в пределах 40—70 м/сек.

Диаметр горловины выпускного клапана у быстроходных двига
телей выбирают на 10—20% меньше диаметра горловины впускного 
клапана, так как потери мощности от противодавления на выпуске 
меньше, чем потери от разрежения на впуске и от уменьшения воздуш
ного заряда. У тихоходных двигателей, имеющих малую скорость 
поршня, впускные и выпускные клапаны часто выполняют одинако
вого размера.

Подъем клапана выбирают из условий равенства площадей про
ходного сечения клапана при полном открытии и площади проходного 
сечения горловины.

Если проходным сечением клапана считать боковую поверхность 
цилиндра с диаметром de и высотой h, равной подъему клапана, 
то из условия равенства проходных сечений получим

ltd2
(206)

Отсюда Лтах = -^- или /гтах = 0,25rfa.
Если учитывать угол наклона фаски клапана р, то его подъем h 

из условия равенства проходных сечений следует выбирать несколько 
большим, чем получается по уравнению (206). При угле наклона 
фаски клапана (3 = 30°

h n~0,26d см, (207)
при р = 45°

/гтах^0,31Д см. (208)

Продолжительность открытия клапана зависит от выбранных 
экспериментальным методом фаз газораспределения.

§ 106. КИНЕМАТИКА И ДИНАМИКА КЛАПАННОГО МЕХАНИЗМА

Очистка цилиндра и зарядка его свежим воздухом (смесью) улуч
шается с увеличением время-сечения органов распределения. Для 
получения наибольшего время-сечения при выбранных фазах газо
распределения и размерах клапанов необходимо, чтобы открытие
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и закрытие их происходило с максимально возможной скоростью. 
Этому препятствуют возникающие в момент открытия и закрытия 
клапанов силы инерции, нагружающие клапанный механизм, а также 
увеличение скорости посадки клапана на седло. При скоростях посадки 
клапана выше 0,4—0,6 м/сек резко возрастает износ седла. На фиг. 214 
показана схема наиболее распространенного клапанного механизма

Фиг 214 Схема клапанного механизма и различные формы профиля кулачков рас
пределительного вала для различных толкателей:

а — профиль кулачка для плоского толкателя; б — прямолинейный профиль кулачка для 
роликового толкателя; в — выпуклый профиль кулачка для роликового толкателя; 
г—окружность при вершине кулачка для роликового толкателя; д — вогнутый профиль 

кулачка для роликового толкателя.

с кулачковым валом, действующим на клапан через толкатель, 
штангу и коромысло. Здесь же показано два вида применяющихся 
толкателей: плоский и роликовый. Расчет клапанного механизма 
заключается в определении перемещений, скоростей и ускорений дви
жущихся частей механизма. Зная ускорения и массы деталей, можно 
подсчитать силы инерции, нагружающие детали, и провести расчет 
на прочность. У большинства существующих двигателей профиль 
кулачка состоит из частей окружности и прямых.

Для показанных на фиг. 214 различных схем работы кулачкового 
механизма приняты следующие -обозначения:

R — радиус начальной окружности кулачка с центром 
в точке О;

р и pj — радиусы кривизны частей профиля кулачка с центрами 
в точках А и В;

г — радиус ролика толкателя;
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S — расстояние от оси вращения кулачка до центра радиуса 
кривизны;

h — подъем (перемещение) толкателя.
Величины R, р, г, S и h выражают в метрах; 1, 2 и 3 — точки 

перехода от одной части профиля к другой. Направление вращения 
кулачкового вала обозначается стрелкой с буквой со.

Для плоского толкателя (фиг. 214, а) подъем/г, скорость v и уско
рение j определяют по формулам:

для участка 1—2 и угла поворота со, который отсчитывают 
от линии 01:

h = S (1 — cos ср) м; 
v — ш S sin ср м/сек; 
j = ш25 cos <р м/сек2;

(209)

для участка 2—3 и углц поворота срп который отсчитывают 
от линии 03:

h = cos <pj -I- р, — м; 
и = с» Sx sin cpj м/сек;
j = o^SjCoscpj м/сек2.

(210)

Величины углов ®max и cpj max определяют по чертежу, пользуясь 
тригонометрическими уравнениями. Так, например, для кулачка, 
показанного на фиг. 214, а, угол ср равен углу ОАВ, который может 
быть найден решением треугольника ОБА. В этом треугольнике 
О А = 5, ОД = Sx и АВ = р — р,.

Определение величин h, v и j роликового толкателя представляет 
собой более сложную задачу. Так же как и в случае плоского толка
теля, необходимо прежде всего по данным чертежа, пользуясь триго
нометрическими формулами, подсчитать углы поворота кулачка, 
соответствующие данному участку профиля. Для облегчения расче
тов по определению подъема, скорости и ускорения толкателя служат 
специальные кривые. В качестве примера на фиг. 215 приведены кри
вые для определения подъема, скорости и ускорения роликового 
толкателя при движении по прямолинейному участку профиля 
кулачка. Такие же кривые могут быть построены для профилей, 
показанных на фиг. 214.

На фиг. 216 показаны кривые подъема, скорости и ускорения 
роликового толкателя, построенные по результатам расчета по при
веденной методике.

В некоторых клапанных механизмах (дизели Д6, Д12, В2-300, 
М601) кулачок непосредственно действует на плоскую верхнюю та
релку клапана. У ряда автомобильных двигателей толкатель действует 
непосредственно на клапан. В этих случаях силы инерции опреде
ляются как произведение массы движущихся деталей на ускорение. 
У двигателей с клапанным механизмом, показанном на фиг. 214,
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перемещение клапана не равно перемещению толкателя, а опреде
ляется из уравнения

K, = hT-^«. (211)

Скорость движения клапана равна

vK = vTм/сек. (212)

Ускорение клапана равно

jK = jTy- м/сек2. (213)
4 Т'

Для определения сил инерции, действующих в клапанном меха
низме, массы движущихся частей заменяют массами, приведенными 
к клапану. Приведенные массы деталей, движущихся с толкателем, 
подсчитывают из условия равновесия коромысла, к плечам которого 
приложены силы инерции действительных и приведенных масс:

^пр/к^х ^действ/т^Т

ИЛИ

™пр = тдейств кг ■ сек2/м. (214)

Ввиду того что
/г = Д 
/к С

получим

тпР = тдейств ■ Се«2/лг (215)

Приведение массы коромысла производится по уравнению 
^пр. кор / к^к действ. кор &кор’ (216)

где тпр кор — приведенная масса коромысла в кг-сек2/м\ 
jK — ускорение клапана в м/сек2', 
1К — плечо коромысла со стороны клапана в м\

Jдейств кор —момент инерции коромысла в кгм-сек2-,
гкОр — угловое ускорение коромысла в Мсек2.

Сила инерции масс, приведенных к клапану, равна
P^~^mnpi кг. (217)

§ 107. РАСЧЕТ ПРУЖИНЫ КЛАПАНА

Назначение пружины — удерживать клапан в закрытом поло
жении и обеспечивать во время движения кинематическую связь 
между клапаном и кулачком. Отрыв клапана от ударника коромысла 
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может произойти при движении клапана с отрицательным ускорением, 
когда сила инерции действует в направлении, противоположном силе 
пружины.

Движение толкателя и клапана может быть разделено на четыре 
основных периода. Во время первого периода толкатель и клапан 
движутся ускоренно, с положительным ускорением. Во втором периоде 
происходит замедленное движение, т. е. ускорения отрицательны. 
В течение третьего периода толкатель и клапан движутся в обратном 
направлении также с отрицательным ускорением. Во время четвертого 
периода движение в обратном направлении замедляется, т. е. уско
рения снова становятся- положительными. При симметричных кулач
ках величины ускорения в первом и четвертом, во втором и третьем 
периоде движения одинаковы. Поэтому при расчете пружины доста
точно учитывать силы инерции, действующие во время второго 
периода. Сила пружины должна быть больше силы инерции.

Рпрта* кг, (218)

где k — коэффициент запаса, равный 1,5—2,0;
Рпр. max и Pj max — Наибольшие ВеЛИЧИНЫ СИЛЫ ПруЖИНЫ И СИЛЫ 

инерции в кг.
Момент, когда сила пружины достигает наибольшей величины 

РПр тах, соответствует максимальному прогибу пружины fmax.
Максимальный прогиб пружины равен

frnax = fo + ^max CM, (219)

где f0 — первоначальная затяжка пружины в см\
/гтах — максимальный подъем клапана в см

В момент, когда ускорение меняет знак (точка 2 на фиг. 216), 
также должен обеспечиваться заданный коэффициент запаса и сохра
няться равенство

^р2>^/тах кг. (220)

Прогиб пружины при этом равен

/2 = ft> + см, (221)

где /г2 — подъем клапана в точке 2 в см.
Определив величины Рпр тя* и Рпрг, можно найти жесткость пру

жины С, т. е. изменение силы пружины при прогибе на 1 см-.

С = Рпртах-РпР2 = max ~РПр 2 кг/см_ (222)
'max /2 ”max "2

Основными размерами пружины, определяющими ее характери 
стику, являются средний диаметр пружины/), диаметр проволоки d. 
число рабочих витков ip и шаг витка t.
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Средний диаметр пружины Dcp выбирают по конструктивным 
соображениям. Обычно DCp = (0,7 ~ 0,9) d. см, где dg —диаметр 
горловины клапана в см.

По наибольшей силе пружины Ртах определяют диаметр про
волоки:

d 8fmax° 

i^don
СМ, (223)

где таоп — допускаемое напряжение, составляющее для проволоч
ной стали 3500—6000 кг/см2.

Число рабочих витков ip определяют по максимальному про
гибу /шах, т. е.

GrfVmax
lP 8Р Г)'-1 ’ 

O2maxL'
(224)

где G — модуль упругости второго рода; для пружинной стали 
G = (8 м- 8,8) 105 кг!см2.

Полное число витков выбирают на 2—3 больше рабочего.
Шаг витков выбирают из условия обеспечения зазора между вит

ками при максимальном прогибе пружины. Величина зазора должна 
составлять приблизительно (0,1 н- 0,2) d.

После выбора размеров пружины следует проверить возможность 
появления резонанса — совпадения частоты собственных колебаний 
пружины с вынужденными.

Частота собственных колебаний пружины

пс = 945 1/" кол/мин, (225)
Г ^пр

где Gnp — вес пружины в кг\
С — жесткость пружины в кг/мм.

Для надежной работы пружины нужно, чтобы частота собствен
ных колебаний пружины пс была в 8—10 раз больше числа оборотов 
кулачкового вала пк.

Сила пружины Ро при закрытом клапане должна быть больше 
усилия, возникающего вследствие разрежения в цилиндре, под 
действием которого может открыться выпускной клапан во время 
такта впуска. Поэтому должно соблюдаться условие

Рр 4 (Ртр Pah (226)

где de — внутренний 
Ртр — давление в 

ра — давление, в

диаметр клапана в см\ 
выпускном трубопроводе в кг/см2-, 
цилиндре в кг/см2.
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§ 108. РАСЧЕТ НА ПРОЧНОСТЬ ДЕТАЛЕЙ МЕХАНИЗМА РАСПРЕДЕЛЕНИЯ

Кулачковый вал рассчитывается на изгиб и кручение. Действую
щая сила Р слагается из приведенных к толкателю сил инерции 
деталей клапанного механизма, усилия от давления газов на клапан 
и силы пружины. Расчет кулачкового вала на изгиб ведется по фор-

Фиг. 217. Схема для расчета:
а — кулачкового вала; б — плоского толкателя. 

в — роликового толкателя.

мулам для изгиба балки, свободно лежащей на двух опорах (подшип
никах) и нагруженной сосредоточенной силой Рт в месте действия 
толкателя (фиг. 217, а). Одновременно с изгибом кулачковый вал 
подвергается скручиванию моментом, передаваемым от всех кулачков.

Крутящий момент от одного кулачка, скручивающего вал, опре
деляется по формуле

мкр так = (р/ + рпр + рг) п кгсм, (227)

где Pj, Рпр и Р, — сила инерции, сила пружины и сила от давле
ния газов на клапан, приведенные к толкателю, 
в кг\

п — наибольшее плечо действия суммарной силы 
Рт (фиг. 217, б и в). Величина п определяется по чертежу.
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Напряжения кручения определяют по формуле
16Мкр тах кг!см\ (228)

где dH и dg — наружный и внутренний диаметры кулачкового 
вала в см.

Допустимая величина напряжения т — 1000 ч- 1200 кг/см2.
Чтобы не происходило перекашивания кулачка во время работы, 

следует проверять прогиб кулачкового вала f от изгиба силой РТтзх 
по формуле 

/-3,4 СМ, (229)

где I — расстояние между подшипниками кулачкового вала в см\ 
1у — расстояние от подшипника кулачкового вала до оси толка

теля в сл;
Е — модуль упругости в кг/см2-,

и dg— наружный и внутренний диаметры кулачкового вала в см.
Прогиб вала / не должен превышать 0,05 мм.
На поверхности кулачка и толкателя возникают напряжения 

смятия асм, которые подсчитывают по приведенным ниже формулам.
Для плоского толкателя напряжение смятия равно

аси= / 0,175^, (230)

где Рт — сила, действующая на толкатель, в кг;
Е — модуль упругости стали в кг/см2-, 
b — ширина кулачка в см\ 
р — радиус кривизны кулачка в см.

Проверку напряжений смятия надо производить для участка 1—2 
(фиг. 216) и для участка 2—3, подставляя в формулу (230) соответ
ствующие величины Рт и р.

Для роликового толкателя напряжения смятия определяют 
по формуле

= V 0,175 (_1_ + _1_) кг/см\ (231)

где г — радиус ролика толкателя в см.
Остальные обозначения соответствуют обозначениям в формуле 

(230).
Допускаемые напряжения смятия асм = 4000 10 000 кг! см2.

При расчете толкателя должны быть проверены максимальные удель
ные давления /гтах на его направляющей части.
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Для плоского толкателя
Ь --- 8 44 (Г]-.;Х //■О/Л’Ъ, 2
"'max — ^/2 K-CjCM , (232)

где (Wmax — максимальный изгибающий момент, действующий 
на тарелку толкателя, в кгсм (фиг. 217);

d — наружный диаметр толкателя в см-,
I — длина участка стержня толкателя, находящегося в 

направляющей при расчетном положении, в см.
Для роликового толкателя

^тах = ( 1 + ) ^/СЖ2’ (233)

где Рхт;а — горизонтальная составляющая силы, действующей 
на толкатель (фиг. 217), в кг;

у — расстояние от оси ролика до середины направляющей 
толкателя в см.

Допустимые значения удельных давлений /г.,1ах = 50 -э- 100 к.г!см

ГЛАВА XXV

РАСЧЕТ ТОПЛИВНОЙ СИСТЕМЫ
§ 109. ОПРЕДЕЛЕНИЕ ОСНОВНЫХ РАЗМЕРОВ НАСОСНОГО ЭЛЕМЕНТА ДИЗЕЛЯ

Выбор размеров насосного элемента, как правило, производится 
экспериментальным методом. На одноцилиндровой установке путем 
сравнительных испытаний подбирают насосный элемент в сочетании 
с размером и количеством распиливающих отверстий форсунки. 
Определение размеров насосного элемента с помощью теоретиче
ского расчета может служить лишь для предварительной эскизной 
компоновки.

Исходной величиной при расчете размеров насосного элемента 
является количество топлива, подаваемого в цилиндр за один циклД§г, 
которое подсчитывается по формуле:

103 мг/цикл, (234)

где N — номинальная мощность двигателя в л. с.;
ge— удельный расход топлива в г! л. с.
п — число оборотов коленчатого вала в минуту;
i — число цилиндров;
k — коэффициент тактности (k — 2 для двухтактного двигателя 

и k — 4 для четырехтактного двигателя).
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Для определения объема топлива, подаваемого за один цикл &Vr, 
надо величину разделить на удельный вес цт в кг/л, т. е.

ДУ/Г = — мм3 / цикл. (235)

Основные размеры насосного элемента (диаметр плунжера dnjl 
и его ход Ллл) выбирают из условия обеспечения подачи необходи
мого количества топлива в заданный промежуток времени. Так как 

Фиг. 218. Схема для расчета производительности 
топливного насоса:

h — подъем плунжера; w — скорость плунжера.

плунжером в течение полезной части хода,

продолжительность по
дачи топлива состав
ляет не более 30—40° 
угла поворота криво
шипа, полезный ход 
плунжера, в течение 
которого топливо из на
сосного элемента по
дается в нагнетательный 
трубопровод, должен 
совершиться за этот 
промежуток времени.

Поэтому полный ход 
плунжера hnjl у наибо
лее распространенных 
насосов золотникового 
типа значительно боль
ше полезной части хода 
плунжера, равной 
где С — отношение по
лезной части хода плун
жера к полному ходу.

Объем, описываемый 
равен объему топлива,

подаваемого в цилиндр за один цикл, т. е.

ДУГ = ■■ d1-- hn£ мм3/цикл. (236)

У топливных насосов золотникового типа величина С составляет 
всего 15—20%. На фиг. 218 показаны плунжер топливного насоса 
и нагнетательный клапан с разгрузочным пояском, а также нанесены 
кривые хода (перемещения) и скорости движения плунжера. Во 
время начальной части хода плунжера, от точки 1 до точки 2, топливо 
вытесняется через окна в гильзе в полость всасывания. Начиная от 
точки 2, когда окно гильзы почти полностью перекрыто, происходит 
подъем нагнетательного клапана и заполнение освобождаемого им 
объема. В точке 3, когда разгрузочный поясок клапана выходит 
из цилиндрического отверстия седла, начинается подача топлива 
в нагнетательный трубопровод. В точке 4 винтовая кромка плунжера 
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открывает окно в гильзе и подача топлива прекращается. Часть хода 
плунжера от точки 4 до точки 5 также является нерабочей. За этот 
период топливо снова вытесняется в полость всасывания.

Для повышения качества процесса сгорания стремятся к тому, 
чтобы прекращение подачи топлива происходило в момент движения 
плунжера с большой скоростью. В противном случае последние 
порции топлива поступают в цилиндр недостаточно распыленными 
и процесс сгорания ухудшается. При сопоставлении полезной части 
хода плунжера с полным его ходом (фиг. 218) видно, что значи
тельная часть полного хода не может быть использована. Уменьшение 
действительной величины максимальной подачи топлива насосным 
элементом по сравнению с теоретически возможным объясняется 
также утечкой части топлива через зазор между плунжером и гиль
зой, особенно после длительной эксплуатации насоса.

В табл. 27 приведены объемы, описываемые плунжером за один 
ход нагнетания, максимальные подачи топлива за цикл и подачи 
топлива за цикл при номинальной мощности у некоторых существую
щих дизелей.

Характеристики топливных насосов золотникового типа
Таблица 27

Показатели
Диаметры плунжера в мм

5,0 6,5 7,0 7,5 8.0 8,5 10,0 12,0

Ход плунжера 
в мм

7,0 10.0 100 10.0 10.0 100 . 10 0 10.0

Объем, описываемый 
плунжером за один ход 
в мм3

137 331 384 442 502 570 785 ИЗО

Максимальная подача 
за цикл в мм3

42 125 135 160 180 210 285 330

Подача при номиналь
ной мощности дизеля 
за цикл в мм3

28 52 — — — 73 116 160

Максимальная подача за цикл составляет 30—40% объема, опи
санного плунжером. Действительная подача за цикл при работе 
с номинальной мощностью приблизительно в 2 раза меньше макси
мальной.

Отношение диаметра плунжера к его ходу желательно иметь 
таким:

_L = о,8 -г- 1,2. 
h
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§ ПО. ОПРЕДЕЛЕНИЕ РАЗМЕРОВ РАСПЫЛ И БАЮЩИХ ОТВЕРСТИЙ ФОРСУНКИ

Расчет размеров распыливающих отверстий производят исходя 
из условия обеспечения заданного давления впрыскивания и про
должительности подачи топлива. По заданному давлению впрыски
вания можно найти скорость истечения топлива из отверстий распы
лителя форсунки из уравнения

= Др кг!см? или wc = <р У м/сек, (237)

где Др —давление распиливания в кг/м2-,
— удельный вес топлива в кг/м3;

g — ускорение силы тяжести в м/сек2;
<р — коэффициент скорости, равный приблизительно 0,75—0,85.

Давление впрыскивания Др у дизелей со струйным смесеобразо
ванием составляет 400—600 кг/см2, а у предкамерных и вихрека
мерных дизелей 100—250 кг/см2.

Объем топлива LVT в мм3, протекающий через распыливающие 
отверстия за один цикл, определяется по формуле

ДКГ = ^fc^c^stip мм3/цикл,

где wc — скорость истечения в мм/сек;
'Site ~ суммарная площадь сечения отверстий в мм2;

rsnp—продолжительность впрыскивания в сек.;
— коэффициент сжатия струи.

Следовательно,

мм2’ (238)^^с-впр

здесь ДКГ определяется по уравнениям (234) и (235), wc — по 
уравнению (237), а т8пр — по данным существующих двигателей. 
Коэффициент равен 0,97—0,98.

Суммарная площадь проходного сечения распыливающих отвер
стий равна

yjc = ~d2cz мм2, (239)

где dc—диаметр отверстия в мм;
г — число отверстий.

Диаметр отверстия dc следует выбирать не менее 0,25 мм, так как 
при очень мелких отверстиях (диаметром менее 0,25 мм), как пока
зывает опыт эксплуатации, происходит их частое засорение. Число 
распыливающих отверстий у многодырчатых распылителей бывает 



РАСЧЕТ ПОДШИПНИКОВ 321

4—8. Малое количество отверстий применяют для двигателей 
небольшой мощности, у которых суммарные проходные сечения 
невелики.

Подставляя в уравнение (238) значение XV т из уравнений (234) 
и (235), значение т8пр = (где а.впо — продолжительность
впрыска в градусах угла поворота коленчатого вала), получим сле
дующее выражение:

ь
Л^-^бОп-360

S fc = ---- — Ю3 = С , * мм\ (240)60/2^ Т^впр^с^с °-вПр^С 2

здесь С = ™ 103.
1т фс

Величина С приблизительно одинакова для дизелей разных типов.
Из уравнения (240) следует, что размер сечения распиливающих 

отверстий зависит от цилиндровой мощности, тактности, продолжи
тельности впрыскивания в градусах угла поворота кривошипа 
и давления впрыскивания и не зависит непосредственно от числа 
оборотов коленчатого вала дизеля.

При штифтовом распылителе вместо площади отдельных отвер
стий в уравнение (239) надо поставить площадь кольцевой щели 
между штифтом иглы и корпусом распылителя.

ГЛАВА XXVI

РАСЧЕТ СИСТЕМЫ СМАЗКИ

§ 111. РАСЧЕТ ПОДШИПНИКОВ

При расчете подшипников скольжения основная задача заклю
чается в том, чтобы подобрать такие условия, при которых обеспе
чивается жидкостное трение.

Основоположником теории жидкостного трения был выдающийся 
русский ученый Н. П. Петров. Дальнейшую разработку гидродина
мической теории смазки выполнили Н. Е. Жуковский, С. А. Чаплы
гин и другие ученые.

На фиг. 74 показана схема образования масляного клина при 
вращении шейки вала в подшипнике. Распределение давления, ока
зываемого масляным клином на шейку вала и на подшипник, пока
зано на фиг. 219.

Здесь же показано взаимное положение шейки вала и подшип
ника во время работы.

21 Моргулис 421
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Для расчетов введем следующие обозначения:
D и R — диаметр и радиус отверстия под

шипника в см;
dur — диаметр и радиус шейки вала в см ;

& — абсолютный диаметральный зазор 
в см;

6 = -g-= —-— = R—г— абсолютный радиальный зазор 
в см;

, Д 6ф = —= —-----относительный зазор, т. е. отно
шение диаметрального зазора к ди
аметру или радиального зазора 
к радиусу;

е— абсолютный эксцентрицитет, т. е. 
расстояние между центрами шейки 
вала и подшипника в см;

% — относительный эксцентрицитет, 
выраженный в долях радиального 
зазора;

/zmiri = (R — г) — е = 8 (1—у) — минимальный зазор в месте наи
большего сближения поверхно
стей в см.

Фиг. 219. Распределение давлений в масляном клине:
а — распределение давлений; б — взаимное расположение шейки вала и подшипника 

во время работы.

Величина минимального зазора hmin может быть найдена на 
основании гидродинамической теории смазки из уравнения

Л„,„ = 55- 10-н С <241) 
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где d — диаметр опорной поверхности шейки вала в см;
п — число оборотов шейки вала в минуту;
ф — относительный зазор;
т; — динамическая вязкость масла в спз (сантипуазах);
С — поправочный коэффициент, зависящий от величины отно

шения длины подшипника к диаметру;
k — удельное давление на опорную поверхность подшипника 

в кг/см2.
Приближенно коэффициент С можно определить по следующему 

уравнению:
С=-Л-' <242>

' +-Г

Удельное давление на опорную 
поверхность подшипника определяют 

так:
р 

k = -гг кг/см2, 1а
где Р — сила, действующая на шейку 

вала и прижимающая ее 
к подшипнику, в кг;

I — длина опорной поверхности 
подшипника в см.

Вязкость масла очень сильно 
зависит от его температуры. Зави
симость вязкости масел МК-22, 
МС-20 и МС-14 от температуры по
казана на фиг. 220.

По уравнению (241) можно опре
делить, что величина минимального 
зазора тем больше, чем больше вяз
кость масла, число оборотов вала и 
диаметр шейки.

С другой стороны, при увеличе
нии нагрузки на подшипник и отно
сительного зазора, толщина масля
ного слоя становится меньше и мо
жет оказаться недостаточной для 
обеспечения жидкостного трения.

Значение /zmin должно быть та
ким, чтобы минимальная толщина 
масляного слоя была больше сум
марной высоты неровностей, остав- 

кг сек 
пг

0,009

0,008

0,007

0,006

0,005

0.005

0,003

0,007

0,001

Фиг. 220 Зависимость динамиче
ской вязкости масел от температуры 

при атмосферном давлении:
1 — для масла МК-22; 2—для масла 

МС-20; 3 — для масла МС-14.

шихся после механической обработки:
^min — К-h. (#1 + ^г)> (243)

21*
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где и Н2 — высоты неровностей подшипника и шейки вала, 
значения которых приведены ниже;

Kh— коэффициент запаса, учитывающий искажение гео
метрических форм сопрягаемых деталей.

Значения максимальной величины неровностей при разных видах 
механической обработки поверхностей

мк
Чистовое полирование......................................................................0,1 —0,4
Предварительное хонингование..................................................... 0,1 —0,4
Суперфиниш........................................................................................ 0,05—0,25
Чистовое шлифование..........................................................................0,2 —0,8
Растачивание алмазом.........................................  0,3 —1,6

Пример. Рассчитать по условиям жидкостного трения коэффициент запаса 
если задано: d = 85 мм, / = 70 мм, п = 1500 об/мин, Р = 3500 кг, Д = 0,1 мм, 
Т) = 0,0020 кг-сек/м2, обработка подшипника — алмазное растачивание, обработка 
шейки вала — чистовое шлифование.

Удельное давление на подшипник 
, Р 3500 ко Q , 2 к = -тт- = о с х- = 58,8 кг/см2, dl 8,5-7

Относительный зазор
4- = Щ- = 0,00117. 
d 85

Динамическая вязкость масла в сантипуазах (1 кг. с«к/л2=9810 спз) 
т) = 0,0020-9810 = 19,6 спз.

I 70
Отношение —д- = -gg- = 0,825.
Поправочный коэффициент в формуле (242) равен

С  ----- Ц- =  ----- L—, = 0,452.
d 1 -р 1,215

1 + —

Находим минимальную толщину масляного слоя:
Amln = 55-10~11 С = 55-10~» лпЛт • -°'452 = 0,00091 сж = 9,1 мк.

' йф 58,8-0,00117

Высота неровностей подшипника Hj ~ 1,2 мк; высота неровностей шейки вала
Нг « 0,6 мк. Поэтому коэффициент запаса

Kh = .=-^ = 5,1.
Л] —-Г/г 1,8

Если ограничить величиной 5 мк, то'максимальная нагрузка, которую 
3500

может выдержать подшипник, составит Р= —g—-9,1 = 6350 кг; при этом коэффи
циент запаса будет

5
К,1= 1,2-|-0,6 ~2'8'
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§ 112. ОПРЕДЕЛЕНИЕ КОЛИЧЕСТВА МАСЛА, ЦИРКУЛИРУЮЩЕГО 
В СИСТЕМЕ

Интенсивность циркуляции масла в системе зависит от количества 
отводимого им тепла. Как указывалось при рассмотрении теплового 
баланса, количество тепла, отводимого в масло, составляет 1—3% 
всего количества тепла, выделяющегося при сгорании топлива. 
Так как удельный расход топлива у дизелей равен 0,17—0,21 кг/л. с. ч 
то расход тепловой энергии при теплотворности топлива 
10 000 ккал/кг будет 1700—2100 ккал/л. с. ч. Следовательно, отвод 
тепла в масло у дизелей составляет20—60 ккал/л. с. ч.

Объем масла Ум, который должен циркулировать в течение 1 часа 
через двигатель, чтобы обеспечить отвод заданного количества тепла, 
определяется по формуле

Л1Л- с- ч" (244)

где QM — количество тепла, отводимого в масло, в ккал!л. с. ч.;
— удельный вес масла = 0,92 кг/л)-,

см — теплоемкость масла (см = 0,45 ккал/кг• град)-,
Мм — разность температур масла, выходящего из двигателя 

и входящего в него, в °C.
Если подставить в уравнение (244) значения величин QM, 7 и, сп 

и ДЦ, то окажется, что количество циркулирующего масла соста
вляет —2-ч-8 л/л. с. ч.

Удельный расход масла (угар) у большинства двигателей изме
няется в пределах 2—10 г/л. с. ч. Запас масла в системе смазки рас
считывают на срок 20—100 час. На 1 л. с. приходится запас масла, 
равный приблизительно 100—500 г. Сопоставление запаса масла 
в системе и интенсивности циркуляции показывает, что количе
ство масла, циркулирующего за 1 час через систему, в несколько 
раз больше полного запаса. Следовательно все масло проходит через 
масляную систему двигателя в течение нескольких минут.

При нарушении нормальной циркуляции масла очень быстро 
происходит повышение температуры трущихся поверхностей, вяз
кость масла в масляном слое понижается и образуются задиры 
или заедания.

§ 113. РАСЧЕТ ПРОИЗВОДИТЕЛЬНОСТИ МАСЛЯНОГО НАСОСА

Циркуляция масла в системе осуществляется при помощи мас
ляного насоса. В качестве масляных насосов. в настоящее время 
применяются главным образом насосы шестеренчатого типа. Кон
струкция и принцип действия масляного насоса шестеренчатого- 
типа были описаны ранее.
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При расчете производительности шестеренчатого насоса исходят 
из предположения, что объем впадины равен объему зуба. Общий 
-объем впадин шестерни Vsn определяют по формуле

Vsn = -^-nDobh см3,

где Do — диаметр начальной окружности шестерни в см~, 
b — длина зуба в см\ 
h — высота зуба в см.

Подача масла производится двумя шестернями одновременно. 
За 1 час каждая шестерня переносит из полости всасывания в полость 
нагнетания объем масла, равный Кв„пи60 см3!час.

Производительность насоса VH определяется по формуле

VH = ■h^DobhnH л/час, (245)

где — объемный коэффициент подачи насоса, зависящий глав
ным образом от утечек масла через торцовые и радиальные зазоры 
между шестернями и корпусом. Количество масла, протекающего 
через зазоры, зависит от их величины, температуры и давления 
масла и числа оборотов насоса. Для расчета производительности 
коэффициент подачи насоса принимают равным 0,7—0,8.

Производительность насоса должна быть в 2—3 раза больше 
количества масла, циркулирующего в системе. Это объясняется 
тем, что во время работы двигателя масло, разбрызгиваемое движу
щимися частями, перемешивается с воздухом и образует эмульсию, 
состоящую из масла и мелких трудноотделимых пузырьков воздуха. 
Удельный вес этой эмульсии значительно меньше удельного веса 
масла, и поэтому весовое количество масла, подаваемое насосом во 
время работы двигателя, меньше производительности насоса при 
проверке его на специальной установке. Кроме того, радиальные 
и торцовые зазоры в насосе после длительного срока службы дви
гателя увеличиваются, в результате чего производительность насоса 
уменьшается. Износ шеек вала и вкладышей подшипников приводит 
к увеличению количества масла, протекающего через подшипники. 
Поэтому у некоторых двигателей, предназначенных для тяжелых 
условий работы (тракторные двигатели), запас производительности 
масляного насоса достигает 5—6.

В системах смазки с сухим картером производительность откачи
вающих секций в 2—2,5 раза больше производительности нагнетаю
щей секции.

§ 114. РАСЧЕТ МАСЛЯНОГО ХОЛОДИЛЬНИКА

В масляном холодильнике от масла в охлаждающую среду пере
ходит количество тепла, равное количеству тепла, сообщенному 
маслу в двигателе, т. е. Q,, ккал/час. Количество тепла QM равно 
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также количеству тепла, отводимому охлаждающей средой — водой 
или воздухом. Температуры масла, входящего в холодильник 
и выходящего из него, можно принимать равными температурам 
масла, выходящего из двигателя и входящего в него, т. е. /аых и tsx.

Для водо-масляного холодильника, в котором масло охлаждается 
водой, количество отводимого тепла равно

ж£п иДп ж (iп ж — in ж «й ккал/час, (246\М ж • Ott Ot О/ъ * О> Jtt * \j • • оо1л (j в OK> Ол/ ' \ f
где Vo ж — расход охлаждающей жидкости в л/час\

с0 ж — теплоемкость охлаждающей жидкости в ккал!кг • град\
1О ж ~ удельный вес охлаждающей жидкости в кг/л\

io. ж. вых и Ч.ж. вх— температуры выходящей (нагретой) и входящей 
(холодной) охлаждающей жидкости в °C.

Для воды с0.ж и чож равны единице. Разность температур 
io ж.выг ~~ io.ж вх можно принимать равной 10—15° С.

Следовательно,

Для масляного радиатора, в котором масло охлаждается потоком 
проходящего через радиатор воздуха, количество отводимого тепла 
будет

QM = Увсв~(в((в вых — fe ex) -3600 ккал/час, (248).
где — количество воздуха, проходящего через радиатор, в м?1сек\ 

св — теплоемкость воздуха в ккал/кг-град при давлении 
760 мм рт. ст. и te ср 50—60° С (св 0,24 ккал/кг-град)-, 

Те — удельный вес воздуха в кг/м3 при давлении 760 мм рт. ст.
и температуре ср = <8'вых^te'вх;

te вх — температура входящего воздуха в °C, которую принимают 
равной 40° С для наиболее напряженных условий работы;

/8 8ЫА — температура выходящего воздуха в °C, которую можно 
Принять равной te gx + (20 25)° С.

Расход воздуха через радиатор равен

Определение размеров охлаждающей поверхности радиатора 
производят на основе положений теории теплопередачи.

Процесс передачи тепла может осуществляться лучеиспусканием 
и соприкосновением. Лучеиспусканием называют перенос лучистой 
энергии от нагретого тела в окружающее пространство со скоростью 
распространения света. Теплообмен соприкосновением может со
вершаться при помощи теплопроводности и при помощи конвекции. 
Под теплопроводностью понимается передача тепла между частицами, 
находящимися в непосредственной близости одна от другой, от более 
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нагретых, имеющих большую кинетическую энергию, к менее на
гретым. Конвекцией называется перенос тепла в жидкостях или 
газах с помощью перемещения самих нагретых частиц. В масляных 
холодильниках (радиаторах) передача тепла происходит соприкосно
вением, а передачи тепла лучеиспусканием практически не бывает.

Количество тепла Q, проходящего за 1 час через стенку, пропор
ционально площади сечения, перпендикулярного к потоку тепла, 
разности температур с одной и с другой стороны стенки и обратно 
пропорционально толщине стенки:

Q = X F (t2 — tj ккал/час, (250)

где 8 — толщина стенки в м;
F — площадь сечения, перпендикулярного к потоку тепла, в м2; 

t2 и F — температуры с одной и с другой стороны стенки в °C;
X — коэффициент теплопроводности в ккал/м • град• час.

Значения коэффициента А в ккал/м-град-час для разных металлов

Сталь ..................................................... 43—45 Латунь (30% цинка) ...........................90
Алюминий............................................ 170 Медь.............................................................330

Количество тепла Q, которое передается при помощи конвекции 
за.1 час от стенки в омывающие ее жидкость или газ, пропорцио
нально поверхности стенки, разности температур стенки и жидкости 
и коэффициенту теплоотдачи, т. е.

Q == a.F (tc — tx) ккал/час, (251)

где F — поверхность стенки в л2;
tc— температура стенки в °C;

tx — температура жидкости в °C;
а — коэффициент теплоотдачи в ккал/м2 град-час. •

Коэффициент теплоотдачи зависит от скорости движения жид
кости (газа) вдоль стенки, качества поверхности стенки, разности 
температур стенки и жидкости. Чем больше скорость движения 
жидкости, разность температур и шероховатость поверхности, тем 
больше коэффициент теплоотдачи.

Если стенка омывается с обеих сторон жидкостями,—с одной сто
роны горячей, а с другой— холодной, — то процесс теплопередачи 
состоит из трех этапов. Первый этап — передача тепла конвекцией 
от горячей жидкости омываемой стенке. Второй этап —передача 
тепла теплопроводностью через стенку. Третий этап — передача 
тепла конвекцией от стенки холодной жидкости. Этот процесс 
схематически показан на фиг. 221. В граничном слое жидкости, 

„непосредственно соприкасающемся со стенкой, температура жидко-
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сти приближается к температуре стенки, а затем разность темпе
ратур резко возрастает. Это объясняется тем, что вследствие трения 
слои жидкости, близкие к стенке, движутся с очень малой ско
ростью и интенсивность теплообмена в этих слоях жидкости мала.

При установившемся тепловом потоке количество тепла, отнятое 
у горячей жидкости, равно количеству тепла, сообщенного холодной 
жидкости. Поэтому можно написать три уравнения, выражающих
одну и ту же величину:

Q = ■a1F1 {/г— ккал/час, (252)
Q = X ~^~F2 (tcl — tc2) ккал/час, (253)

Q— azF2 (Zc2 — tx) ккал/час, (254)

где at — коэффициент теплоотдачи от горя
чей жидкости стенке в 
ккал/м2 ■ час-град\

а. 2— коэффициент теплоотдачи от стен
ки холодной жидкости 
в ккал/м2-час-град-,

X — коэффициент теплопроводности 
стенки в ккал/м-час-град-,

8 — толщина стенки в ж;
Фиг. 221. Схема процесса 

теплопередачи.

F1 — внутренняя поверхность, соприкасающаяся с горячей
жидкостью, в м;

F2 — наружная поверхность, соприкасающаяся с холодной 
жидкостью, в м2.

Решая совместно уравнения (252) — (254), находим
Q = -j--- =—------- г— К2 (/ — tx) ккал/час. (255)

—•41 + -г-+—“1 г1 А а2

Величина —:—=------ 5------- =—
д-Ащ _L

«j Fl X ~ а2
коэффициентом теплопередачи,

— k ккал/м2-час-град 

отнесенным к площади

называется

внешней по-
верхности F2. Отношение внешней поверхности к внутренней -уЛ =ф
называется коэффициентом оребрения.

Для водо-масляных холодильников 1. Для масляных радиа
торов, охлаждаемых потоком воздуха, ф = 2,5 -4- 3,5.

Коэффициент теплоотдачи от горячего масла к стенке = 150 н-
-г- 350 ккал/м2- час -град.

Коэффициент теплоотдачи от стенки в воду а2 = 5000 -~-
-г- 8000 ккал/м2 • час • град.

Коэффициент теплоотдачи у радиаторов от стенки в воздух 
а г = 60-ч- 120 ккал/м2-час-град.

22 421
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Величиной Д- можно пренебречь, так как она очень мала. А
Величина — для водо-масляного холодильника также очень неве- 

а2
лика по сравнению с величиной

Коэффициент теплопередачи у водо-масляных холодильников 
можно принимать k = (0,93 -ч- 0,97)aj.

Для масляных радиаторов, охлаждаемых воздухом, коэффициент 
теплопередачи k = 25-ы 60 ккал/м? • час• град. При расчетах необ
ходимо выбранную величину k сопоставить с опытными данными по 
существующим радиаторам аналогичного типа.

Омываемая водой или воздухом поверхность охлаждения масля
ного холодильника (радиатора) определяется по формуле

р =_____2^___  м2
2 k (1м. ср ~~ te- ср)

(256)

где ср = tM'вх ~2 вЫХ °C — средняя температура масла;
ts ср = - te- выХ oq — средняя температура охлаждающей

воды или воздуха.
Внутренняя поверхность холодильника (радиатора) равна

К1 = 4 'И2- (257)

ГЛАВА XXVII

РАСЧЕТ СИСТЕМЫ ОХЛАЖДЕНИЯ

§ 115. РАСЧЕТ ОТВОДИМОГО ТЕПЛА

Количество тепла, отводимого от нагретых деталей двигателя 
в охлаждающую среду, зависит от ряда факторов. Доля тепла, 
отводимого в охлаждающую среду, qe при одной и той же мощности 
двигателя уменьшается при уменьшении размеров охлаждающей 
поверхности, т. е. размеров цилиндра. Следовательно, у двигателей 
с большим числом оборотов доля тепла, отводимого в охлаждающую 
среду, меньше, чем у двигателей с малым числом оборотов, так как 
охлаждаемая поверхность у быстроходных двигателей меньше. 
По этой же причине величина qe у двигателей с высоким средним 
эффективным давлением и с наддувом меньше, чем у двигателей 
той же мощности, но нефорсированных, с низким средним эффектив
ным давлением и без наддува. Уменьшению количества тепла, отво
димого в охлаждающую среду, способствует повышение темпера
туры охлаждающей жидкости.
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Увеличение доли отводимого тепла происходит при увеличении 
отношения хода поршня к диаметру цилиндра S/D, так как у длин- 
ноходных двигателей поверхность охлаждения больше, чем у коротко- 
ходных. Увеличение qe происходит также при повышении темпе
ратуры всасываемого воздуха.

Доля тепла, отводимого в охлаждающую среду, от всего тепла, 
выделяющегося при сгорании топлива, составляет 18—25% для 
дизелей и 25—30% для карбюраторных двигателей.

Принимая расход топлива равным для дизелей 180—200 г/л. с. ч. 
и для карбюраторных двигателей 240—270 г/л. с. ч. и теплотворность 
топлива 10 000 ккал/кг, можно определить приходящееся на 1 л. с. ч. 
количество тепла Qe, отводимого в охлаждающую воду у двигателей 
жидкостного охлаждения. Это количество тепла Qs = 350 -г-

500 ккал/л. с. ч. для дизелей и Qe = 650 -н 750 ккал/л. с. ч. для 
карбюраторных двигателей автомобильного типа.

§ 116. РАСЧЕТ ПРОИЗВОДИТЕЛЬНОСТИ ВОДЯНОГО НАСОСА

Расход охлаждающей жидкости, циркулирующей в системе 
охлаждения, зависит от количества отводимого тепла и составляет

v Qe// /Р» с -( 7j __/ ) go л/MUH,
св 1в \св- вых Le- вх)

(258)

где св — теплоемкость охлаждающей жидкости в ккал/л\
7— удельный вес охлаждающей жидкости в кг/л-, 

^е.вых — h.ex) — разность температур выходящей из двигателя и вхо
дящей охлаждающей жидкости в °C.

Величина (/8 8ЫХ — ts 8Х) обычно изменяется в пределах 5—15° С 
и иногда достигает 20—25° С.

Для дизелей—- 0,4 -н 1,6 л/л. с. мин, для карбюраторных дви

гателей ~ 1,0 -г- 2,5 л/л. с. мин.
Сопротивление движению жидкости в системе охлаждения(потеря 

напора) зависит от сопротивления отдельных элементов: рубашек, 
крышек цилиндров, трубопроводов, холодильников и пр. Прибли
женно суммарное сопротивление системы охлаждения можно при
нять Нв — 4 -j- 12 м вод. ст.

Определив расход охлаждающей жидкости Vs и требуемый напор 
Я8, можно рассчитать основные размеры водяного насОса. На боль
шинстве существующих двигателей установлены водяные насосы 
центробежного типа.

Расчетная производительность насоса равна

Ув. рас = л/MUH, (259)

где т)„ — коэффициент подачи, равный 0,8 — 0,9.
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Радиус входного отверстия крыльчатки rt определяется по фор
муле

+'■» * <260>
где Ve ас— расчетная производительность насоса в л/мин-, 

cv — скорость воды на входе в насос, равная 1—2 м/сек\ 
гй — радиус ступицы крыльчатки в м (фиг. 222).

Число лопастей крыльчатки «z принимается равным 4—8.

Фиг 222. Схема для расчета центробежного водяного насоса

Лопатки крыльчатки насоса выполняют криволинейной формы. 
На фиг. 222 показаны треугольники скоростей на входе и на выходе 
из крыльчатки. В этих треугольниках щ ии2 — окружные скорости,

и W2 — относительные скорости, с, и с2 — абсолютные скорости на 
входе и выходе из крыльчатки в м/сек. Углы между абсолютными 
и окружными скоростями принимают равными = 90° и а2 — 
= 8 -г- 12°. Угол pj принимают равным (32 — 12 15°. Угол
определяют из уравнения

(261)

Окружная скорость на выходе и2 может быть подсчитана по урав
нению, выражающему равенство затраченной кинетической энергии 
и полученного напора Не:

-у — ЩС1а) = Нв м, (262)

где т)А — гидравлический к. п. д., равный 0,6—0,7;
ciu — проекция абсолютной скорости на входе сг на направле

ние окружной скорости в м/сек (с1и = сг cos av при 
a, = 90°, clu = 0);
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с2н — проекция абсолютной скорости на выходе с2 на направление 
окружной скорости м2 в м/сек (с2в = с2 cos а2).

Величина с2и может быть найдена из треугольника скоростей на 
выходе из крыльчатки.

Из треугольника скоростей имеем
u2 = с2 cos а2 + w2 cos |32 м/сек, (263'

с2 sin а2 = w2 sin |32

или

= сг S‘n-s-2- м/сек. (264)1 z sin р2 ' '

Следовательно

и2 = c2C0S а2 + g-” р2- cos Рг — C2COS а2 (1 + tg аг ctg Р2) м/сек (265) 

или
с,„ = с„ cos а 9 = . , , “2 , м/сек. (266)

1 + tg а2 ctg В2 ' '

Подставляя значения с1и и с2и в уравнение (262), находим 

откуда

«2 == + tg а2 ctg р2 м/сек. (268)

Радиальная скорость жидкости на выходе

с = с2 cos а2 tg а2 = ■■ --L-“2 tg-°~——- = ------ “2 ■— м/сек. (269)
г 2 2 6 2 1 tg а2 Ctg ₽2 Ctg а2 + Ctg ₽2 V '

Ширина лопаток на входе и на выходе равна

------ Ve’Paz^,------  м’ <270)
60 ( 2л/-!------Д-)С1.Ю3

\ Sin рх )

Ь, =----------------------------  м, (271)
60 (^’-гкУ10'

где 8 — толщина лопатки в м;
г — число лопаток.

Радиус внешней окружности крыльчатки г2 (1,6 ч- 2) rt м.
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Определив величины t\, г2 и направление относительных ско
ростей движения wl и w2 на входе и на выходе, можно построить 
профиль лопатки. Профиль лопатки должен быть таким, чтобы 
в местах входа и выхода жидкости направление касательных к про
филю совпадало с направлением относительных скоростей и w2.

Число оборотов насоса п определяется по формуле

п об/мин> (272)

Мощность, потребляемая насосом, равна

N =__ Х.в- РасчН__  л с7,60-Ю3^-75 Л' 6-’ (273)

где — удельный вес охлаждающей жидкости в кг/л.

§ 117. РАСЧЕТ РАДИАТОРА

Определение необходимой поверхности охлаждения водяного 
радиатора производится по формуле

Qs = kF z у,. ср — ts03d' ср) ккал/час, (274)

где Qg — количество тепла, отводимого в охлаждающую жидкость, 
в ккал/час-,

F2 — наружная поверхность охлаждения радиатора в л?2;
/8 Ср — средняя температура охлаждающей жидкости в °C;

teo3dCo — средняя температура воздуха, проходящего через радиатор, 
в °C;

k — коэффициент теплопередачи в ккал/м2 ■ час ■ град.
Коэффициент теплопередачи равен

k = -=----;ккал/м2-час-град,4—+4 + - /*! а3 А а2
р

где = tp — коэффициент оребрения, равный для трубчатопла
стинчатых радиаторов 3 — 6;

— коэффициент теплоотдачи между охлаждающей 
жидкостью и стенкой радиатора в ккал/м2 • час■ град. 
(величина а1 зависит от скорости движения жидкости 
в радиаторе; при скорости жидкости меньше 0,4 м/сек 
уменьшение aj заметно влияет на величину коэффи
циента теплопередачи k\ коэффициент теплоотдачи 
можно принимать равным 5000—8000/с/шлЛи2 • час ■ граду,



РАСЧЕТ РАДИАТОРА 335

а. 2 — коэффициент теплоотдачи между стенкой радиатора 
и воздухом в ккал/м2- час -град (величина а2такжезави- 
ситотскорости воздуха перед фронтом радиатора;
скорость we03d можно принимать равной 5—10 м/сек-, 
у автомобильных двигателей скорость воздуха перед 
фронтом радиатора we03d без учета скорости движе
ния автомобиля равна 6—8 м/сек, а с учетом скорости 
движения автомобиля на 3—4 м/сек больше; величина 
а 2 в зависимости от скорости воздуха, перепада тем
ператур воздуха и воды, конструкции радиатора 
и других причин изменяется от 60 до 
100 ккал/м2-час-град)-,

В — толщина стенки трубок радиатора в м;
X—коэффициент теплопроводности в ккаЛ/м2-час-град.

Влиянием величины на коэффициент теплопередачи можно 
пренебречь.

Температуры воды на входе в радиатор и на выходе из него можно 
принимать равными температурам входящей и выходящей воды 
в системе охлаждения двигателя. Разность температур входящей 
и выходящей воды в двигателе, как указывалось ранее, составляет 
5—15° С.

Температура воздуха перед радиатором teo3d вх принимается рав
ной 40° С. Перепад температур воздуха в радиаторе Д/„оз5 прини
мается равным 20—30° С.

Поверхность охлаждения радиатора, омываемая воздухом, равна
Л2 = ------ :-------------------- ----------------------------ДГ7-------------Г- (275> ■

*____  / 1в. вых -t- ‘в. вх i-возд- вх “г <-возд. вых \
J_ + J_ \ 2 2 ] 1

“1 «2
где т] — коэффициент омывания радиатора, равный 0,8—0,9.

Для предварительных расчетов можно пользоваться следующими 
данными:

— (0,15-?-0,3) м2/л. с. для автомобильных двигателей;

= (0,2 0,4) м2/л. с. для тракторных двигателей;
р

= (0,3 -г- 0,5) м2/л. с. для тепловозных и стационарных 
двигателей.

Количество воздуха Увозд, проходящего через радиатор, опре
деляется по формуле

Ув03д = Чво3дсвоз^лвозд4Ш M*lceK’ (276)

где Q3 — количество тепла, отводимое охлаждающей жидкостью от 
двигателя, равное количеству тепла, отнимаемого от 
охлаждающей жидкости в радиаторе, в ккал/час\



336 РАСЧЕТ СИСТЕМЫ ОХЛАЖДЕНИЯ

7воаЭ — удельный вес воздуха, который при давлении 
760 мм. рт. ст. и средней температуре в радиаторе 50—55° С 
равен "f воз3 = (1,09 -н 1,07) кг/м3-,

свозд — теплоемкость воздуха, которая при давлении 760 мм рт. ст. 
и температуре 50—55° С равна св03д = 0,24 ккал/кг • град-, 

Меозд — перепад температур воздуха в радиаторе в °C;
Приблизительно количество воздуха, проходящего через радиа

тор, можно определить так: для дизелей Veo3d = (0,012 
-н 0,028) N м3/сек, для карбюраторных двигателей Ув0зд = (0,023 ч- 
0,040) N м3/сек, где N —■ мощность двигателя в л. с.

Выбрав скорость воздуха перед радиатором, можно найти фрон
товую поверхность радиатора из уравнения 

F = гФр
Vвозд ,,2 --------- м . 
^возд

(277)

где we03d — скорость воздуха в м/сек, равная 5—12 м/сек.
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