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ВВЕДЕНИЕ

Двигатель внутреннего сгорания (д. в. с.) является маши
ной, преобразующей химическую энергию, содержащуюся 
в топливе, в тепловую при сгорании топлива в цилиндре и теп
ловую—в механическую, которая снимается с вала потреби
телем.

Предлагаемый вниманию курс носит название «Теория 
двигателей внутреннего сгорания». В нем изучаются наибо
лее эффективные способы преобразования химической энер
гии топлива в тепловую, рабочие процессы, протекающие в 
цилиндре двигателя, и процессы, связанные с преобразовани
ем тепловой энергии в механическую.

Процессы преобразования энергии находятся в органиче
ской взаимосвязи с процессами подготовки топлива к сгора
нию. Этот процесс называется смесеобразованием. Значитель
ным разделом курса является изучение зависимостей мощно
сти, развиваемой двигателем, и экономичности от различных 
эксплуатационных и конструктивных факторов.

КРАТКИЙ ИСТОРИЧЕСКИЙ ОБЗОР
РАЗВИТИЯ ДВИГАТЕЛЕЙ ВНУТРЕННЕГО СГОРАНИЯ

Истоки рождения двигателя внутреннего сгорания идут из 
далекого прошлого. Еще в древней Александрии механик Ге
рои использовал водяной пар для того, чтобы привести в дей
ствие свой эолипил (нечто вроде колеса турбины).

Итальянцы Леонардо да Винчи и Джованыи Бранка 
(1495—1629), французы Соломон де Ко, Дени Папен (1678— 
1710), англичане Томас Сэвери и Томас Ньюкомен (1690— 
1725) работали над проблемой превращения тепловой энер
гии в механическую. ,

Первыми тепловыми двигателями были паровые машины. 
Паровые машины, созданные в различных странах до .1760 г., 
работали как водяные насосы, поднимая или перекачивая 
воду.
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Первая паровая машина, способная приводить в действие 
любой механизм, была создана в 1766 г. по проекту замеча
тельного русского изобретателя-теплотехника И. И. Ползуно
ва. Более 30 лет жизни затратил Ползунов для воплощения 
своей гениальной идеи. Не страсть к обогащению, а благо
родные идеи воодушевляли изобретателя. Он отдал все свои 
силы и разум для того, чтобы «для пользы народной огонь 
слугою к машинам склонить» и «облегчить труд по нас гря
дущим», но не суждено было машине Ползунова получить 
широкое распространение.

Зверская эксплуатация крепостных людей, существовав
шая при феодально-крепостническом строе в царской России, 
душила все прогрессивное, ибо ручной труд был более дешев, 
чем затраты на производство и эксплуатацию машин.

Только 18 лет спустя после машины Ползунова, в 1784 г., 
в Англии появилась и сразу нашла широкое признание паро
вая машина Джеймса Уатта. Успеху машины Уатта содейст
вовало развитие капиталистического машинного производст
ва. Появление рабочих машин, машин-орудий, требовало бо
лее совершенного механического привода, чем водяное ко
лесо.

Создание паровой машины Уатта в это время сыграло ре
волюционизирующую роль в развитии капиталистического 
общества.

Многие ученые и изобретатели, решая задачу создания 
двигателя с более высоким к. п. д., чем у паровой машины (4— 
7%), пошли по пути, указанному основоположником термо
динамики Сади Карно, который доказывал, что создание бо
лее совершенного двигателя возможно лишь при замене рабо
чего тела с пара на газ. Его знаменитое произведение «Раз
мышления о движущей силе огня и о машинах, пригодных 
к развитию этой силы» (1824) прокладывало теоретические 
пути прогрессу двигателей.

В 1860 г. французский механик Жан-Этьен Ленуар осу
ществил идею горения в цилиндре смеси светильного газа 
с воздухом. Однако практическое применение этого открытия 
стало возможным после того, как в 1861 г. французский инже
нер Бо де Роша предложил перед сгоранием проводить в ци
линдре предварительное сжатие горючей смеси. Этим он 
впервые высказал идею четырехтактного цикла.

В 1877 г. идею Бо де Роша использовал немец Отто, пост
роив газовый двигатель, работающий по четырехтактному цик
лу. Уже первые газовые двигатели «Отто-Дейц», выпущенные 
мастерскими Отто, работали с эффективным к. п. д. 17—18%, 
чем значительно превзошли паровые машины.
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В 1879 г. в России капитан Огнеслав Степанович Костович, 
серб по национальности, моряк по профессии, спроектировал 
и построил бензиновый двигатель с электрическим зажиганием, 
Костовичем впервые был построен 8-цилиндровый двигатель 
водяного охлаждения с горизонтальным расположением ци
линдров, обладающий удельным весом 3 кгіл. с.

Двигатель Костовича развивал мощность 80 л. с. и был 
предназначен для управляемого аэростата. По тому времени 
двигатель Костовича был достаточно совершенной машиной.

В 1885 г. Готлиб Даймлер (Германия) построил четырех
тактный двигатель, работающий на бензине с зажиганием от 
калильной трубки. Применение бензина в качестве топлива и 
осуществление рабочего процесса на высоких оборотах (800—• 
1000 обімин) позволило Даймлеру создать легкий двигатель, 
который был использован им на автомобиле.

После создания в эти же годы Робертом Бошем надежной 
системы электрического зажигания бензиновые двигатели на
шли широкое применение во многих отраслях хозяйства быстро 
развивающихся капиталистических стран. Особенно высокие 
темпы развития бензиновые двигатели получили после приме
нения их для авиации и для автомобильного транспорта.

В те же годы (конец XIX века) появляются и начинают 
развиваться двигатели внутреннего сгорания с самовоспла
менением. Идя по пути, проложенному Карно, Рудольф Ди
зель предложил рабочий процесс с высоким предварительным 
сжатием воздуха, позволяющим достигнуть температуры са
мовоспламенения топлива, которое в конце сжатия должно 
вводиться в цилиндр.

Дизель рассчитывал сжигать в цилиндре дешевое твердое 
топливо (каменноугольную пыль) и, используя высокие сте
пени расширения, получить коэффициент полезного действия, 
значительно превышающий коэффициент полезного действия 
бензиновых двигателей.

Свои идеи и конструкции Дизель запатентовал 28 февра
ля 1892 г. (патент № 67207), но построить двигатель он смог 
только в 1897 г. с помощью инженеров Аугсбургского завода. 
Первый двигатель Дизеля был создан с большими отступле
ниями от первоначальных идей. Двигатели Дизеля так и не 
смогли работать на твердом топливе, но и при работе на 
жидких топливах они до сего времени имеют определенные 
преимущества перед карбюраторными двигателями.

Коэффициент полезного действия двигателя хотя и не до
стиг 70%, как предполагал автор патента, но был значительно 
выше, чем у бензиновых двигателей (28—35%).
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В 1901 г. русский инженер Г. В. Тринклер создал впервые 
бескомпрессорный вариант двигателя с воспламенением 
жидкого топлива от сжатия. Этот двигатель, построенный на 
Путиловском заводе, работал по смешанному циклу. Несколь
ко позже француз Сабатэ получил патент- на форсунку, обес
печивающую получение смешанного цикла.

К настоящему времени дизели нашли применение в самых 
различных отраслях хозяйства каждой страны.

Наука о рабочих процессах и характеристиках двигателей 
внутреннего сгорания создавалась, базируясь на многочислен
ных теоретических и экспериментальных исследованиях кон
струкций и рабочего процесса паровых машин. Среди боль
шого числа авторов, заложивших основу в создание курсов 
по расчету д. в. с., можно выделить Рикардо (Англия), 
В. И. Гриневецкого, Е. К. Мазинга, Н. Р. Брилинга, Б. С. Стеч
кина, М. М. Масленникова, А. С. Орлина (СССР).

Большое значение в развитии народного хозяйства СССР 
принадлежит двигателям внутреннего сгорания. Развитие ав
томобилей, тракторов и комбайнов, тепловозов, морских и 
речных судов, различного рода экскаваторов, подъемных, до
рожных и многих других машин зависит от совершенства и 
надежности двигателя внутреннего сгорания.

Вот почему Директивами XXIV съезда КПСС намечена 
величественная программа дальнейшего развития двигателе- 
строения. В текущем пятилетии происходит не только громад
ный количественный рост производства самых различных ти
пов двигателей внутреннего сгорания, но возрастают и их ка
чественные показатели — надежность и экономичность.



Раздел первый ....... zzz:

ТЕРМОДИНАМИЧЕСКИЕ ОСНОВЫ
ТЕОРИИ ДВИГАТЕЛЕЙ
ВНУТРЕННЕГО СГОРАНИЯ

I. ТЕРМОДИНАМИЧЕСКИМ ЦИКЛ 
ДВИГАТЕЛЕЙ ВНУТРЕННЕГО СГОРАНИЯ

Действительные циклы современных быстроходных дви
гателей по характеру протекания процессов наиболее близки

двигателя в координатах р — V

юдводом тепла при постоян
ном объеме — к циклу Отто. 
На примере циклаОтто изу
чим теоретические зависимо
сти основных параметров и 
их изменение по мере приб

лижения к условиям дейст
вительного цикла. В связи с 
тем, что такие же результаты

Рис. 2. Термодинамический цикл 
двигателя в координатах Т — S

7



были бы получены при изучении и других циклов, надобность 
в рассмотрении их отпадает.

В цикле Отто сжатие и расширение протекают по адиаба
те, а процессы сгорания и выпуска заменены процессами под
вода и отвода тепла при V=const — по изохоре. При этом 
потери тепла в окружающую среду отсутствуют.

Цикл Отто, построенный в координатах (р — У), показан 
на рис. 1, а в координатах (Г — S) —на рис. 2.

Полный объем цилиндра V а = Vk + Ѵс.

Степень сжатия є = — = 1 + —.
Ѵс Ve

р
Степень повышения давления —.

Pe

ЭКОНОМИЧНОСТЬ ЦИКЛА

Степень совершенства термодинамического цикла харак
теризуется термическим к. п. д. —

тр показывает, какая часть подведенного за цикл тепла 
затрачена на полезную работу.

Q2 = но Qj = Gc,, (Тг-Тс),
Ѵі чі

а Q2=Gcv (T b — Та), тогда ті, =1 —

Имея в виду, что T z = Ть г4-’, а Тс = Та-гк-\ 

ТЬ -Та 1
■Qt = 1- Th-Tn є*-1

окончательно

'Qi =1— -k-i

То-Tg
т2-те

О)

Отсюда следует:
1) термический к. п. д. зависит от степени сжатия (степе

ни расширения) и физических свойств рабочего тела (к);
2) термический к. п. д. не зависит от количества подведен

ного и отведенного тепла, так как при с v = const

Q2 1
Qi

не зависит от абсолютной величины Qi.
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Характер изменения термического к. п. д. от степени сжа
тия представлен на графике (рис. 3).

При увеличении степени сжатия тц непрерывно возраста
ет; при этом до е= 10—12 его величина растет интенсивно, а 
при дальнейшем увеличении є намечается асимптотическое 
приближение его к максимуму.

¿ 4 б в 10 Л? /4 18 18 20

Рис. 3. Изменение термического к. п. д. в зависимости от степени 
сжатия

Непрерывное увеличение Тр = f(e) объясняется повышени
ем степени расширения рабочего тела, в результате чего ко
личество тепла, пошедшего на полезную работу Qi — Q2, бу
дет непрерывно возрастать за счет уменьшения <22= •ofe—і

По мере возрастания степени сжатия интенсивность сни
жения теплопотерь <2г уменьшается, что и вызывает асимпто
тический характер кривой ір =/(є) в области е> 12.

Необходимо заметить, что при увеличении степени сжатия 
одновременно с повышением экономичности цикла очень ин
тенсивно возрастает максимальное давление pz. Это следует 
из того, что

Pz = Pc
'£z

Л

<2.

или

Pz —Р а єА’ +

При Ql
CvTa

(2)

■ С=const

Pz = Ра № + С-Є.).
с,Та

Т

І Ql
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Характер кривой P-=fi(e) показан на рис. 4.
Величина pz является основной составляющей силовой на

грузки на кривошипно-шатунный механизм. Поэтому увели-

Рис. 4. Зависимость максимального 
давления цикла от степени сжатия

чеиие pz вызывает рост веса 
конструкции и .снижение на
дежности двигателя.

Сопоставление графиков 
изменения термического ко
эффициента полезного дейст
вия и максимального давле
ния цикла в зависимости от 
степени сжатия показывает, 
что при увеличении степени 

■сжатия (е= 10—12) выигрыш 
в экономичности уменьшает
ся, а максимальное давление 
цикла возрастает очень ин
тенсивно, что ограничивает 
увеличение е независимо от 
других факторов.

РАБОТА ТЕРМОДИНАМИЧЕСКОГО ЦИКЛА

Работа, произведенная рабочим телом в течение одного 
цикла, характеризуется площадью диаграммы цикла — aczb 
(см. рис. 1).

Так как

= Lz-b —Le—о — Qi—Q.2

или

>J _ 0г_
Ql

но Л/ = Q2
Qi’

поэтому

Оі
А Яг (3)

Отсюда: работа, произведенная рабочим телом за цикл, зави
сит как от количества подведенного тепла Qi, так и от степени 
его использования тр-
ІО



ТЕРМОДИНАМИЧЕСКИЙ ЦИКЛ
С УЧЕТОМ ИЗМЕНЕНИЯ ТЕПЛОЕМКОСТИ Сѵ = f (T)

Если примем за рабочее тело реальный газ (воздух в смеси 
с топливом и остаточными газами), теплоемкость которого бу
дет зависеть от химического состава смеси и температуры ра
бочего тела, а процессы сжатия и расширения будут совер
шаться адиабатически, ио при этом подвод и отвод тепла бу
дут происходить при V = const, то такой цикл несколько при
близится к действительному, хотя будет подчиняться основным 
законам термодинамического цикла.

Показатель адиабаты /г= — = — 1 + A?.
Cv cv cv

Но cv —a + bT+cT2 + ....
Ограничивая cv первыми двумя членами уравнения и под

ставляя в формулу, получим

/г=1+. AR 
а + ЬТ (4)

Г

Рис. 5. Изменение показателя адиаба
ты сжатия (ki) и расширения (k2) по 

ХОДУ поршня при Cî,¥= const

Таким образом, при 
повышении температу
ры в процессе сжатия 
величина показателя /г, 
как это показано на рис. 
5, будет непрерывно 
уменьшаться, в резуль
тате чего процесс сжа
тия будет протекать с 
переменным показате
лем k и кривая давле
ния рС1К= ра-гк будет от
личаться по сравнению 
с первым циклом.

Для раочета процес
са сжатия Рсж=/(Ю нт

сж =/і(Ѵ) С достаточ
ной точностью показа
тель адиабаты kt можно принять постоянным, равным средней 
величине kі=1,33-е 1,35 (см. рис. 5). В этом случае р/<рси 
Тс' <ТС, так как ki<k.

Если учесть изменение теплоемкости рабочего тела в про
цессе подвода тепла, то максимальная температура цикла Г/ 
уменьшится по сравнению с Т г термодинамического цикла, 
протекающего при с ѵ = const.

il



Если принять количество рабочего тела, равным . одному 
килограмму, то Т= Тс + —, а так как сѵ = а+ЬТ+сТ2+

Сѵ
то увеличение температуры по сравнению с атмосферной (То) 
при Qi = const приведет к повышению теплоемкости, что в свою 
очередь приведет к снижению Tz'.

Величину Tz' можно рассчитать, решив следующее уравне
ние:

Т.' г.'
Qi = fc^d^'Ç (п + &7’)с/Г = й(7/-7’с') + А(Г/-7’/3). 

tc' -

Перепишем его в виде квадратного уравнения

9 Qi+— 7Y +аТ с I =0,
откуда

Г/-Ì (5)

Из предыдущего известно, что рс' <рс, это в свою очередь 
приводит к уменьшению максимального давления цикла

Р~
Т ’/ 1 2 

С 'Т' f*
* с

Как видно из рис. 5, процесс расширения будет протекать 
при значительном понижении показателя адиабаты Кг по срав
нению с k = const для воздуха.

Аналогично процессу сжатия для расчета кривой процесса 
расширения можно принять средний показатель адиабаты рас
ширения k2= 1,24-:- 1,26. Давление конца расширения рь' =
= р,' — и температура Тh' S*2-l

Исходя из рассмотренного выше, термодинамический цикл 
с ст,=И= const будет иметь вид, представленный на рис. 6.

При сохранении количества подведенного тепла Qi=const 
и увеличении теплоемкости рабочего тела происходит умень
шение перепада давлений цикла Ар = ррасш — Pcx.

Это можно видеть из следующего:

АЛ —Pz~Pc =Р,
Рс

1Ì = Л,еА1 ту
Т\

+ ПГ/

= Р

Л
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но
Z^_1= Ql Q.
T„ Cv,Tc cv-Ta-e^-

Подставляя, будем иметь; -Apz = — 
'ґ'п
Ра Q

• Є,

аналогично

Ар* =Pb—Pa = Y ■ но Q¡
Qi

(Tb-Ta) 
(Tz-Tc) ’

или
Qî _ Qi Г„-Та

Tb E*S-1 —Ta^-X%
Так как k¡ и k2 приняты постоянными, можем их заменить 

неким одним показателем, полученным из аппроксимации, /г1, 
при котором

а — с —z —b при сѵ = const, 
я — с' — г'— Ь' при C.J, =£ const

=8*’-1 (Ть-та). 
1

Отсюда видим, что увеличение теплоемкости с ѵі при Ql = 
= const приведет к уменьшению Др2 и Ap¿, а следовательно, 
и Ар цикла. Это можно объяснить также и тем, что увеличение 
теплоемкости рабочего тела приводит к возрастанию внут
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ренней энергии, в результате чего снижается тепло, идущее 
на полезную работу.

dQ=cv dT+A .1 pdV.
Вследствие того, что площадь термодинамического цикла 

образована двумя адиабатами (расширения и сжатия) 
(рис. 7) и соответствует теплу Q,—Q2, идущему на полез
ную работу, понижение Ар цикла приводит к уменьшению по
лезной работы AL і =Qi—Q2 и снижению экономичности цик-

, Qi — Q2ла тр -- -----------  по сравнению с тр—термодинамического цик-
Qi

ла с сconst.
Как уже известно, величина тр' может быть представлена 

в следующем виде:

=1—^=1—^ Т/,—ТаQ2
Q. £*2-1 е*1-1

или, принимая известное условие, можно написать

Отсюда видим, что к. п. д. цикла с cv =/const зависит не только 
от степени сжатия є, степени расширения рабочего тела, но 
также и от отношения теплоемкостей, на которое оказывает 
влияние температура цикла.

Кроме этого, тр' зависит и от величины показателя k', зави
сящего также от некоторой средней теплоемкости газа за цикл. 
В этом случае количество подведенного тепла Qi будет оказы
вать влияние на величину тр'.

ВЛИЯНИЕ Q, — КОЛИЧЕСТВА ПОДВЕДЕННОГО ТЕПЛА —
НА К. П. Д. ЦИКЛА

Как известно, при c„,= const количество подведенного теп-
_ ккалла Qi ------ на к. п. д. цикла тр не оказывает влияния.

кг
Если учитывать изменение теплоемкости со =f(T), то увели

чение Qi окажет существенное влияние на перепад температур 
цикла и в то же время на повышение теплоемкости рабочего 
тела, участвующего в процессах подвода и отвода тепла и в 
расширении. Увеличение сѵ снизит относительное возрастание 
максимальной температуры цикла Т г и температуры процесса
14



расширения, а следовательно, и перепад давлении цикла, что 
приведет к снижению экономичности.

Это можно представить, рассматривая уравнение первого 
закона термодинамики

(Зі = ст,Д7'+Л j pcN и Qx = Qi+AQ = ct,-A7'+X j pdV.
i i

Увеличение Qi на AQ вызовет возрастание внутренней энергии
рабочего тела с/ АД таким образом, только часть из прираще- 2
ния тепла AQ пойдет на полезную работу А [pdV, что и объяс- 

Ì
няет также уменьшение экономичности цикла. Физическая кар
тина этого явления подтверждается и аналитической зависи-

Q
мостыо (6). При возрастании Qi увеличивается отношение —

и уменьшается й, в ре
зультате чего TJ/ умень
шается.

Зависимость =f(Q¡) 
представлена на рис. 8.

В реальных условиях 
величина Qi зависит от 
концентрации топлива в 
рабочей смеси, которая 
оценивается коэффициен
том избытка воздуха а. 
Между Qi и а существу
ет обратная зависимость.

п " °вДействительно, а= ------
GtL

Рис. 8. Зависимость термического 
к. п. д. -от количества подведен

ного тепла

и Qi = Gt-

где ¿0 — количество воздуха, теоретически необходи
мое для полного сгорания 1 кг топлива;

На— низшая теплотворность топлива (ккал/кг); 
G в и Gt— расходы воздуха и топлива (кгічас).

Gb

а ¿o
Таким образом, Qi = •я„. (7)

Для данного цикла Нн, Lo, G в = const в этом случае будем
иметь Qi= Со—\ тогда зависимость p¿=f (а) изобразится кри

сі
вой, представленной на рис. 9.

В реальных условиях состав смеси является одним из основ
ных параметров регулирования двигателей внутреннего сгора- 
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ния, поэтому необходимо четко представлять, что при обедне
нии смеси (увеличение а) экономичность термодинамического 
цикла увеличивается.

Рис. 9. Изменение термического к. п. д. в зависимо 
сти от состава смеси

Работа цикла с учетом изменения теплоемкости c0#=const 
зависит также от количества подведенного тепла Qi и величи
ны к. п. д. ті/ b¡' = ••/)/; при Qi = const Л/< L, за счет

уменьшения r¡,' по сравнению с тр цикла с сѵ = const.

ИДЕАЛЬНЫЙ ЦИКЛ
С УЧЕТОМ ИЗМЕНЕНИЯ ТЕПЛОЕМКОСТИ И ДИССОЦИАЦИИ

При сгорании в цилиндре двигателя углеводородных топ
лив образуются продукты сгорания:

водяные пары Н2О, 
углекислый газ СО2, 
свободный азот N2.

Вместе с тем при избытке кислорода в продуктах сгорания ос
тается свободный кислород О2, а при недостатке кислорода — 
продукты неполного сгорания — окись углерода СО.

При горении топлива в цилиндре двигателя температура до
стигает 2500—2900° абс., в результате чего происходит распад 
продуктов сгорания на составляющие элементы. Этот процесс 
называют диссоциацией.

Диссоциации главным образом подвержены:
2Н2О ^2Н2+О2 
2СО2 Д 2СО + О2.
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Распад продуктов сгорания протекает с поглощением теп
ла. Диссоциация продуктов сгорания приводит к падению тем
пературы Tz и давления р2. Это вызывает уменьшение перепа
да давлений цикла, в результате чего снижается термический 
коэффициент полезного действия,

Необходимо заметить, что в процессе расширения происхо
дит частичная ассоциация (соединение) продуктов диссоциа
ции с выделением тепла, но она не компенсирует потерь диссо
циации, к тому же степень расширения рабочего тела после 
подвода тепла будет уменьшена.

Эти процессы и потери энергии можно наглядно предста
вить в диаграммах рѴ и TS цикла (рис. 10, 11) при Qt =const.

гателя в координатах р—V:
/ — цикл при Сѵ — const; 2 — цикл с 
учетом изменения теплоемкости; 
9— цикл с учетом изменения теплоем

кости и диссоциации

Рис. 11. Сопоставление циклов двн- 
гателя в координатах Т — S:

1 — цикл при const; 2 — цикл с
учетом изменения теплоемкости; 3 — 
цикл с учетом изменения теплоемкости 

и диссоциации

При учете диссоциации максимальная температура цикла 
Tz" снизится так, что Tz" <.TZ'<TZ. Если предположить, что 
все тепло, затраченное на диссоциацию, в процессе расширения 
(z"—b") в результате ассоциации возвратится циклу так, что 
количество подведенного тепла Qi останется без изменения, 
экономичность цикла все равно уменьшится.

Это объясняется уменьшением степени расширения рабоче
го тела, что наглядно просматривается в диаграмме Т— S 
(см. рис. 11).

При учете диссоциации процесс расширения начинается 
с точки z" и протекает по политропе с подводом тепла до точ
ки Ь". В результате этого часть полезного тепла AQ (заштри
хованный треугольник) добавилась к отведенному теплу AQ /S
2 Заказ ШЗ 1Н(> .. .;>ничп4^

б. ! 0К '! i' С к Ч ч С С С. •



ЧТО И привело К увеличению Q2">Qî' и снижению полезной ра
боты AL¡ = Q ! — Q2"-

Используя экспериментальные данные, можно по аналогии 
с предыдущим определить термический к. п. д. цикла

Здесь мы пренебрегаем конкретным значением количества 
тепла, которое затрачено на диссоциацию в каждом отдельном 
случае, а также влиянием изменения количества подведенного 
тепла Q).

II. РАБОЧИЕ ПРОЦЕССЫ ДВИГАТЕЛЕЙ

Существующие двигатели можно разделить на две группы, 
принципиально отличающиеся по организации рабочего про
цесса:

а) двигатели с искровым воспламенением смеси,
б) двигатели с самовоспламенением смеси.
Оба эти процесса могут быть организованы при работе дви

гателя по четырехтактному или двухтактному циклу.
Имея в виду, что четырехтактный цикл нашел наибольшее 

распространение в практике двигателестроения, рассмотрим 
его наиболее подробно.

ДЕЙСТВИТЕЛЬНЫЙ ЦИКЛ ЧЕТЫРЕХТАКТНОГО ДВИГАТЕЛЯ

В отличие от идеального цикла действительный цикл:
1. Необратим и незамкнут, так как при сгорании состав ра

бочего тела изменяется, а по завершении цикла рабочее тело 
обновляется.

2. Совершается рабочим телом, изменяющим свои физико
химические качества в зависимости от процесса. Так, в конце 
сжатия, перед воспламенением, рабочим телом является смесь, 
состоящая из воздуха, топлива и остаточных газов (продукты 
сгорания от предыдущего цикла), при расширении — продукты 
сгорания и остаточные газы. Состав продуктов сгорания также 
изменяется вследствие диссоциации, интенсивно протекающей 
при высоких температурах рабочего тела.

3. Протекает при непрерывном теплообмене с охлаждаю
щей средой. При сгорании, расширении и выпуске отработав
ших газов часть тепла от рабочего тела отводится в охлаж-
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дающую среду; в процессе наполнения и в начале сжатия из 
охлаждающей среды тепло подводится к рабочему телу. Поэ-

Рис. 12. Индикаторная диаграмма 
двигателя в координатах р — V

тому процессы сжатия и 
расширения протекают по
литропически с перемен
ным показателем поли
тропы п.

4. Сопровождается под
водом и отводом тепла во 
времени, т. е. при изме
няющемся объеме цилин
дра. Вследствие конечной 
величины скорости сгора
ния и частично диссоциа
ции продуктов сгорания 
выделение тепла происхо
дит не мгновенно в верх
ней мертвой точке (в.м.т.), 
а частично в конце процес
са сжатия и в начале про
цесса расширения. Протя
женность процесса выде
ления тепла по углу пово
рота коленчатого вала,
теплоотдача в стенки определяют характер процесса расшире
ния и в значительной степени — эффективность цикла.

Несмотря на столь существенное отличие действительного 
цикла от идеального, 
основные принципы, ха
рактеризующие идеаль
ный цикл, справедливы 
и для действительного:

1. Сохраняется струк
тура основных термо
динамических зависи
мостей идеального 
цикла.

2. Коэффициент по
лезного действия дейст
вительного цикла тоже 
определяется в основ
ном степенью сжатия 
(расширения) и свойст
вами рабочего тела.

Г
Рис. 13. Индикаторная диаграмма двига

теля в координатах р— (р

На основании изложенного при изучении действительного 
•цикла двигателя внутреннего сгорания воспользуемся методи-
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кои и результатами исследования идеальных термодинамиче
ских циклов.

Изображение всех процессов, происходящих в цилиндре, 
двигателя за полный период его работы в координатах р—Ѵ 
или р—ср, называется индикаторной диаграммой (рис. 12 
и 13).

Процессы сжатия, сгорания, расширения образуют дейст
вительный цикл, в котором происходит преобразование хими
ческой энергии топлива в механическую работу движения 
поршня, передаваемую на вал.

Процессы впуска и выпуска являются вспомогательными 
процессами, от которых зависит наполненность цилиндра све
жей смесью и очистка цилиндра от продуктов сгорания.

При выполнении этих процессов цилиндр и поршень рабо
тают как насос, всасывая и выталкивая смесь, поэтому их на
зывают насосными ходами.

Рассмотрим последовательно все процессы, протекающие 
в цилиндре двигателя.

ПРОЦЕСС НАПОЛНЕНИЯ

Получение возможно большей мощности с единицы рабо
чего объема цилиндра Ул при постоянных оборотах коленча-

Рис. 14. Схема процесса на
полнения цилиндра двигате

ля без наддува

того вала /i=const в большой 
степени зависит от наполнения 
этого объема свежей смесью.

Наполнение цилиндра смесью 
или чистым воздухом может 
происходить, как это показано 
на рис. 14, из атмосферы под 
воздействием атмосферного 
давления с перепадом Лр=ро— 
раі где Лр>0 или принудитель
но, под давлением pk >ро, соз
даваемым специальным ком
прессором наддува (нагнетате
лем, рис. 15).

Максимальное количест
во смеси, которой может 
быть заполнен рабочий объем 
цилиндра,равно

GСМ V h ' 7см)

где у см —удельный вес смеси при условиях окружающей среды 
(с наддувом Pl, иТк, без наддува р0 и То).
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В действительности, весовой заряд свежей смеси, поступив
шей в цилиндр, меньше теоретически возможного, так как:

1) процесс наполнения сопровождается гидравлическими 
потерями движущейся смеси в системе карбюратор — трубо
проводы — клапаны;

2) при наполнении смесь подогревается от соприкоснове
ния со стенками цилиндра, днищем поршня, клапанами и от 
•смешения с остаточными газами, поэтому ра <Рь,Ра<Ра> Та> 
~>Тк, Та>Т0, что является причиной уменьшения плотности за
ряда уа < усм;

3) фазы газораспределения не изменяются с изменением 
режима работы двигателя.

С целью использования динамического напора движущейся 
смеси и получения лучшей очистки цилиндра от продуктов сго
рания осуществляют перекрытие клапанов, составляющее от 
20 до 80° по углу поворота кривошипа. Таким образом, напол
нение начинается в процессе выпуска за 10—30° до верхней 
мертвой точки (в. м. т.) и кончается через 40—60° после ниж
ней мертвой точки (н. м. т.).

Степень наполнения цилиндра характеризуется коэффици
ентом наполнения т^.

Коэффициентом наполнения называется отношение количе
ства смеси или воздуха, поступившего в цилиндр, к количеству 
смеси или воздуха, которое могло бы заполнить рабочий объ
ем цилиндра при давлении и температуре окружающей среды 
(рк, Тк — с наддувом, р0, То — без наддува).

Если в цилиндр поступает смесь воздуха с топливом, то 
7j/ по смеси запишем

У h ' Тем
(9)

Ввиду того, что при эксперименте, как. правило, замеряют 
весовое количество воздуха, а не смеси, и по нему определя
ют коэффициент наполнения, запишем зависимость ц.., по воз
духу

Gb

У^в
(Ю)

Установим между ц/и т)„ аналитическую связь

' Пу' Qcm Ib

Vv Gb "Гем
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Для 1 кг топлива
Сем =aLo+1 ; 
Gв —aL(¡,

где Lo — количество воздуха в кг, теоретически необходимое 
для сжигания 1 кг топлива.

В то же время
G _ ЛГр

где М — число молей;
р — молекулярный вес.

Для газов —=const — число Авогадро, равное 22,4 мкмоль 
М.

при 0°С и 760 мм рт. ст.
Допуская, что смесь воздуха с испаренным топливом имеет 

незначительное отличие от газа, будем иметь

Тв = Ив 

Тем Исм
НО р см

аАо +1 
1_ , «¿о ’

Иг Ив
тогда

Иа Í— + —
V • 1 + аАр . V |аг ив / = Ив i 
Чи 1 + aLo ИгаАо

Величина =К зависит лишь от рода топлива.
ИгТ-о

Тогда

= 1 + —. (11) 
Чѵ a

Таблица 1
Величина К для различных топлив

Топливо Бензин Бензол Этиловый спирт

К 0,018 0,028 0,07

Принимая во внимание данные табл. 1, можем установить 
различие в г| „ по воздуху и по смеси.
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Для бензиновых двигателей с искровым воспламенением 

при а=0,7 —=1,026, приа=1,0 — =1,018.

Таким образом, при оценке коэффициента наполнения по 
воздуху максимальная погрешность не превысит 2,6%, чем 
можно пренебречь.

ВЫВОД ФОРМУЛЫ ДЛЯ ОПРЕДЕЛЕНИЯ
КОЭФФИЦИЕНТА НАПОЛНЕНИЯ ПО М. М. МАСЛЕННИКОВУ

Примем обозначения и условимся о некоторых допуще
ниях.

1. Перед наполнением, когда поршень находится в в. м. т. 
(точка «г»), цилиндр заполнен некоторым количеством свежей 
смеси и продуктами сгорания от предыдущего цикла. Остаточ
ные газы обладают внутренней энергией Uг.

2. За ход наполнения в цилиндр поступило Gì кг воздуха, 
который обладает внутренней энергией Ub .

3. За процесс наполнения поступило G кг воздуха

— =À— коэффициент дозарядки.
Gì

4. В процессе наполнения свежая смесь нагревается от сте
нок цилиндра, днища поршня,

Рис. 16. Индикаторная диаграмма 
процесса впуска двигателя без над

дува

остаточных газов на АГ за счет 
подведенного AQ тепла.

5. На входе в цилиндр воз
дух совершил работу, равную 
работе подачи

где
V — объем воздуха, посту - 

пившего за ход наполнения;
р!г — давление воздуха на 

входе kz¡m2.
В то же время

V Gi G „ д.
Ѵ= — = —. но G=

7 x7
тогда

г, _ ^hlkPk^V — - 3

24



6. За ход наполнения воздух совершает работу наполнения 
(рис. 16).

Ьн =Ра Ѵ„ и, (13)
где у. — коэффициент полноты диаграммы процесса наполне
ния.

7. При рассмотрении энергетического баланса 
наполнения пренебрегаем изменением кинетической

г1
2

воздуха на входе и в цилиндре, считая т, с2 та с 2

процесса
энергии

, а также

пренебрегаем кинетической и внутренней энергией топлива 
как малыми.

8. Энергетический баланс будем рассматривать только за 
ход наполнения.

Представим схематически изменение всех видов энергии 
рабочего тела при наполнении (рис. 17).

После этого составим уравнение энергетического баланса 
относительно конца хода наполнения

U в + Ur + Д<Э+Л£ п = U а +Л7.Н- (14)
Это исходное уравнение преобразуем, подставив значение каж
дой величины, выраженное через исходные параметры

G в = cïlGl Тк = сѵ — Tk, Ur =сѵ Gr Tr.к г
AQ = ср G,AT = Ср -Ç- AT, Ua = ЧА7«’ 

К
Подставим в исходное уравнение 

Y cv GTk + с w Gr Тг + Y ср GAT+ Ар* У и Ъ = G а Та +

+ АРа У h И-
Известно, ЧТО

GTk = GrTr= G= PkV>‘^ ; Ga
Kr TkR

заменяя в уравнении соответствующие величины, будем иметь

V__ |_ ^vr

Rr
PrVr+^P.V^.^+Ap.V,^

К

7? " X

= C^paVa+ApaV,l?..
*\n
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Преобразуем левую часть уравнения

Р.Ѵ.У +А PkVh AT
Tk

Vr » r
T Pr K-

Rr

Имея в виду, что
с с— +Л= -Ё- , запишем 
R R

Обозначим

О,
R Рк

Тк +АГ

-ч Tk ~Н&т ъ = —---------
Тк

Сделаем искусственную подстановку к левой и правой ча
стям уравнения Арг Ѵг, а к левой — дополнительно Ара Ѵа— 
— АраУк — АраѴс. В этом случае левая часть уравнения после 
преобразования примет вид

Рк/\ А
правая часть

R X

+ ^М'„

Раѵа +Ара Ѵ„ р +AprVr +Ара Ѵа—Ара V,t —Ара Ѵс =

= РаѴа +АРаѴ„ {lí-l)+AVc(Pr-Pa)-

С некоторым приближением можно считать

Ср ~ ^Рт_  Сра
~R Яг

учитывая это, уравнение можно представить

4-РьѴ»Чѵ +ргѴг =ра Ѵа + — [Ра vh (И-1)+ Ѵс (Pr-Pa)],
k CP

НО

AR k-ì

Решая уравнение относительно т]ѵ, получим 
k \P_aV_a 

■ Рк У h Рк V»
Í Pr __  Pa

Pk

Рк
(p

PkiW'

k
1) +

v„
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v„Имея в виду, что — = Ѵг_Ѵс

Ун є-l vh Ѵ„ е-1
и, вынося

за скобки—
Pk Ä(e—1)

получим

------ + (¿_1)
S pk k{z— 1) { Ра

+ í^-l

(є—1) (р,—1) +

Преобразуем и упростим выражение в скобках

ke — k +(£—1) (e— 1) (и— 1)+/г — ———(£—!) =
Ра Ра Ра

_ Х Ра

1

= е[ц(6-1) + 1]-|і(/г-1)-^, 
Ра

обозначим B = p(k—1), тогда
Pr'є (ß + l)_ß------

I Pa

Подставляя полученное выражение в первоначальное урав
нение, окончательно будем иметь

1 Ра 
8 Â(e-l) pk

e(ß + l) — В-
Ра .

(15)

С целью анализа влияния различных факторов на коэф
фициент наполнения и для выполнения расчетов первого при
ближения можно взять средние значения величин формулы Т) t 
на основании многочисленных экспериментальных данных.

=0,82—0,95; р = 0,7—0,8; 0=1,05—1,12 
Рк

Х= 1,03—1,1; =1,15
Ра Рк

Тогда (15) можно запйсать.

или

1 Р_а_ 
Ä(e—1) pk

■Чѵ =

1,32 є—0,32—1,15 2k 
Pk

0,815 X 
є— 1 ’ 8

Р_а

Pk
1,15 є—0,28— РР

Рк
(16)
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В расчетах двигателей бывает иногда удобно воспользо
ваться более простой формулой коэффициента наполнения, 
приведенной в книге «Двигатели внутреннего сгорания» ч. I, 
коллектива авторов под редакцией профессора А. С. Орлина 
(Машгиз, 1957).

и =Л —— Тк
є—1 р,г ^Tk+^Tr’

где ф — отношение теплоемкостей продуктов сгорания и све
жего заряда;

7 — коэффициент остаточных газов, представляющий от
ношение числа молей остаточных газов к числу мо
лей свежего заряда;

Тг — температура остаточных газов в начале хода напол
нения в град. К.

ВЛИЯНИЕ РАЗЛИЧНЫХ ФАКТОРОВ
НА КОЭФФИЦИЕНТ НАПОЛНЕНИЯ

Влияние степени подогрева смеси
Степень подогрева смеси в процессе

вается коэффициентом б — к+^Т • ПрИ
наполнения

наполнении из
оцени-
атмос-

феры Tlt = T0.
Температура отдельных наиболее нагретых деталей в ци

линдре двигателя показана в табл. 2 (в град. С).

Таблица 2

Температура деталей в цилиндре двигателя

Детали двигателя

Без наддува С наддувом

дизели
карбюра

торные
двигатели

дизели

Выпускной клапан .... 700—750 650—700
Впускной клапан .... 200 150 200
Поршни:

алюминиевый........................... 200—280
чугунный.................................. 300-Д 50 350—450 260—340

Подогрев свежей смеси А7' от стенок цилиндра, поршня, 
клапанов и остаточных газов приводит к увеличению темпера
туры смеси в конце процесса наполнения.
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Величина подогрева АТ достигает при алюминиевых порш
нях 15—25°. при чугунных — 25—40°. При наддуве величина 
АТ может уменьшиться вследствие увеличенного количества 
воздуха с более высокой температурой, поступающего в ци
линдр, и увеличения угла перекрытия клапанов и лучшей про
дувки. При наддуве величина АТ = 5 = 20°.

В результате подогрева Та=Тk +АТ при ЛГ>0 всегда выше 
первоначальной температуры Тк, а это приводит к уменьше
нию плотности заряда (смеси в цилиндре в конце наполнения), 
так как

При этом, чем выше Гд, тем ниже Уд, тем меньше весовой заряд 
смеси, вошедшей в цилиндр, тем ниже коэффициент наполне
ния r|o. При расчете двигателя с некоторым приближением 
можно принимать 6=1,05—1,12. Естественно, что для увеличе
ния энергозаряда в цилиндре, т. е. для повышения мощности 
двигателя, желательно снижение всеми возможными средст
вами степени подогрева смеси при наполнении.

Влияние коэффициента избытка воздуха

Коэффициент избытка воздуха характеризует концентра
цию топлива в энергозаряде. Топливо, испаряясь в цилиндре, 
охлаждающе действует на стенки, поршень и клапаны. Поэто
му, чем больше топлива в энергозаряде, т. е. чем богаче смесь 
(а<1,0), тем больше охлаждающий эффект, тем плотность 
энергозаряда будет выше и повысится.

Но самое главное, состав смеси оказывает существенное 
влияние на температуру цикла. При изменении состава смеси 
от сс = 0,6 до сі= 1,0 температура цикла вследствие увеличения 
полноты сгорания будет возрастать, это вызовет увеличение 
температуры внутренней полости цилиндра, что приведет к сни
жению плотности эиергозаряда и соответственно коэффициента 
наполнения.

Если скорость сгорания останется неизменной при дальней
шем увеличении а>1,0, температура цикла снизится и t)v воз
растет.

На графике (рис. 18) изображено изменение ц„ = f (а).
При обеднении смеси от 0,6 до 1,0 Ця уменьшается на 1 — 

2%. Это область бензиновых двигателей. При обеднении смеси 
при а=1,2—2,0 ц-, увеличивается на 2—3%. Это область рабо
ты дизелей.
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Рис. 18. Зависимость коэффициента наполнения от 
состава смеси

Влияние числа оборотов
на r¡v при полном открытии дросселя

Гидравлический расчет всей системы наполнения (карбю
ратор, каналы, проходное сечение в горловинах клапанов, фа
зы газораспределения, которыми определяется «время-сече
ние» клапанов) производится по одному расчетному (номи
нальному) режиму работы двигателя. Переход двигателя на 
другое число оборотов вызывает изменение скоростного режи
ма движения заряда в системе наполнения, в результате чего 
изменяются величина гидравлических потерь и скорость втека
ния смеси или воздуха в цилиндр. Это приводит к изменению 
коэффициента наполнения в зависимости от оборотов.

Рассмотрим протекание процесса заполнения цилиндра све
жей смесью при изменении числа оборотов двигателя:

1. Если бы при увеличении числа оборотов любые потери 
в системе наполнения отсутствовали, то =f(n) оставался бы 
постоянным, как это показано на рис. 19.

2. Если фазы газораспределения не будут оказывать влия
ние на режим наполнения, то при увеличении числа оборотов 
скорость протекания смеси или воздуха в каналах системы на
полнения и в цилиндре будет возрастать, что повлечет увели
чение гидравлических потерь и уменьшение давления р а в ци
линдре. Если допустить, что поток воздуха, втекающего через 
клапан в цилиндр, установившийся, то уравнение' Бернулли 
можно преобразовать и представить в следующем виде:
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Pa =Pk — U+U 4" ’T*.
2g

где с — средняя за процесс наполнения скорость в щели кла
пана;

Е/г — общий коэффициент потерь.
Этим выражением можно воспользоваться для качествен

ной оценки процесса наполнения, что и показывается на 
рис. 19.

Рис. 19. Изменение коэффициента наполнения 
от числа оборотов с учетом потерь:

гндросопротнвление системы Раі =рь~Ге <I+Eft) т*:
// — потери из-за постоянных фаз газораспределения

3. Проходное сечение клапанного отверстия с учетом ско
рости открытия клапана рассчитывается на номинальном ре
жиме. На этом режиме достигается наилучшее наполнение ци
линдра. При изменении скоростного режима работы двигателя 
наполнение ухудшается. Этот процесс можно наглядно уви; 
деть на индикаторной диаграмме (рис. 20).

Рассмотрим более подробно протекание процесса напол- 
нения применительно к приведенным трем числам оборотов:

1. Как видно из рис. 21, смесь или воздух по впускному ка
налу движется с определенной скоростью с. При увеличении 
числа оборотов скорость воздуха в каналах будет возрастать, 
так как увеличивается перепад давления кр — рк — ра,. при 
уменьшении числа оборотов скорость воздуха соответственно 
снижается.

При входе воздуха в цилиндр происходит торможение по
тока и в какой-то момент скорость воздуха на входе в цилиндр 
практически снижается до нуля.

В случае сп =0 происходит полное торможение струи, в ре
зультате чего давление воздуха на входе в цилиндр увеличи- 
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вается за счет динамического сжатия. Таким образом, давле
ние воздуха в цилиндре зависит от статического давления р а

с2и величины скоростного напора —.
2g

Рис. 20. Индикаторная диаграмма процесса 
впуска при различных значениях чисел оборо

тов коленчатого вала:
/-п>лрасч.;2-п =лрасч.; 3~ п<прасч- 

/ — вытекание из цилиндра с'<.с; ра>Р^\ //—£=0;
III — недоиспользование скоростного напора 

г’>с; Ра<Ра*

Если представим, что на входе в цилиндр (см. рис. 21) дав
ление воздуха р=р k — Ар, где Ар — потери в системе наполне
ния, которые переменны по времени, а температура T=Tk +АТ, 
где АТ — повышение температуры воздуха в системе наполне
ния до входа в цилиндр, то баланс энергии воздуха на входе 
и в цилиндре запишется •

Р ! « ! ~ Рд \ “а \ Сд
т A 2g A 2g

тт р , и іИмея в виду, что----- 1----- = —, получаем
у А А

р2 • /і2 -, л л2 Z» 2
-—или (Т — Т} =  -----2g А ’ 2g

Известно, что ------ R, тогда
к— 1

3 Заказ 1113



RT
С2- С2

fe-i \T ! 2g 
Подставляя и преобразуя, получим:

k—1 с

но Та _ ІРа

к
к—\.

k—ï 
ti .TJ a

T 1 = Т

В процессе наполнения величины р, с и с а переменны, но 
при полном торможении ся = 0, тогда ра =ра*~ давление тор
можения.

Величина kgRT = а — критическая скорость н отношение 
с2

Тс
fíe
СК

Рис. 21. Схема 'изменения па
раметров воздуха или смеси 
в процессе’наполнения при 

наддуве

КР_Величина р = рк —Ар зави
сит от потерь давления Ар в 
каналах системы входа.

Определить значение Ар 
сложно, так как оно зависит не 
только от числа оборотов П\ и 
конструкции трубопроводов, но 
и от переменного по времени 
(по углу поворота коленчатого 
вала) окоростного режима воз
духа, существующего в системе 
впуска.

Для качественного анализа 
наполнения принимаем Ар = 
= f (ср) = const. Тогда P/ = 
=р(1+0,2 М2)3'5.

Наличие скоростного напора 
позволяет вести дозарядку ци

линдра в процессе сжатия до тех пор, пока давление в ци
линдре не сравняется с давлением торможения ра* на входе
В цилиндр.

2. На расчетном режиме момент закрытия впускного кла
пана должен совпадать с с =0, т. е. с наступившим равновеси
ем статического давления в цилиндре, с давлением торможе
ния ра* в канале клапана. Это будет соответствовать макси
мальному наполнению цилиндра.

3. При оборотах/гі>/г расчет», статическое давление в цилин
дре падает, но увеличивается скоростной напор. В результате 
полное давление в канале клапана увеличивается, и дозарядка 
цилиндра могла бы продолжаться в процессе сжатия дольше, 
чем в расчетном случае, но клапан из-за постоянства фазы га
зораспределения закрывается и цилиндр остается недозаря- 
женным. Это и является причиной падения Т)а.
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4. При снижении оборотов «2</îpac4- статическое давле
ние в цилиндре возрастает, и для получения равновесия между 
давлением в цилиндре и перед цилиндром требуется закрывать 
клапан раньше расчетного случая. Так как этого не происхо
дит, то смесь из цилиндра выталкивается обратно, и наполне
ние снижается.

Из рассмотренного становится понятной качественная осно
ва установления угла запаздывания закрытия впускного кла
пана: чем больше число оборотов вала двигателя, тем больше 
должна быть величина угла запаздывания закрытия клапана.

5. На величину коэффициента наполнения оказывает влия
ние и начало открытия впускного клапана. Известно, что впуск
ной клапан начинает открываться в процессе выпуска отрабо
тавших газов, в результате чего впускной и выпускной клапа
ны некоторое время открыты одновременно. Период одновре
менного открытия клапанов называют фазой перекрытия. 
В это время происходит продувка цилиндра свежей смесью. 
Чем больше угол перекрытия клапанов, тем лучше очистка ци
линдра от остаточных газов. К тому же свежая смесь, сопри
касаясь с нагретыми частями внутренней полости камеры сго
рания, способствует лучшему их охлаждению. Все это яв
ляется причиной того, что при увеличении угла перекрытия

Таблица 3
Фазы газораспределения некоторых современных двигателей 

(•в градусах поворота коленчатого вала)

Модель

двигате

ля

ЗИЛ-130
ЗИЛ—375
ГАЗ-21
M3MÄ-408
МЕМЗ-966
ЯМЗ-236 и
ЯМЗ-238
Д-37М
Д-50

(с над
дувом)

Номи
нальное
число
оборо

тов 
колен
чатого 
вала, 
в мин

3200
3200
4000
4500
4000

2100
1600

740

В’ПуСКИОИ
клапан

Выпускной
клапан

Продолжитель
ность открытия

гк
ры

ти
я

ак
ры

ти
е 

м
. т.

£-3CLя

ь
3 ей сх .
Я ««3 „ч впускной

о ь- ГО . о ь ” 5 Я
о s й) О £ о клапанО о У гага рэ Я е- е; о га д я и с' с? га
га О о о га о О Я я е-
я Я с Я Я Н со Ій

31 83 67 47 294 294
16 71 52 35 267 267
24 64 58 30 268 268 '
21 55 57 19 256 256
10 46 G6 10 236 236

20 56 56 ■ 20 256 256
16 40 40 16 236 236

80 35 50 54 295 284

а
о
гасга

Sн3
й)схGJС

78
51
54
40
20

40
32

134

3* 35



клапанов увеличивается. Это полностью подтверждают мно
гие опыты. На величину угла перекрытия ср„ кроме числа 
оборотов, значительное влияние оказывает отношение давле-

Pkния в процессе наполнения к противодавлению на выпуске —•
Чем больше —, тем эффект перекрытия значительнее. Р 

Рр
В диапазоне tp„= 15—30° коэффициент наполнения из

меняется мало, при дальнейшем увеличении (р„ до 60—70° т].„ 
увеличивается.

Однако применение больших углов перекрытия клапанов 
приводит к снижению экономичности, так как при этом часть 
смеси выбрасывается с отработавшими газами.

В табл. 3 приведены фазы газораспределения некоторых 
современных двигателей.

При работе двигателя с наддувом снижается экономич
ность, так как кроме топлива выбрасывается с выхлопными га
зами и воздух, на сжатие которого затрачена определенная 
энергия.

Влияние давления на всасывании 
и противодавления на выпуске на

При работе двигателя с наддувом рк >1,0 и при использо
вании энергии выпускных газов в турбине рр >1,0 характер про
цесса наполнения может несколько изменяться. Так, если рк > 
>р0, а противодавление на выпуске рр равно атмосферному 

давлению ро, то про
цесс наполнения в 
р— V диаграмме бу
дет иметь вид (рис. 
22).

Рис. 22. Индикаторная диаграмма 
процесса впуска двигателя с наддувом

считатьЕсли

1
¿(є-l)

Л
Pk

=const для двига
теля с наддувом и 
без наддува, то

ыие— Рр

^0

1,15e— 
_______Pk_

1,15e— 1
Из формулы видно, что чем выше рк, тем больше Т]„, и чем 

больше рр, тем меньше îlj,.
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Характер изменения ,r\v=f(pk) и t]v=f(pp) по данным экс
перимента на двигателе с ¿>=150 мм, 5 = 170 мм, гі— 
= 2700 o6¡muh приведен на рис. 23 и 24.

Рис. 23. Коэффициент наполнения при различных 
значениях давления наддува

Рис. 24. Влияние противодавления на коэффициент на
полнения

Влияние на условии окружающей среды

Полагая, что при нормальных атмосферных условиях ро 
и То коэффициент наполнения t)o , а при р и Т он будет равен 
Щѵ, тогда.

_ G в fo,
Gßt у
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Весовое количество воздуха, потребляемого двигателем, 
можно выразить G в = Ѵ-у и G в0 = Ѵоуо- В то же время объем 
V можно представить: V=F-c, где с — скорость течения на 
входе, a F — сечение входа. Известно, что

K'-yF-

Можно допустить, что изменение давления наружного воздуха
не вызовет изменения перепада — в этом случае

Р Ро_
= — = — т/ f-

Gb„ Cayo іо F 'о

и, подставляя в полученное выражение исходное уравнение, 
находим

Полученное соотношение (17) довольно хорошо подтверж
дается данными эксперимента в пределах температур —30° до 
+ 100° С. Необходимо иметь в виду, что увеличение коэффи
циента наполнения при повышении температуры не вызовет 
роста энергозаряда, так как

= „„
Gß0 г Jq іо io Po *

тогда

GBa Po T V t0 Po V T
Так как давление наружного воздуха меняется незначительно, 

Gbто при р = Po =

Влияние степени сжатия
Изменение степени сжатия вызывает изменение объема и 

количества остаточных газов.
В зависимости от давления на всасывании рк остаточные 

газы в процессе наполнения расширяются pk <рг или сжи
маются pk>pr.
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Таким образом, от величины степени сжатия будет зави
сеть относительное изменение объема остаточных газов в про
цессе наполнения.

Рассмотрим физическую картину этого явления.
1. В случае pk <рг',— >1,0 остаточные газы в процессе 

Рк
наполнения расширяются. Естественно, чем больше расши
рятся остаточные газы, тем меньший объем займет свежая 
смесь и Цд уменьшится.

При увеличении є количество остаточных газов умень
шится, следовательно, уменьшится и их относительное расши
рение, что приведет к увеличению (рис. 25).

Рис. 25. Схема влияния количества остаточных газов на напол
нение цилиндра:

(1 — остаточные газы, 2 — свежая смесь) ;

ÍZ) £ — Vi, 4- Vç
Vr ff)

V„
V, e'>e

Рис. 26. Влияние степени сжатия и давления 
наддува на коэффициент наполнения

2. В случае Po—Pk и pr =pk остаточные газы при наполне
нии остаются в неизменном состоянии, т. е. занимают объем 
Vс, и т) ѵ изменяться не будет. Но это теоретический случай.
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3. Если рк>рг, т. е. — <1,0, остаточные газы в процессе 
Рк

наполнения будут сжиматься и будет увеличиваться. Эти 
зависимости можно изобразить графически (рис. 26).

Характер кривых соответствует расчетным данным, произ
веденным по формуле

1,15е—
=______ Рк

1,15е—1 '

ВЫБОР ВЕЛИЧИНЫ КОЭФФИЦИЕНТА НАПОЛНЕНИЯ

Подсчитать г|,, по выведенной ранее формуле можно 
только в том случае, если известны экспериментальные коэф
фициенты

1
А(є—1)

X
Ï

e(ß+D— в— Ѣ- . 
Рк L Ра 1rh =

Если задаваться величинами этих коэффициентов, то, имея 
в виду их значительное изменение в зависимости от условий, 
МОЖНО допустить существенную неточность В подсчете Т)^ 
Поэтому, задаваясь величинами Â=l,03—1,1; ö=l,05—1,15;

=0,82—0,95; =1,15 ц = 0,7—0,8 (обычно ц=0,8,
Рк Ра Рк
тогда 5 = 0,32), величину можем подсчитать с ошибкой 
до 10%.

Для расчета можно использовать следующие формулы:

=0,65

= 0,8

1,15е—0,72-------------  — оыстроходные карбюраторные двига-
є—1

тели (п>3 000) ;
є—1 11----- — — быстроходные дизели (п=1800—

є—1
2500).

Для получения более надежных результатов величина ко
эффициента наполнения должна подбираться на основании 
имеющихся экспериментальных данных с учетом конструкции 
и условий работы двигателя, для которого необходимо уста
новить коэффициент наполнения.

На коэффициент наполнения оказывают влияние две груп
пы факторов.

1. Температура и давление поступающего воздуха Тир, 
давление на выпуске и степень сжатия.
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2. Конструкция впускной и выпускной систем и скорость 
поршня, которая зависит от хода поршня и числа оборотов.

При использовании экспериментальных данных целесооб
разно исключить первую группу факторов, приведя получен
ный к постоянным нормальным атмосферным условиям 
Т’о = 288° абс. и ро=76О лглг рт. ст., в этом случае влияние вто
рой группы будет видно более отчетливо.

В этом случае необходимо располагать экспериментальны
ми коэффициентами наполнения конкретного двигателя при по
стоянных р и Т на разных оборотах и перестроить их по сред-

s‘n сней скорости поршня ип.ср.= -—■ Эта условная постоянная ско-
ÛV

рость поршня в какой-то степени характеризует скоростной ре- 
жим воздуха или смеси, протекающей через клапаны. И если 
проектируемый двигатель имеет систему наполнения по кон
струкции, близкую к прототипу, ТО приведенные будут
одинаковы.

На рис. 27 приведены экспериментальные данные для не
которых двигателей.

Если двигатель с наддувом, то пересчитывается по фор
муле

ïlî)Hp
1,15e— 1

(18>

Однако следует учитывать, что при больших давлениях над
дува pk могут получиться завышенные значения т^. В этом 
случае следует проверить полученную величину Т)^ постах

"Чѵ <Т1 цтах. Climax
^тах _ Vg' 'i к 

yh-Ik Vk-Tk

є
є—I

Для ориентировки можно рекомендовать следующие вели
чины коэффициентов наполнения у двигателей без надДува.

Четырехтактные д. в. с. с искровым воспламенением:
с верхними клапанами — 0,75 -¿-0,85, 
с нижними клапанами — 0,604-0,75.

Четырехтактные дизели:
тихоходные — 0,8-7-0,93,
быстроходные — 0,754-0,88.
Двухтактные дизели:
с кривошипно-камерной продувкой — 0,54-0,7, 
с продувочным насосом — 0,754-0,85.
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КОЭФФИЦИЕНТ ОСТАТОЧНЫХ ГАЗОВ

Коэффициент остаточных газов у характеризует засорен
ность рабочей смеси продуктами сгорания, оставшимися от 
предыдущего цикла.

Коэффициентом остаточных газов называют отношение чис
ла молей остаточных газов к числу молей свежего заряда, по-

М'"ступившего в цилиндр у =

Можно записать:

Рк^иПѵ =ЛО48 
рг Vrt =ЛК" 848 Тг,

где £ ■— коэффициент очистки камеры сгорания, представляю
щий собой отношение фактического количества остаточных 
газов к тому их количеству, которое могло остаться в объеме 
камеры сгорания при давлении рг и температуре Тт\ g = 0,95-H 
.->0,98.

Далее, согласно определению, получим

рг Ѵг Tk 
TrPkV^

или, так как
V 1 

Vr=Vc, a =
є-l

окончательно можно написать

1 Рг Tk 
(є 1 ) Т) г, P k P г

(19)

Наибольшее влияние на величину коэффициента остаточ
ных газов оказывает степень сжатия. Чем выше е, тем менее 
засорена рабочая смесь остаточными газами. При дроссели
ровании у в основном изменяется за счет T)j,. При закрытии 
дросселя уменьшается т)^, а это приводит к возрастанию у.

Коэффициент остаточных газов имеет следующие значе
ния:
у искровых двигателей при е = 6ч-9 — 0,05-í-0,12,
у четырехтактных дизелей — 0,03ч-0,06,
у двухтактных дизелей с продувочным насосом — 0,03ч-0,2, 
с кривошипно-камерной продувкой ' — 0,15ч-0,3.
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В случае применения наддува у снижается, и чем выше 
ркі тем меньше у.

Так у искрового двигателя с е = 6 при pk =900—1100 лім 
рт. ст. эта величина достигает значений у = 0,03-=-0,05.

КОЭФФИЦИЕНТ МОЛЕКУЛЯРНОГО ИЗМЕНЕНИЯ РАБОЧЕЙ СМЕСИ

Отношение числа молей продуктов сгорания к числу мо
лей рабочей смеси называют коэффициентом молекулярного 
изменения рабочей смеси

где ßo=
№
М'

М"+М"' = ßo+y 
М' + Мт 1 +у ’

коэффициент молекулярного изменения свежей

смеси. Величина ß — 1,021,05.

ТЕМПЕРАТУРА И ДАВЛЕНИЕ НАЧАЛА СЖАТИЯ

Давление р а зависит от гидравлических сопротивлений 
впускной системы. Поэтому все индивидуальные конструктив
ные особенности системы наполнения оказывают влияние на 
ра- Если известна величина Ли, которая учитывает и конструк
тивные факторы, то ра определяется по формуле

e—1=1,22 r¡v 
Pk 1,15e— —0,28

Pk

(20)X

В том случае, если величина л9 неизвестна, величиной ра за 
даются:

ра = (0,80—0,92) д0 — для двигателей без наддува, 
ра = (0,9 —0,96) рк — для двигателей с наддувом.

Температура конца наполнения Та может быть определена 
по энтальпии смеси в точке а

Іа=/В + Іг + Ы, (21)

где Iа — энтальпия смеси в точке а,
Iв — энтальпия свежего заряда,
Іт — энтальпия остаточных газов,
Д/ — изменение энтальпии свежего заряда за счет по

догрева от горячих деталей в цилиндре.
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Подставляя значения энтальпии, получим 
% Та (М'+М'") ^cPfí Th M' + cPr Tr М"' + СРВ М'АТ.

Принимая сРа cpßy — =ф и разделив на М', будем иметь
Ср В

т„ (1+у) = Tk ^уТг+АТ,

но
Tk + АТ 

Л
= 8.

Решая уравнение относительно Та, получаем

Т °Tk + ^УТга 1 +ѵ
(22)

На величину температуры конца всасывания решающее 
влияние оказывают остаточные газы. Приведенные данные 
для карбюраторного двигателя иллюстрируют это:

7 ....0,06 0,08 0,1
Та°К........350 364,5 378

В меньшей степени Т„ зависит от состава смеси:
а . . .. 0,8 1,0 1,2 1,4
6 .. .. 1,13 1,17 1,14 1,11

7-Х .. .. 375 378 376 372

В расчетах можно принимать At = 5—15°, обычно Та =340— 
370° абс. У искровых двигателей Та =340° абс., у четырехтакт
ных дизелей 7^=340—380° абс.; у двухтактных дизелей и в 
двигателях с наддувом Та увеличивается.

ПРОЦЕСС СЖАТИЯ

Процесс сжатия является подготовительным для сгорания. 
При сжатии повышаются температура и давление энергоза
ряда и внутри его происходит интенсивное завихрение. Все 
это способствует лучшему испарению и перемешиванию топли
ва с воздухом. Чем лучше будет испарено топливо и пере
мешано с воздухом (равномерная смесь), тем эффективнее 
пойдет сгорание. Сжатие начинается в н. м. т. после хода на
полнения.

Вначале процесс сжатия происходит при открытом впуск
ном клапане, так что смесь сжимается от уменьшения объе
ма и скоростного напора.
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Рис. 28. Процесс сжатия

В начале сжатия температура смеси ниже температуры 
стенок цилиндра, поршня и клапанов, поэтому тепло от вну
тренней полости цилиндра подводится к заряду. Далее при 
сжатии наступает температурное равновесие, после чего теп
ло от энергозаряда отводится в стенки цилиндра.

Таким образом, про
цесс сжатия, как пока
зано па рис. 28, совер
шается по политропе с 
переменным показате
лем и i.

Величина ili колеб
лется в диапазоне 
1,46—1,25. В расчетах 
можно принимать сле
дующие средние значе
ния показателя поли
тропы сжатия, отве

чающие условиям многих современных двигателей внутрен
него сгорания:

для карбюраторных двигателей /і| = 1,331,35, 
для дизелей »і = 1,34-н 1,37.
Давление и температура конца сжатия подсчитываются по 

термодинамическим законам, принимая процесс сжатия поли
тропическим с показателем и, = const.

Pc = Ра -e"1’ (23)
Тс=Та.^-'. (24)

Давление конца сжатия в карбюраторных двигателях без 
наддува составляет 8-н15 кгіем2-, в дизелях — 35-н50 кг!см2\ 
температура соответственно 550-н750° К и 700ч-900° К. В ди
зелях с наддувом давление в конце процесса сжатия дости
гает 45-н80 ка/сл/2, а температура — 950-е-1200 °К.

ПРОЦЕСС СГОРАНИЯ у

Процессом сгорания называют процесс преобразования 
химической энергии топлива в тепловую, происходящий в ре
зультате реакции окисления топлива.

Для наиболее полного превращения выделившейся тепло
ты в работу процесс сгорания должен начинаться в конце 
хода сжатия и заканчиваться в начале хода расширения.

Длительность процесса сгорания составляет Ѵб—'/іо обо
рота, что в быстроходном двигателе соответствует У2оо— 
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'/боо сек. (/г = 2000—3000 o6¡muh). Такое быстрое сгорание ока
зывается возможным благодаря достаточно совершенному 
смесеобразованию и турбулентному перемешиванию заряда 
в цилиндре двигателя.

Турбулентные пульсации в цилиндре возникают в процес
се наполнения и усиливаются в процессе сжатия. Их интен
сивность растет при увеличении числа оборотов.

ПРОЦЕСС СГОРАНИЯ, ПРОИСХОДЯЩИЙ
В ЦИЛИНДРЕ ДВИГАТЕЛЯ С ВОСПЛАМЕНЕНИЕМ ОТ ИСКРЫ

Искра, пробивающая промежуток между электродами све
чи в процессе сжатия за 30—40° поворота коленчатого вала 
(п. к. в.) до в. м. т. создает тепловой взрыв, от которого обра
зуется начальный очаг горения, представляющий полусфериче
ский фронт пламени с небольшим радиусом (5—6 лглі). Ско
рость расширения начального 
очага горения зависит от соот
ношения между скоростью теп
ловыделения от реакции, пред
ставляющей ламинарное горе
ние, и скоростью теплоотвода в 
окружающий заряд. Вследствие 
значительной поверхности на
чального очага горения по срав
нению с его объемом теплоот
вод в начальный момент будет 
большой. В то же время ре
акция горения идет медленно 
(ламинарное горение); этим и 
можно объяснить медленное 
расширение начального очага 
горения.

Многие авторы называют 
этот процесс холоднопламен
ным горением. По мере расши
рения начальный очаг все боль
ше и больше выделяет тепла и 
в какой-то момент достигает

Рис. 29. Изменение давления 
її температуры по углу пово
рота коленчатого вала при го
рении топлива в двигателе с 
зажиганием от электрической 

искры
критических размеров; при этом
возникает фронт пламени. Это является первой стадией про
цесса горения, которая называется периодом формирования 
фронта пламени.

Как видно из рис. 29, угол, соответствующий расширению 
.очага горения до образования фронта пламени (Т/)і состав
ляет 10—15° угла поворота коленчатого вала.
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На протяжении первой стадии сгорает небольшое количе
ство заряда (около 10%) с малыми скоростями «„ростр. ~ 
~ 120 смісек, Поэтому заметного отрыва линии давления от 
линии сжатия без сгорания индикаторы не ощущают.

По данным проф. А. С. Соколика (рис. 30), основная часть 
заряда (до 90%) сгорает значительно быстрее в результате 
того, что источником воспламенения является мощный фронт

пламени, распространяющийся, как показано на рис. 32, в ви
де полусферической волны. Происходит турбулентное сгора
ние. Эта стадия получила название основной, или второй, ста
дии сгорания.

Средняя скорость распространения фронта пламени во 
второй стадии составляет «ср=20—25 місек.

Эффективность процесса горения главным образом зави
сит от первой стадии — периода формирования фронта пламе
ни. Если фронт пламени сформирован своевременно, то остав
шаяся часть заряда сгорает примерно в одно и то же время 
при различных условиях в цилиндре.

На процесс формирования фронта влияют главным обра
зом состав смеси, мощность искры, степень завихренности за
ряда перед сгоранием, очистка цилиндра от продуктов сгора
ния предыдущего цикла, температура и давление заряда в 
конце сжатия.

Характер влияния состава смеси а на скорость сгорания 
представлен графиком (рис. 31).

На богатых смесях падение скорости сгорания объясняется 
недостатком окислителя (кислорода), в результате чего оеа-
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Рис. 31. Изменение скорости сгора
ния горючей смеси различных со

ставов в цилиндре двигателя

гирует только часть топлива, а часть топлива, не окислившись 
полностью, выбрасывается из цилиндра с продуктами сгора
ния.

При обеднении смеси падение скорости объясняется за
тяжкой процесса формирования фронта пламени (см. рис. 30).

При увеличении степени за
вихренности возрастает тепло
отвод от очага горения в окру
жающий заряд, поэтому при 
значительной турбулентности 
замечается затяжка в форми
ровании фронта, но это может 
быть скомпенсировано сокра
щением второй стадии сгора
ния. Правда, турбулентность пе
ред сгоранием может быть на
столько янтенсивна, что началь
ный очаг может не развиться во 
фронт пламени и погаснуть.

На степень интенсивности 
завихрений влияет плавным об
разом число оборотов коленча
того вала двигателя. При уве
личении оборотов завихрен
ность возрастает, уменьшение времени сгорания и некоторая 
затяжка в формировании фронта пламени вызывают необхо
димость увеличения угла опережения зажигания при возраста
нии оборотов.

Улучшение очистки цилиндра от остаточных газов ускоря
ет процесс сгорания.

При дросселировании двигателя процесс сгорания ухуд
шается вследствие относительного увеличения количества ос
таточных газов.

Детонационное сгорание
Еще на заре развития бензиновых двигателей с искровым 

воспламенением при некоторых условиях эксплуатации заме
чался резкий металлический стук в цилиндре, который сопро
вождался дымом на выхлопе. Так как это явление вначале 
замечалось редко, то ему особого значения не придавали. 
Объяснение природы стука было самое разнообразное, а за
частую и противоречивое. По мере увеличения степени сжатия 
и применения наддува стук стал не только заметен, но и на
чал оказывать серьезное влияние на снижение надежности 
двигателей. Было установлено, что интенсивный и продолжи- 
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тельный стук приводил к прогоранию поршней и свечей и к 
поломке кривошипно-шатунного механизма. Как выяснилось 
позже, стук, является следствием резкого перехода от нор
мального сгорания со скоростью 25—30 м/сек к взрывному 
со скоростью до 2000 м/сек. Это явление получило название 
детонации.

Природа детонации

Искра

Распространение фронта пламени, как видно из рис. 32, 
протекает от одного слоя к другому. В заряде, находящемся 
в предпламенной зоне, происходит повышение температуры 
и давления от надвигающегося фронта пламени. Это вызыва

ет интенсификацию процесса окисле
ния свежей смеси до ее воспламене
ния. Естественно, процесс окисления 
в предпламенной зоне будет тем ин
тенсивнее, чем выше температура 
смеси.

В числе продуктов окисления бен
зино-воздушной смеси в результате 
цепной реакции образуются органи
ческие перекиси (взрывные соедине
ния), которые при самовозгорании 
или' при воспламенении способны 
сгорать со скоростями, доходящими 
до 2000 м/сек. Было установлено, что

Рис. 32. Схема распростра- небольшое количество диэтилпереки- 
нення фронта пламени и об- СИ (С2Н5ООС2Н5) ИЛИ ЭТИЛГИДропе- 
разования очага детонации рекнсн (С2Н5ООЫ) вызывает очень 

сильную детонацию. То же самое 
наблюдается при добавлении в смесь перед сгоранием гидро
перекиси ацетила (СН3СОООН) *. Естественно, наибольшая 
концентрация органических перекисей получается в последней 
части заряда, подверженного наиболее длительное время 
процессу окисления при непрерывно повышающейся темпера
туре.

При воспламенении последней части заряда, где образо
валась смесь достаточной концентрации взрывных соедине
ний, происходит переход от нормального сгорания к взрывно
му. В результате этого происходит резкое местное повышение 
температуры и давления, что является причиной зарождения 
ударной (детонационной) волны. С этого и начинается рас-

1 Л ю и с Б. и Э л ь б е Г. Горение, пламя, взрывы в газах. М., 1948.
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пространение детонационного взрыва по остальной части 
заряда.

Ударная волна, распространяясь в сгоревшем газе, со
храняется не только в процессе расширения, но и при вы
хлопе. Она создает высокую турбулентность продуктов сго
рания, вызывая этим усиленную теплоотдачу от газа в охлаж
дающую среду, что значительно повышает тепловую напря
женность двигателя.

Детонационная волна, ударяясь о стенки цилиндра с опре
деленной частотой, вызывает характерный металлический 
стук. Образовавшийся при этом мощный вихревой поток про
дуктов сгорания сдирает со стенок цилиндра масло, которое, 
сгорая, участвует в образовании дымного выхлопа. Резкое 
местное повышение температуры способствует возникновению 
интенсивной диссоциации продуктов сгорания, что приводит 
к снижению температуры заряда и выделению углерода, ко
торый выбрасывается с продуктами сгорания, также создавая 
дым на выхлопе.

Появление детонации зависит не только от физико-химиче  ̂
ских свойств топлива, но и от термодинамического состояния 
смеси перед сгоранием, длительности сгорания и степени за
вихрения.

При прочих равных условиях от длительности процесса 
сгорания и степени завихрения смеси зависят количество и 
концентрация «взрывных соединений» в последней части за
ряда, что и определяет возникновение детонации. Следова
тельно, при работе на определенном топливе мощным средст
вом подавления детонации может служить уменьшение пе
риода сгорания и повышение интенсивности завихрения заря
да в процессе сгорания. Завихрение заряда способствует бо
лее равномерному распределению продуктов окисления по 
всему заряду, препятствуя тем самым образованию местных 
объемов большой концентрации перекисей.

Возникновение детонации является серьезным препятст
вием дальнейшему форсированию двигателей по степени сжа
тия и наддуву.

Основными факторами, влияющими на возникновение и 
интенсивность детонации, являются:

1. Род применяемого топлива.
2- Степень сжатия.
3. Наддув и температура входящей смеси.
4. Состав смеси.
5. Число оборотов.
6. Угол опережения зажигания.
7. Конструктивные факторы.
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Рассмотрим более детально физическую основу влияния 
каждого фактора.
Род применяемого топлива

Возникновение детонации в значительной степени зависит 
от применяемого топлива. Известно, что наиболее неустой
чивыми топливами являются такие, которые содержат угле
водороды, имеющие цепное строение молекулы.

Гептан С, Н1в

н
I

Н-С-
I

н

н н н н н н 
lililí с—с—с—с—с—с—н 
lililí н н н н н н

Бутан С4 Н10

Н Н Н Н 
I I I I

Н-С-С-С-С-Н 
I I I Iн н н н

Гексан С, Н14

Н Н Н Н Н Н 
lililí 

Н — С — С — С — С — С — с — н 
III III 
H H H H H H

Эти топлива легко детонируют и в чистом виде для двигате
лей не применяются.

Топлива, имеющие структуру молекулы в виде разветвлен
ной цепи (изомерные соединения), а особенно в виде кольца 
(цикланы и ароматики), очень устойчивы.
Так, например,

Бензол С5 Нс

Н

//'
Н— с с —н

I II
Н— С С —н

\с/
Iн

Топлива, содержащие непредельные углеводороды, неста
бильны при длительном хранении. Непредельные углеводо
роды, окисляясь, выделяют смолы, которые способствуют 
снижению детонационной стойкости топлива.

Бензины прямой гонки не содержат непредельных углево
дородов, поэтому они более устойчивы и обладают более вы
сокой детонационной стойкостью, чем крекинг-бензины.
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Таблица 4
Примерный состав бензинов (%)

Бензин Алканы Цикланы Ароматич. Олефины О Ч

Прямой гонки . . 39 58 3 0 70
Крекинг .................... 45 16 6 33 60

Оценка антидетонационных свойств топлив
Объективная оценка антидетонационных свойств топлив 

очень затруднительна, ибо на детонационную стойкость топ
лива очень сильно влияют индивидуальные особенности кон
струкции и режима работы двигателя. Вполне возможен слу
чай, когда топливо на двух двигателях, имеющих совершенно 
одинаковую размерность и основные показатели, работает на 
одном двигателе без детонации, а на другом — детонирует.

С целью стандартизации топлив по их детонационной стой
кости 15 сентября 1930 г. был принят международный срав
нительный метод оценки.

1. Оценка детонационной стойкости производится на еди
ном стандартном двигателе, впервые выпущенном фирмой Ва- 
кеша (США). В настоящее время многие страны сами про
изводят двигатели типа «Вакеша», которые идентичны с этало
ном и протарированы по нему (в СССР — ИТ-9-2) (рис. 33).

Рис. 33. Схема установки для определения октановых чисел бензина
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Детонационная стойкость топлив определяется двумя мето
дами: моторным (в большинстве случаев) и исследователь
ским. Они отличаются только режимом работы двигателя.

Таблица 5
Режимы работы двигателя при определении детонационной стойкости

Характеристика
Моторный метод 

ГОСТ 511-42
Исследоват. метод 

ГОСТ 8226-56

Число оборотов двигателя обілиш 
Угол опережения зажигания в гра-

900+10 600+6

дусах до «в. м. т.......................................

Температура воздуха перед карбю-

автоматически
изменяется с из
менением е при 
е=5; ß = 26°

ПОСТОЯННЫЙ 
ß= 13° до в. м. т.

ратором в °С 40—50 52± 1
Температура горючей смеси 149+1 смесь за карбю

ратором не подо
гревается

—— охлаждающей воды 100+2 100+2
—в— масла в картере 

Влажность воздуха перед карбюра-
50—75 50—75

тором в г на 1 кг воздуха 3,5-4 3,5—4
Состав смеси................................. соответствует

максимальной
детонации

Степень сжатия изменяется от 4 до 10, диаметр цилиндра 
и ход поршня: 0X5 = 82,6Х114 мм.

Интенсивность детонации устанавливается с помощью ин
дикатора Миджелея, который фиксирует удары детонационной 
волны и передает их в виде ЭДС на электрический указатель 
детонации (УД-50). За стандартную интенсивность детонации 
принята детонация, показывающая на приборе 50—60 делений.

2. Порядок установления детонационной стойкости топлива 
(ДСТ) принят следующий: эталонный двигатель работает на 
испытуемом топливе на вышеуказанном постоянном режиме. 
Изменением на ходу степени сжатия доводят двигатель до 
стандартной интенсивности детонации (50—60 делений 
на указателе детонации), после этого переключают дви
гатель на эталонное топливо, состоящее из смеси гептана и 
изооктана. Гептан легко детонирующее топливо, а изооктан 
очень стойкое против детонации топливо. Эталонное топливо 
на установленном режиме и степени сжатия должно иметь ту 
же интенсивность детонации, что и испытуемое.
54



Единицей, определяющей антидетонационные качества топ
лива, является процентное содержание изооктана в эталонной 
смеси, состоящей из изооктана и гептана. Эта величина назы
вается октановым числом. Чистый гептан имеет октановое чис
ло 0, а изооктан— 100.

Октановым числом топлива называется процентное содер
жание изооктана в эталонной изооктано-гептановой смеси-, ко
торая при работе на двигателе «Вакеша» при одинаковых усло
виях имеет ту же интенсивность детонации, что и испытуемое 
(сравниваемое) топливо. Например, бензины прямой гонки 
имеют октановое число 04 = 65—85 единиц. Крекинг-бензины 
имеют 04 = 55—70.

Антидетонаторы
С целью повышения детонационной стойкости топлива при

меняют антидетонаторы.
1. Жидкие горючие антидетонаторы: 
бензолы — С6Н6,
толуол — CîHg, 
кумол — С9Н12.

Примесь этих углеводородных горючих в количестве 30— 
40% дает значительное повышение октанового числа топлива.

2. Твердые антидетонаторы.
Наибольшее распространение получил тетроэтилсвинец 

РЬ(С2Н5)„.

Он применяется в растворе:
С брОМИСТЫМ ЭТИЛОМ С2Н5ВГ,

дибромэтаном С2Н4Вг2,
монохлорнафталином C10H17CI.

Этот раствор получил название этиловой жидкости Р-9. 
Продукт Р-9 ядовит и опасен для здоровья человека, но он 
очень эффективен как антидетонатор.

Примесь одного кубического сантиметра этиловой жидко
сти на литр бензина с октановым числом 60 повышает детона
ционную стойкость на 8—12 единиц. Практически примеши
вать более 4 см? на литр нецелесообразно, так как дальнейшее 
увеличение концентрации Р-9 почти не дает эффекта.

Применение этиловой жидкости ' Р-9 имеет отрицательные 
особенности:

а) продукт Р-9 ядовит и работа с ним требует особых мер 
предосторожности. В связи с тем, что в бензине концентрация
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его ничтожна, он менее опасен. Однако длительная работа 
с этилированным бензином без соблюдения правил безопасно
сти может привести к отравлению организма человека;

б) при сгорании этилированного бензина в цилиндре дви
гателя выделяется свинец, который осаждается на свечи и кла
паны и при длительной эксплуатации снижает надежность ра
боты двигателя. Для уменьшения отложения свинца приме
няют так называемые выносители: бромистый этил и моно- 
хлорнафталнн.

Примеры повышения детонационной стойкости топлива при 
добавлении этиловой жидкости Р-9.

Автомобильный бензин А-66
Содержание Р-9, слРІл . . . 0 0,5 1 2
Октановое число . 66 70 73 76

Бензины прямой гонки:

с 0 4 70 + 4 см3 Р-9 достигает 04 88.
с 0 4 78 + 4 см3 Р-9 » 04 94.

Как видно из примера, в верхней части октановой шкалы 
эффект от применения продукта Р-9 снижается. Для получения 
высокооктановых топлив вместе с Р-9 применяют и жидкие ан
тидетонаторы. В этом случае можно получить:
70% Б70 + 30% бензола + 2 см3 Р-9 получим топливо с ОЧ 89, 
70% Б 70+30% бензола+3 см3 Р-9 » » » » ОЧ91, 
70% Б 78 + 30% бензола + 3 см3 Р-9 » » » » 04 95.

ГОСТ 2084-67 предусматривает следующие марки автобен
зинов:
Марка .... 
Октановое число

. А-66 
. 66

А-72
72

А-74
74

А-76
76

Содержание ТЭС
в бензине, г/кг . 0,82 нет нет 0,41

Влияние степени сжатия
Повышение степени сжатия приводит к возрастанию мощ

ности и экономичности двигателя. Поэтому при развитии дви
гателей в первую очередь обращается внимание на возмож
ность повышения степени сжатия.

Как видно из графиков на рис. 34, увеличение степени сжа
тия приводит к повышению экономичности и мощности двига
теля. В эксплуатации, особенно автомобильных двигателей, 
экономический эффект при повышении степени сжатия более
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существен, чем это показано на приведенном графике (гра
фик снят на режиме полного дросселя). Это можно объяснить 
тем, что двигатель, особенно в условиях городской езды, экс
плуатируется большую часть времени на частично прикрытом 
дросселе, что требует обогащенной смеси для осуществления 
нормального горения. При увеличении є степень засоренности 
заряда остаточными газами уменьшается, горение идет более

Рис. 34. Изменение мощности двигателя и удель
ного расхода топлива в зависимости от степени 

сжатия

эффективно и не требует при этом значительных обогащений 
смеси. Все это и создает значительный суммарный экономиче
ский эффект. Однако увеличение степени сжатия вызывает ин
тенсивный рост давления и температуры перед сгоранием рс= 
—p,¡zn'', Тс =7\є"і-1,что в свою очередь, приводит к возник
новению детонации или требует для бездетоиационной работы 
топлив с повышенным О Ч.

Эти требования примерно можно оценить следующими по
казателями:

Степень сжатия .... 5—5,4 5,4—6 6 -6,5 6,5—7,3 7.3—8 

Потребное октановое число . . 56—70 70—80 80—85 85—90 90—95

В настоящее время в массовом применении находятся дви
гатели с е = 6,5—7,5 и небольшими сериями выпускаются с s= 
= 9—11.
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Влияние наддува и температуры входящей смеси

Применение наддува с целью повышения мощности двига
теля, аналогично повышению степени сжатия, приводит к воз
растанию температуры и давления перед сгоранием.

Применение наддува приводит к возрастанию плотности 
энергозаряда, поэтому процесс сгорания сопровождается более 
интенсивным выделением тепла. Таким образом, предпламен
ная зона находится под воздействием более высоких р и Т, это 
и является основными причинами появления детонации.

Правда, наддув приводит к более интенсивному завихре
нию смеси в цилиндре, что несколько снижает воздействие по
вышенных р и Т, но полностью не компенсирует возрастающую 
склонность к детонации.

В случае применения наддува требования к детонационной 
стойкости топлива можно оценить примерно следующими по
казателями.

Таблица 6

Влияние давления наддува на требуемое октановое число

Pk мм рт. ст. Повышение Ne в % Потребное октановое
число топлива

760 100 70
800 108 80

• 875 . 118 87
950 130 90

Возрастание склонности к детонации при наддуве можно 
несколько снизить уменьшением угла опережения зажигания. 
Действительно, как показано на рис. 35, с увеличением давле
ния наддува, при более интенсивном протекании процесса сго-

Рнс. 35. Изменение угла опережения зажигания нача
ла детонации (Ѳ) в зависимости от давления наддувз
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рання, хотя бы для частичного подавления детонации умень
шают угол опережения зажигания.

Повышение температуры входящего воздуха приводит 
к возрастанию температуры энергозаряда перед сгоранием и 
температуры в предпламенной зоне. Это требует, естественно, 
топлива с повышенной ДС. К повышению температуры процесс 
сгорания очень чувствителен, поэтому с этим фактором при
ходится считаться особенно тем странам, где круглогодично 
держится высокая температура воздуха.

Влияние состава смеси
При анализе влияния состава смеси на протекание процес

са горения целесообразно диапазон а разделить на две части:
1. Богатые смеси (а = 0,6—0,9).
Увеличенное количество топлива при работе двигателя на 

богатых смесях оказывает благоприятное охлаждающее дей
ствие в энергозаряде и на всю внутреннюю полость цилиндра, 
особенно на наиболее нагретые части (свеча, выпускной кла
пан).

В результате этого температура смеси перед сгоранием и в 
предпламенной зоне будет снижена, от этого уменьшится кон
центрация взрывных соединений.

Таким образом, богатые смеси в какой-то степени препятст
вуют возникновению детонации и снижают требования к дето
национной стойкости топлива. По мере обеднения смеси и при
ближения к а = 1,0 этот эффект уменьшается.

2. Бедные смеси (а>1,0).
При работе на бедных смесях увеличивается продолжи

тельность периода формирования фронта пламени, следова
тельно, увеличивается время сгорания и в основной, второй, 
фазе.

При обеднении смеси ввиду большого избытка воздуха сни
жается температура цикла, а следовательно, предпламенные 
процессы протекают при пониженной температуре, что снижает 
требования к детонационной стойкости топлива.

По данным многих исследователей, наиболее склонны к де
тонации горючие смеси с ct=0,8-і-0,9. При этом составе смеси 
температура и давление в цилиндре наибольшие, что создает 
бдагоприятные условия для сокращения времени протекания 
предпламенных реакций в нагретой сжатием смеси.

При работе двигателя с наддувом на топливах с 04 = 94, 
как видно из рис. 36, при постоянном числе оборотов (п = 
= 2700 об/мин) обеднение смеси возможно только при сниже
нии давления наддува. Например, при а = 0,8 двигатель рабо-
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тает на пределе детонации с pk= 1050 мм рт. ст. При а= 1,0 до
пустимое давление наддува снижается до 870 мм. рт. ст.
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Рис. 36. Детонационная характеристика пре
дела обеднения смеси при 2700 об/мин
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Влияние числа оборотов

Если двигатель на различных оборотах за счет изменения 
Л4,.р будет развивать одну и ту же мощность

л; 7ИК„!1Nc= —!±_ — const,
716.2

то при увеличении оборотов возникшая детонация прекра
щается. Это объясняется тем, что на меньших оборотах время 
процесса сгорания увеличено, поэтому продолжительность 
воздействия высоких температур на рабочий заряд в предпла
менной зоне увеличена. Это приводит к увеличению концентра
ции взрывных соединений в последней части заряда и возник
новению детонации на уменьшенных оборотах. Кроме того, 
увеличивающаяся с ростом числа оборотов турбулпзация газа 
в цилиндре способствует уменьшению местной концентрации 
органических перекисей и возрастанию теплообмена. Это так-
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же способствует снижению склонности к детонации. В том же 
направлении действует и возрастающее с увеличением числа 
оборотов относительное количество остаточных газов. В ре
зультате, например, для бензина с О Ч =70 увеличение числа 
оборотов на каждые 500 o6¡m.uh позволяет увеличить допусти
мую степень сжатия от 0,9 ед. в области небольших оборотов 
до 0,1—при числе оборотов порядка 3000<-3500. В практике 
автотранспорта это наблюдается очень часто. В этом случае 
переключение на пониженную скорость движения (на низшую 
передачу) приводит к увеличению оборотов двигателя и тем 
самым к ликвидации возникшей детонации.

Угол опережения зажигания

Увеличение угла опережения зажигания Ѳ° приводит к тому, 
что процесс сгорания начинается в более ранний период про
цесса сжатия. Поэтому оставшаяся часть процесса сжатия 
происходит в условиях более интенсивного нарастания давле
ния и температуры за счет совместного действия движения 
поршня и начавшегося процесса сгорания. Это приводит к уве
личению потребного октанового числа топлива.

Влияние конструктивных факторов

Важными факторами, влияющими на процесс горения и воз
никновение детонации, являются: размер цилиндра, количество 
свечей, размещение свечей относительно выпускного клапана 
и их охлаждение свежей смесью, нагретость выпускного кла
пана и днища поршня.

Чем меньше диаметр цилиндра, тем короче путь, который 
проходит фронт пламени от возникновения до полного сгора
ния смеси. В результате этого последняя часть заряда подвер
гается меньшему подогреву, и концентрация органических пе
рекисей будет меньше, чем в цилиндрах большего диаметра. 
Поэтому у двигателей с меньшим диаметром цилиндра вероят
ность возникновения детонации уменьшается. Как видно из 
рис. 37, а, данные эксперимента хорошо подтверждают приве
денное положение. Аналогично можно объяснить уменьшение 
вероятности возникновения детонации в цилиндре с двумя све
чами (рис. 37, б, в).

Однако применение двух свечей связано с серьезными ус
ложнениями конструкции двигателя и'снижением надежности
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его работы, поэтому транспортные двигатели с £><150 мм снаб
жаются одной свечой.

Большое значение для возникновения детонации имеет ох- 
лаждаемость свечей, клапанов и других нагретых частей вну
тренней полости цилиндра. Плохое охлаждение этих деталей 
приводит к воспламенению смеси около них. подобно калиль
ной головке, и может явиться причиной детонации.

£ а)

Рис. 37. Зависимость допустимой сте
пени сжатия от диаметра цилиндра 
(а), схема распространения фронта 
пламени (б) и форма камеры сгора
ния, обладающая повышенной склон

ностью к детонации (я)

Самовоспламенение отрицательно влияет на работу двига
теля, так как оно приводит к повышению температуры пред
пламенной зоны и переходит в детонацию. Отрицательно ска
зывается на организации нормального процесса горения раз
мещение свечи в пазухах, которые плохо очищаются от оста
точных газов. Это приводит к тому, что процесс сгорания на
чинается в среде, сильно засоренной продуктами сгорания, фор
мирование фронта пламени задерживается и в результате 
возрастает склонность к возникновению детонации (рис. 37, в).
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ПРОЦЕСС СГОРАНИЯ В ДВИГАТЕЛЯХ С САМОВОСПЛАМЕНЕНИЕМ

Характерной особенностью двигателей с самовоспламенени
ем является соединение смесеобразования и сгорания в единый 
процесс. Схематически этот процесс можно описать следую
щим образом.

Топливо под давлением 150—3000 кгіем2 через форсунку 
в конце хода сжатия начинает подаваться в цилиндр. В зави
симости от конструкции сопловой части форсунки в цилиндре 
образуется струя или ряд струй, состоящих из мелкораспылен
ного топлива.

Капли топлива, нахо
дящиеся на периферии 
струи, первыми вступают 
в соприкосновение с воз
духом, который обладает 
давлением р = 30—
60 кгіем2, температурой 
Т= 600—700° С и находит
ся в состоянии турбулент
ного движения.

При соприкосновении 
капель топлива с нагре
тым и движущимся возду
хом они испаряются и од
новременно подвергаются 
интен си вн ому ОКИ слей и ю 
активным кислородом, об
разуя при этом начальные 
очаги горения.

Рис. 38. Динамика процесса сгорания: 
о = / (а) — закон подачи топлива, 
x~ fi (а)— закон выгорании топлива,

= /гС«)— скорость выделения тепла 
dt

Очаги горения образуют фронты пламени, которые рас
пространяются по объему заряда. Образовавшиеся фронты 
пламени на своем пути воспламеняют часть подготовленного 
топлива и значительно увеличивают турбулентность заряда, 
способствуя подготовке оставшегося топлива к сгоранию. Од
нако, как только возникли фронты пламени, сгорание после
дующих частей топлива происходит в присутствии значитель
ной части продуктов сгорания, которые ухудшают горение не
смотря на интенсивную турбулентность заряда и высокие тем
пературы.

Описанная динамика процесса сгорания может быть оха
рактеризована графиками (рис. 38).

Как видно из рис. 38, продолжительность подачи топлива 
в рассмотренном случае составляет 45° угла поворота колен
чатого вала, а продолжительность горения—105°, при этом 
около 92% топлива выгорает за 60—-70° угла поворота колен
чатого вала.
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Для удобства анализа весь процесс воспламенения и сго
рания можно разделить (по Рикардо) на три основных перио
да (фазы).

Угол л о Sopo та коленчатого вала

Рис. 39. Индикаторная диаграмма процесса 
сгорания в дизеле

Первая фаза начинается с момента фактического поступле
ния топлива в цилиндр и до момента начала повышения давле
ния газов в цилиндре в результате возникновения фронта пла
мени. Этот период называют задержкой воспламенения.

Как видно из индикаторной диаграммы на рис. 39, от точки 
а до точки Ъ процесс сжатия в цилиндре совершается при нали
чии впрыснутого топлива и несмотря на достаточную для само
воспламенения температуру воздуха сгорание не начинается. 
Происходит физико-химический процесс подготовки частиц 
топлива к сгоранию. Выделение тепла от окисления 
отдельных капель настолько мало, что индикаторы не фикси
руют отклонения давления в заряде по сравнению с давлени
ем при сжатии 'чистого воздуха. Как мы условились, этот про
цесс называется задержкой воспламенения.

Величина периода задержки воспламенения оказывает 
очень большое влияние на протекание всего процесса сгорания 
и особенно на скорость сгорания, а следовательно, и на ско-

dpрость повышения давления — во втором периоде. 
dt

На продолжительность задержки воспламенения влияет ряд 
факторов:

1. Физические и химические свойства топлива.
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2. Температура и давление сжатого воздуха.
3. Интенсивность завихрения заряда в камере сгорания.
4. Содержание в рабочем теле продуктов сгорания.
Вторая фаза сгорания начинается с момента возникнове

ния фронта пламени и продолжается при распространении его 
по всему объему заряда.

Распространение фронта пламени сопровождается интен
сивным тепловыделением, а следовательно, и резким повыше
нием температуры и давления заряда. Этот процесс на диа
грамме рис. 39 представлен кривой Ьс.

От протекания процесса сгорания во второй фазе зависит
жесткость работы двигателя, которая оценивается величиной
dp dp

ИЛИ —
dt dq>

От своевременности выделения тепла вблизи в.м.т. зависит 
степень расширения рабочего тела, а чем больше степень рас
ширения, тем выше к. п. д. цикла.

В связи с этим возникает противоречие: для получения 
наибольшего к. п. д. надо увеличивать степень расширения, а 
для этого необходимо, чтобы большая часть топлива сгорела 
вблизи в. м. т. Однако такое интенсивное сгорание, во-первых,
вызовет большую скорость нарастания давления — , т. е. уве- 

dq>
личится жесткость работы двигателя, а, во-вторых, возрастет 
максимальное давление цикла. Оба эти фактора сильно влияют 
на надежность и долговечность двигателя, т. е. их возрастание 
по сравнению с допустимыми величинами потребует упрочения 
конструкции двигателя, что приведет к увеличению его удель-

Gного веса — . Поэтому при организации процесса горения

принимают компромиссное решение. Сдвигают процесс сгора
ния так, что за время второй фазы сгорает только часть топ-

dpлива, и этим снижают —и р2.
¿ф dp

Для мягкой работы двигателя необходимо выдержать — — 
dcp

~ 4—6 кгісм2 на 1° угла поворота коленчатого вала; макси
мальное значение — может достигнуть 10 кг/см2 град. Мак

лер
енмальное давление р смещается в процессе расширения на 5— 
10° после в.м.т. Все это приводит к некоторому снижению 
к. п. д. цикла. При нормально организованном процессе сгора
ния за время второй фазы выделяется 30—35% всей распола
гаемой теплоты, введенной в цилиндр с топливом.
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Основное влияние на протекание второй фазы сгорания ока
зывают следующие факторы:

1. Продолжительность задержки воспламенения.
2. Количество впрыснутого топлива за период задержки 

воспламенения.
3. Скорость впрыска топлива и количество введенного топ

лива за период второй фазы.
4. Равномерность распределения топлива по камере сго

рания.
Третья фаза сгорания начинается с момента достижения 

максимального давления pz и заканчивается при выгорании 
около 95% всего топлива. В начале протекания третьей фазы 
сгорания происходит повышение температуры газа в цилиндре, 
которая достигает максимума после в. м. т. через 20—35°. К на
чалу третьей фазы обычно подача топлива в цилиндр заканчи
вается.

Как видно из рис. 38, протекание процесса сгорания в этой 
фазе происходит с пониженной скоростью тепловыделения. 
Это объясняется снижением скорости сгорания вследствие 
уменьшения концентрации кислорода и значительного разбав
ления заряда продуктами сгорания.

Несмотря на повышение температуры в течение третьей 
фазы, давление может уменьшаться или оставаться постоян
ным, так как при этом происходит процесс расширения. Для 
получения более высокой экономичности было бы желательно 
организовать третью фазу при p = const, однако практически 
этого осуществить в двигателях не удается.

Продолжительность третьей фазы зависит:
1) от величины среднего коэффициента избытка воздуха;
2) от интенсивности завихрений в камере сгорания (мас

штаб турбулентности) ;
3) от динамики подачи топлива (закона подачи).
При оптимально подобранном законе подачи топлива и оп

тимальном процессе сгорания наибольшая температура цикла 
достигается в процессе расширения через 20—35° после в. м. т.

ВЛИЯНИЕ ОСНОВНЫХ КОНСТРУКТИВНЫХ
И ЭКСПЛУАТАЦИОННЫХ ФАКТОРОВ НА ПРОЦЕСС СГОРАНИЯ 
В ДВИГАТЕЛЕ С САМОВОСПЛАМЕНЕНИЕМ

ВЛИЯНИЕ СВОЙСТВ ТОПЛИВА

Химический состав топлива оказывает существенное влия
ние на период задержки воспламенения, а следовательно, и на 
весь процесс сгорания. Чем больше в топливе содержится па
рафиновых углеводородов, тем короче период задержки вос-
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пламенения, и чем больше содержится ароматических углево
дородов, тем период задержки воспламенения больше. По со
временным взглядам, топливо для двигателей с самовоспламе
нением должно обладать при повышенных температурах и дав
лении склонностью к распаду молекул и к образованию неус
тойчивых продуктов предпламенной реакции.

Как видно из рис. 40, парафиновые углеводороды облада
ют пониженной термической устойчивостью по сравнению 
с ароматнками, чем и объясняется их способность воспламе
няться с меньшими периодами задержки.

Рис. 40. Изменение давления в ци
линдре двигателя в зависимости от 

сорта топлива:
1 — топливо с большим содержанием 
ароматических углеводородов; 2—па

рафиновое топливо

Существенное влияние на период задержки воспламенения 
оказывают такие физические свойства топлива, как вязкость, 
поверхностное натяжение и испаряемость. Эти свойства оказы
вают влияние на мелкость распыла топлива, впрыснутого в ци
линдр, и на скорость его испарения. Все это определяет каче
ство смесеобразования.

Характерным показателем свойств дизельного топлива яв
ляется температура самовоспламенения. Правда, определять 
температуру самовоспламенения объективно, применительно 
к условиям двигателя, чрезвычайно трудно. Различные мето
ды дают самые разные показатели, поэтому мы имеем возмож
ность оценивать температуру самовоспламенения лишь отно
сительно. Так, температура самовоспламенения, полученная 
аппаратом Мура в струе кислорода при Ро=1 ат, для различ
ных топлив имеет следующие значения:
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Рис. 41. Схема установки ІІТ-9-3 (а) п положение 
световых полос при различных моментах самовос

пламенения топлива (б):
] — картер; 2 — топливный насос; 3 — микрометры регу
лировки подачи топлива; 4 — поршенек предкамеры; 5 — 
маховички передвижения поршенька; 6 — впускная труба: 
7 — предкамера; 8 — индикатор воспламенения; 9 — фор
сунка с индикатором впрыска; 10 — выпускная труба; //— 
поршень; ¡2 — неоновая лампочка; 13 — обод маховика: 
14 — маховик; 15 — прорезь в ободе; 16 — смотровая тру
ба; 17 — визирная черта; 18— вид световых вспышек в 

смотровой трубе
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Топливо Температура самовоспламенения 
в °С

Метан СН4 550—700
Этан СгНб 520—630
Этилен С2Н4 500—519
Гексан СбНм 487
Бензол С6Н6 730
Бензин 470—530
Керосин 240—380
Газойль 250—270
Парафиновое масло 240

Из приведенных данных видно, что температура самовос
пламенения ароматиков выше, чем алканов при одинаковом 
числе атомов углерода. Температура самовоспламенения тя
желых фракций нефти (керосин, газойль) ниже, чем легких.

Методы оценки качества топлива

Свойство дизельных топлив, влияющее на мягкость или 
жесткость работы двигателей, принято оценивать самовоспла
меняемостью. Самовоспламеняемость дизельных топлив опре
деляется сравнением работы стандартного двигателя на испы
туемом топливе и смеси эталонных топлив.

За эталонные топлива приняты:
цетан, являющийся насыщенным углеводородом (алканом) 

С;6Н34, обладающим наименьшей задержкой воспламенения;
а-метилнафталин СюН7СН3—ароматический углеводород, 

дающий в двигателе очень жесткую работу из-за большой за
держки воспламенения.

Качество топлива оценивается цетановым числом. Цетано
вым числом дизельного'топлива называется процентное содер
жание цетана в эталонной цетан-а-метилнафталиновой смеси, 
которая по жесткости работы на эталонном двигателе равно
ценна испытуемому топливу.

Для определения цетановых чисел дизельных топлив при
меняют стандартный одноцилиндровый двигатель (в СССР — 
ИТ-9-3) со специальной головкой, позволяющей перемещени
ем поршенька на ходу изменять степень сжатия от 7 до 23. 
Схема показана на рис. 41. В головке цилиндра размеща
ются форсунка, игла которой соединена с индикатором впрыс
ка, и индикатор воспламенения. Индикатор впрыска фиксирует 
момент начала подачи топлива. Мембранный индикатор вос
пламенения фиксирует момент начала резкого повышения дав
ления в цилиндре, что соответствует началу образования фрон
та пламени. Конструкция индикатора такая же, как и на дви
гателе Вакеша для определения начала возникновения дето
нации.
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При определении цетановых чисел дизельных топлив обя
зательным условием является строгое выдерживание режима 
работы эталонного двигателя. По ГОСТу 3122-52 предусматри
ваются следующие условия:

число оборотов в минуту 
температура жидкости, 
охлаждающей цилиндр 
охлаждающая жидкость

— 900 + 9;

— 100±2° С;
— дистиллированная вода при 

р = 724 мм рт. ст. или рас
твор этиленгликоля при 
р = 424 лш рт. ст.;

температура воздуха, 
поступающего в двигатель — 
давление впрыска —
опережение впрыска —
количество впрыскиваемого 
топлива —
температура воды,
охлаждающей форсунку — 
давление масла —
температура масла 
в картере —
напряжение постоянного 
тока, создаваемое генерато
ром — тормозом —

65±1°С;
106 ±4 кг/см2-,
13° до в. м. т.;

13,0 ±0,5 cm?¡muh\

38,0±3° С;
1,7—2,1 кг! см2-, 

55±3°С;

115+1 в.
Наибольшее распространение получил следующий метод 

¡сравнения испытуемого и эталонного топлив.
По условиям ГОСТа начало подачи топлива строго отре

гулировано на опережение, составляющее 13° до в. м. т., что 
при работе фиксируется вспышкой безынерционной лампы (см. 
рис. 41).

При работе двигателя на испытуемом топливе изменением 
степени сжатия добиваются такого состояния, при котором 
возникновение фронта пламени происходит в в. м. т., т. е. за
держка воспламенения достигает 13° угла поворота коленча
того вала. Этот момент фиксируется индикатором давления 
и отмечается вспышкой безынерционной лампы индикатора. 
С помощью стробоскопа вспышки обеих ламп можно совмес
тить или, имея настроенный стробоскоп, можно изменение сте
пени сжатия производить до совпадения вспышек лампы нача
ла подачи топлива и лампы индикатора давления. Совпадение 
вспышек обеих ламп будет показывать, что для испытуемого 
топлива подобрана такая степень сжатия, которая при про
чих неизменных условиях работы двигателя дает установлен
ный условный период задержки воспламенения 13° п. к. в.
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Далее подбирают смесь эталонных топлив, состоящую из 
цетана и а-метил-нафталина, которая на том же режиме ра
боты двигателя имела бы также совпадение вспышек обеих 
ламп. По процентному содержанию цетана в смеси устанав
ливается цетановое число.

Наиболее распространенные дизельные топлива имеют це
тановые числа 4555:

керосины ЦЧ = 45—50, 
газойль ЦЧ = 50—57.
Если известно октановое число топлива, то по Воинову,

Таким образом, чем выше качество топлива для двигателя 
с искровым воспламенением, тем ниже его качество для дви
гателя с самовоспламенением.

ВЛИЯНИЕ СТЕПЕНИ СЖАТИЯ

При увеличении є давление и температура воздуха в цилин
дре к моменту впрыска топлива повышаются. Это приводит к 
улучшению теплообмена между каплями впрыснутого топлива 
и воздухом, в результате чего ускоряются физические и хими
ческие процессы подготовки топлива к воспламенению. Увели
чение є сокращает период задержки воспламенения (рис. 42), 
и двигатель работает более мягко.

Рис. 42. Изменение периода задержки воспламе
нения в зависимости от степени сжатия
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ВЛИЯНИЕ КОНСТРУКЦИИ КАМЕРЫ СГОРАНИЯ

Для того чтобы осуществить эффективное протекание горе
ния топлива при самовоспламенении, необходимо прежде все
го организовать достаточно хорошее перемешивание топлива, 
впрыснутого в цилиндр с находящимся там воздухом. С этой 
целью применяют камеры сгорания, хорошо согласующиеся по 
форме с «факелом» впрыскиваемого топлива, а также обеспе
чивающие интенсивное вихреобразование в воздушном заряде.

Для этого используется и энергия впрыскиваемого топлива, 
которое подается через форсунку под большим давлением 
(от 100 до 3000 ка/слг2).

На процесс смесеобразования не отводится специального 
времени. Смесеобразование и сгорание должны завершиться 
за 90—100° угла поворота коленчатого вала. Если не учиты
вать пока значение формы и состояния струн впрыснутого 
топлива, то интенсивность перемешивания топлива с воздухом 
в большой мере зависит от конструкции камеры сгорания.

Прежде всего впрыск топлива должен осуществляться в сре
ду сильно турбулизированного воздуха. Завихренное движение 
воздуха должно быть так организовано в камере, чтобы макси
мальная турбулентность приходилась на зону максимальной 
концентрации топлива. Если частицы топлива попадают на ка
кие-либо части камеры сгорания, то от соприкосновения с ни
ми топливо должно быстро испаряться и тут же перемешивать
ся с воздухом. Для этого поверхность камеры, на которую на
правлена струя топлива, должна быть достаточно высоко на
грета и открыта для доступа воздуха.

Для организации этих сложных физических процессов соз
даны десятки различных по конструкции камер сгорания.

Все камеры можно подразделить на две принципиально от
личные группы:

1) неразделенные, однополостные, камеры (рис. 43);
2) разделенные, двуполостные, камеры (рис. 44, 45, 46).
Как видно из рисунков, первая группа камер наи

более проста по конструкции; она обладает меньшей внутрен
ней поверхностью, а следовательно, и меньшим теплоотводом 
в охлаждающую среду. Но она уступает второй группе камер 
интенсивностью завихрений воздуха и отсутствием сильно разо
гретых частей, расположенных в зоне распространения струи 
топлива.

Дизели с разделенными камерами могут быть классифици
рованы по характеру смесеобразования:

а) двигатели с предкамерным смесеобразованием (см. 
рис. 44) ;

б) двигатели с вихрекамерным смесеобразованием 
(см. рис. 45) ;
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Рис. 43. Неразделенные камеры 
сгорания
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Рис. 44. Предкамеры

в) двигатели с воздушно-аккумуляторным методом смесе
образования (см. рис. 46).

В предкамерных дизелях смесеобразование происходит за 
счет энергии перетекания продуктов сгорания из специальной 
камеры (предкамеры) в основное пространство камеры сгора
ния. Топливо впрыскивается в предкамеру, объем которой со
ставляет 25—35% полного объема камеры сгорания. В ходе 
сжатия воздух перетекает в предкамеру, где возникает интен
сивное вихревое движение заряда. Интенсивность этого дви
жения, а также высокая температура стенок предкамеры спо
собствуют активной подготовке топлива к воспламенению. 
В результате этого уменьшается задержка воспламенения, н
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Рис. 45. Вихревая камера сгорания

часть топлива сгорает в предкамере. В результате сгорания 
топлива температура и давление газов, заключенных в пред
камере, возрастают. Под действием создавшегося перепада 
давления горящие газы с большой скоростью перетекают в над
поршневое пространство, создавая там интенсивное турбулент
ное движение, что способствует хорошему перемешиванию ча
стиц топлива с воздухом и полному сгоранию топлива.

Преимуществом предкамерного смесеобразования является 
малая жесткость работы =2,5¿-5 кг/слг2 на 1° поворота 

коленчатого вала ] и уменьшенное максимальное давление в 

цилиндре (дг = 50-?60 кгісм2).
Недостатком предкамерных дизелей является увеличенная 

поверхность стенок камеры сгорания, что приводит к увеличе
нию тепловых потерь и, следовательно, к снижению топливной 
экономичности.

В вихрекамерных дизелях смесеобразование происходит за 
счет интенсивного организованного вихревого движения воз
духа в специальной вихревой камере. Интенсивное вихревое



Рис. 46. Воздушно-аккумуляторная камера 
сгорания Ланова

движение воздушного заряда создает благоприятные условия 
для полного сгорания топлива при хорошем использовании 
воздуха. Топливо впрыскивается в вихревую камеру, объем ко
торой составляет обычно 80—85% полного объема камеры сго
рания. Жесткость работы вихрекамерных дизелей также отно
сительно невелика, а экономичность ухудшена за счет развет
вленной поверхности камеры сгорания и больших тепловых 
потерь.

Воздушно-аккумуляторные камеры сгорания не получили 
широкого распространения. Камера Ланова, наиболее распро
страненная в настоящее время (рис. 46) камера сгорания это
го типа, состоит из надпоршневой полости, образованной одной 
или двумя цилиндрическими выемками, расположенными в 
днище поршня или в головке, и теплоизолированной вставки, 
находящейся сбоку цилиндрической выемки. Топливо впрыс
кивается с противоположной, относительно вставки, стороны. 
Воспламенение топлива начинается в горловине нагретой 
вставки. Давление в полости вставки при этом повышается и
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Рис. 47. Влияние закона подачи топлива на 
изменение давления в цилиндре двигателя

вытекающий из нее воздух создает завихрение в объеме над
поршневого пространства, способствующее полному сгоранию 
топлива.

Процесс сгорания и в этом случае протекает очень мягко, 
но экономичность этих дизелей самая низкая.

ВЛИЯНИЕ КАЧЕСТВА РАСПИЛИВАНИЯ
И ПРОДОЛЖИТЕЛЬНОСТИ ПОДАЧИ ТОПЛИВА

Важнейшим фактором, влияющим на процесс сгорания, яв
ляется качество распиливания топлива. Если бы удалось по
дать топливо в цилиндр в конце процесса сжатия и раздро
бить струю на мельчайшие частицы, распределив их по всему 
заряду воздуха, то физико-химические процессы подготовки 
к воспламенению были бы более интенсивными и более крат
ковременными. Сгорание протекало бы очень интенсивно 
с максимальной полнотой и минимальным догоранием в про
цессе расширения. Поэтому внимание исследователей и конст
рукторов направлено на создание такой аппаратуры впрыска, 
которая бы давала максимальную мелкость распыла топлива 
и создавала бы струю, охватывающую весь объем камеры сго
рания. Но впрыскивающая аппаратура должна создаваться 
в конструктивном единстве с камерой сгорания, ибо на дроб
ление струп большое влияние оказывает достигнутая турбу
лентность воздуха в камере.

Качество распыла в значительной степени определяется дав
лением распыливаппя топлива. Однако для того, чтобы полу-

77



чить ощутимые результаты, необходимо применять очень вы
сокие давления (1000 и более ота).

Естественно, что подача топлива в цилиндр происходит за 
определенный промежуток времени. Поэтому закон подачи 
топлива по времени играет большую роль в организации про
цесса сгорания. Законом подачи топлива ст = /(<р) в какой-то 
степени можно регулировать процесс сгорания. Если сохранить 
начало подачи топлива и изменять его количество по времени, 
то период задержки воспламенения останется без изменения, 
а скорость нарастания давления может меняться очень суще
ственно. Это объясняется тем, что изменяется количество выде
лившегося тепла вследствие сгорания различного количества 
впрыснутого топлива. Это явление можно наглядно предста
вить на индикаторных диаграммах (рис. 47).

В 1 случае до начала воспламенения подано в цилиндр 
о', топлива, что значительно меньше, чем во 2 случае а",

Дпвследствие чего нарастание давления — и д.во 2 случае 
Atf>

больше, чем в 1 случае. Совершенно очевидно, что закон по
дачи 2 приведет к более экономичной, но в то же время и бо
лее жесткой работе двигателя, чем закон подачи 1.

ВЛИЯНИЕ ОПЕРЕЖЕНИЯ ВПРЫСКА ТОПЛИВА

Процесс сгорания можно смещать относительно в. м. т в ту 
и другую сторону, изменяя угол опережения впрыска топли
ва. При этом меняется и качественная картина процесса сго
рания. Влияние угла опережения впрыска наглядно представ-

Рис. 48. Влияние опережения 
впрыска топлива на характер из
менения давления в процессе сго

рания
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леио па индикаторных диаграммах, снятых с одного и того же 
двигателя (рис. 48).

При наибольшем угле опережения 0 = 20° процесс сгорания 
происходит с наибольшим нарастанием давления (наиболее 
жестко), и по сравнению с другими циклами давление р z в этом 
случае наибольшее. Уменьшение Ѳ приводит к снижению ско-

dp■ пости нарастания давления — и процесс сгорания смещается 
' dt
в процесс расширения. В данном случае по жесткости работы 
и экономичности наивыгоднейшим Ѳ является угол 15°; наивы
годнейшее значение 0О1ІТ. зависит от е, сорта топлива, pk и Th-¡ 
закона подачи топлива.

ВЛИЯНИЕ СОСТАВА СМЕСИ

Неравномерность распределения топлива в заряде является 
характерной для двигателей с самовоспламенением. Поэтому 
процесс сгорания протекает при неоднородной смеси, образую
щейся одновременно при подготовке к воспламенению и при 
воспламенении. Таким образом, состав смеси изменяется не
только по объему камеры, но и по времени.

I'm]

Рис. 49. Продолжительность сгора
ния в зависимости от состава 

смеси

Тем не менее время полного сгорания топлива (95%) зави
сит от среднего значения а. Продолжительность сгорания 
уменьшается при увеличении а. Это показано на рис. 49.
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ВЛИЯНИЕ ЧИСЛА ОБОРОТОВ

Увеличение числа оборотов коленчатого вала двигателя 
уменьшает время, отведенное на процесс смесеобразования 
и сгорания. Поэтому процесс сгорания будет затягиваться по 
углу поворота коленчатого вала и переноситься на линию рас
ширения. Правда, при увеличении оборотов повышается сте
пень завихренности воздуха перед сгоранием, улучшается ка
чество распыливания топлива и сокращается по времени про
должительность впрыскивания топлива, что лишь в некоторой 
степени компенсирует уменьшение времени на сгорание в ре
зультате повышения оборотов. Обычно при повышении оборо
тов увеличивают угол опережения впрыска и принимают меры 
к улучшению смесеобразования различными конструктивными 
методами.

ВЛИЯНИЕ ДАВЛЕНИЯ И ТЕМПЕРАТУРЫ
НА ВПУСКЕ И ПРОТИВОДАВЛЕНИЯ НА ВЫПУСКЕ

Применение наддува двигателя создает на впуске воздуха 
в цилиндр условия (рк и Тк), отличные от атмосферных, при 
этом они могут изменяться в широких пределах. Наддув уве
личивает весовую плотность заряда, увеличивает завихрен
ность воздуха и его температуру, а все это способствует улуч
шению смесеобразования, уменьшению периода задержки вос
пламенения и улучшению сгорания.

Увеличение противодавления на выпуске приводит к возра
станию количества остаточных газов в цилиндре, что засоряет 
свежий заряд продуктами сгорания, ухудшает процесс подго
товки топлива к воспламенению и несколько обогащает смесь 
при сохранении количества впрыснутого топлива.

При значениях — =0,8—0,9 период задержки воспламене-
Рк

ния уменьшается вследствие повышения температуры заряда 
от остаточных газов, а максимальное давление цикла несколь
ко снижается в результате загрязненности смеси.

Температура конца сгорания

Температура конца сгорания (Т2) определяется в предпо
ложении, что подвод тепла при сгорании осуществляется по 
изохоре в цикле двигателя с искровым воспламенением 
(рис. 50, а) пли частично по изохоре и частично по изобаре 
в цикле двигателя с самовоспламенением (рис. 50, б),

За начало подвода тепла принимают точку с, за окончание 
видимого горения принимают точку 2.
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В период видимого сгорания общее количество подведенно
го тепла не равно теплотворности всего количества топлива 
Gt -На, так как часть теплоты отводится в стенки, часть теп
лоты не выделяется из-за неполного сгорания, диссоциации 
и догорания по линии расширения. Наличие потерь приводит к 
тому, что на повышение температуры от Тс до Tz при сгорании 
1 кг топлива идет лишь часть теплоты %Ни ккал, где t — коэф
фициент выделения теплоты по линии сгорания.

Рис. 50. Расчетная схема для определения температуры 
конца сгорания в циклах двигателя с искровым воспла

менением (а) и с самовоспламенением (б)

При выводе уравнения сгорания общим случаем будет 
смешанный цикл, применительно к которому мы и сделаем вы
вод. В этом случае выделившееся тепло при сгорании 1 кг 
топлива s#u пойдет на повышение внутренней энергии заряда 
Uz — Uс и на совершение работы Л£с_г.

Следовательно,
IHU^UZ-UC +ALC-Z,

¿/г = (М"+М'") (щС„)пс tz,

где М" — число молей продуктов сгорания в точке г; 
ЛГ" — число молей остаточных газов от предыду

щего цикла;
(mcjn с — молярная теплоемкость продуктов сгора

ния;
Uc = (aL0' +М'") (mcv)Mtc-,

AL0' — число молей свежей смеси (топливом Му- 
как малой величиной пренебрегаем) ;
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(mcv)cu (mcv)B — молярная теплоемкость возду
ха;

AEc-z —АргѴг—Арг' Ѵс.

Известно, что PZ' =>hpc, заменяя pz Vz = GzRzTzn т. д., бу
дем иметь

ALc-z =AGZRZ Tz-AbGcRKTc.
Так как

. 1,985 G ,,AR = —— и — =М
т т

или

=М2 =М"+М"'-, =МС — aL0'+M'", 
тг тс

то,подставляя эти выражения в уравнение, получим

ALc-z = (М"+ЛГ") • 1,985 Tz— %(aL0'+M"') • 1,985 Тс.

Подставляя полученное ALc-z в исходное уравнение, будем 
иметь

£Ни = (М"+М'") (тс Jnc tz — (aLo'+M'") (me tc +
+ (M"+M'") 1,985 7\ —b(aL0'+M"') 1,985 T c.

Преобразуем это уравнение
(М"+М"Э[(тс„)пЛ + 1,985(гг +273)] = (aL0'+M"') (mcv)Btc+

+h(aL0' + M"') 1,985 (tc + 273)+£//„•
Разделим все члены уравнения на aL0 и, принимая во внима
ние, что

и
(/ncjn с +1,985= (тср)р/пс

М"+М"' п , aZ-o'+M'" , ,
= ßo+Y. ------ ------- = 1 +Y,aL',aLo'

получим
(Ро+ѵ)[(пгсрпс íz +543]= (1 +у) (zncJB tc +

+А(1+у)1,985(/с+273)+ Ж (25)
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или точнее, учитывая разные теплоемкости воздуха и продук
тов сгорания

(Ро+у)[(тсДс4 +543]= (mcv)Btc +у(тсѵ)пс tc +

+ %(l+y) 1,985 (tc +273) + -Ж (26)'
aLo

По этому уравнению определяется температура конца ви
димого сгорания tz для двигателей с самовоспламенением, ра
ботающих по смешанному циклу.

Для двигателей с искровым воспламенением, работающих, 
по циклу с V = const, работа ALc-z =0, тогда

IHU=UZ-UC.
Подставляя значения величин U 2и Uc и произведя преоб

разования, будем иметь

= (ßo+y) (mcv)ncíz — (1+у) (тсо)в tc,

или
(ßo+y) (mcjnc tz = (1 +y) tc + Ä. (27)

ctLo
Учитывая разные теплоемкости воздуха и продуктов сгорания, 
окончательно запишем

(ßo+y) (OTCjnc tz = (mcjB tc +y(mc„)nc tc + i-A (28) 
cebo

Из этого уравнения определяют температуру tz конца ви
димого сгорания для двигателей с искровым воспламенением, 
работающих по циклу V=const.

Оба полученные уравнения сгорания содержат коэффици
ент выделения тепла £, которым при расчете приходится зада
ваться. Величина этого коэффициента зависит от очень многих 
факторов, оказывающих влияние на процесс сгорания. К та
ким факторам относятся: число оборотов, состав смеси, конст
рукция камеры сгорания, тип двигателя.

В зависимости от этих величин коэффициент выделения 
тепла может изменяться в широких пределах порядка £= 
0,75—0,95, но для каждого типа двигателей диапазон изменения 
g можно значительно сузить и принимать для расчета:

двигатели с самовоспламенением £=0,8—0,85;
двигатели с искровым воспламенением £=0,85—0,95; 
калоризаторные нефтяные двигатели £=0,75—0,85.
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При расчете двигателей с искровым воспламенением очень 
часто задается а<1,0. В этом случае наблюдается неполное 
сгорание топлива и как следствие уменьшение количества 
выделившегося тепла в процессе сгорания.

При определении tz из уравнения сгорания это можно 
учесть величиной g, если имеются экспериментальные данные, 
или учесть потерю теплоты Н„—АНи. Опуская существующие 
выводы значения АНиі приведем готовую формулу для рас
пространенных бензинов среднего состава С = 0,858 и Н= 
0,142.

А//(( = 13800 (1 —а) кал/кг топлива.

В современных двигателях максимальная температура 
цикла достигает 2800—3000° С у карбюраторных двигателей и 
2200—2500° С — у дизелей без наддува.

Для приближенного расчета можно использовать эмпири
ческую формулу

Тг = (aLo + 1)сѵ
где £ = 0,9—0,92; ct,=0,29; Пі = 1,32; /Д =0,97 Ни для дизелей 
и На— (1,39а—0,39) Ни—для искровых д. в. с. до « = 1,0; при 
а>1,0 подобно дизелю #а =0,97 Ни.

Давление рабочего тела в конце видимого сгорания

Характеристические уравнения дают возможность выразить 
связь между параметрами рабочего тела в начале и конце сго
рания с учетом изменения молекулярного веса

pzVz _ М"+М'" . 
рсѴс - аЬ0'+М'"'тс'

Известно, что
М"+М'" ßo + y
aL0'+M"' 1+Y Р'

VВ общем виде— =р-^- степень предварительного расширения.
V с

Для двигателей с самовоспламенением

Рг.^1-'(29) 
Pc Р Гс
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Для двигателей с искровым воспламенением VZ = VC, тогда

(30)

рг = (0,85—0,9) рг

Иногда для дизелей бывает задана степень увеличения
давления À= — и требуется установить степень предваритель- 

Рс
„ ß Tzного расширения. В этом случае р =---- —.

7с
Степень увеличения давления А характеризует жесткость 

работы дизеля.
Для современных двигателей:
с непосредственным впрыском топлива À = 1,7—2,2; 
с вихревыми и воздушными камерами 1= 1,5—1,8; 
с предкамерами ■ À=l,4—1,6.

В двигателях с хорошо организованным смесеобразованием 
степень увеличения давления не превосходит А.= 1,5. Двигатель 
работает мягко.

В существующих двигателях без наддува максимальное 
давление рг имеет следующие значения:

двигатели с искровым воспламенением pz =30—60 кг/слг2; 
стационарные двигатели
с самовоспламенением pz =45—65 ка/слг2;
быстроходные двигатели
с самовоспламенением pz =50—100 кг/см2.

ПРОЦЕСС РАСШИРЕНИЯ

Процесс расширения в действительном цикле является ос
новным, ибо при расширении тепловая энергия преобразуется 
в механическую. И чем больше степень расширения рабочего, 
тела, тем больше тепла пойдет на полезную работу, тем мень
ше потери энергии в окружающую среду. В начале процесса 
расширения происходит догорание смеси, т. е. процесс проте
кает с выделением тепла. При этом подвод тепла больше, чем 
отвод в охлаждающую среду. По мере расширения выделение 
тепла за счет догорания уменьшается, а с некоторого момента
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и совсем прекращается, а отвод в охлаждающую среду про
должается.

Таким образом, процесс протекает с изменяющимся тепло
обменом, который характеризуется переменным показателем 
политропы расширения n2=#const (рис. 51).

Если бы процесс сгорания протекал мгновенно и заканчи
вался бы в в. м. т., а процесс расширения протекал бы до сниже
ния температуры от Тг до То (температура наружной среды), 
то в этом случае максимальное количество тепла преврати
лось бы в полезную механическую работу. Так как в цилиндре 
процесс расширения ограничен ходом поршня, то ТЬ>ТО, а рь> 
>ро, поэтому газы, выбрасываемые из цилиндра после завер
шения расширения, содержат еще большой запас энергии. 
Учитывая сложность протекания процесса расширения, рас
считать его можно лишь приблизительно, предположив, что 
он протекает по политропе с постоянным показателем (п2= 
= const). За «2 можно принимать осредненную величину, ко
торая приближала бы принятый процесс к действительно про
исходящему.

Для карбюраторных двигателей п2=1,20—1,25. Чем мень
ше догорание, тем большее значение имеет показатель п2. Для 
дизелей показатель п2 можно брать несколько большим: п2= 
= 1,24—1,27. В выборе п2 можно ориентироваться на литера
турные данные

1 Двигатели внутреннего сгорания. Под ред. проф. А. С. Орлина, т. II. 
М., 1971; Иноземцев Н. В. Курс тепловых двигателей. М., 1952.
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Выбрав показатель пг, можно рассчитать протекание поли
тропы расширения и конечные показатели

рь — для дизелей, (31)

где
Vh £ б= — = —Vz p' lb 3«2->' (32)

Для карбюраторных двигателей б = е

snî

Т Т*
Ь ЄП2-і’

(33)

(34)

Давление и температура конца расширения в циклах совре
менных двигателей внутреннего сгорания составляют:

у карбюраторных двигателей

рь =4 6 кг/сл«2,
Ть = 1200-1500° К;

у дизелей
рь =2 4 кг!см2,
Т„ = 1000-? 1300° К.

ПРОЦЕСС ВЫПУСКА ОТРАБОТАВШИХ ГАЗОВ

Выпуск отработавших газов представляет собой процесс 
истечения газов из цилиндра двигателя при резко изменяю
щихся параметрах. Истечение газов при выпуске протекает 
с переменной массой. Поэтому процессы, происходящие при ис
течении газов через клапанное отверстие, строго говоря, не яв
ляются термодинамическими.

В процессе выпуска располагаемая энергия газа, скорость, 
расход газа, вытекающего из цилиндра, изменяются по вре
мени, а, следовательно, и по углу поворота кривошипа. В опы
тах разных авторов наблюдалась закономерность изменения
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вышеперечисленных величин; некоторые результаты приведе
ны на рис. 52.

Мы приводим результаты опыта, проведенного на одноци
линдровом форсированном двигателе, который развивал мощ
ность Ne =219 л. с. при п = 2800 об/мин-, в начале выпуска 
Anu. =10
Po

Рис. 52. Изменение скорости (Сг), расхода (Gr) и рас
полагаемой энергии (£) отработавших газов

В момент открытия клапана за 40¿-70° до н. м. т. перепад 
давления между цилиндром и внешней средой у двигателей без
наддува достигает=4—5 и может увеличиваться до 7—9 

Po
у двигателей с наддувом.

В результате таких высоких перепадов давлений началь
ная скорость газа достигает величины, превышающей 
1000 м/сек. Истечение с такими большими скоростями вызы
вает удар о внешнюю среду, в результате слышен резкий шум 
на выхлопе. Как известно, шум выхлопа настолько велик, что 
затрудняет работу человека у двигателя. Поэтому большая 
часть транспортных и стационарных двигателей работает 
с глушителями шума.

Минимальная скорость истечения газа наступает после 
150—180° угла поворота вала с начала открытия клапана и до
стигает 100—150 м/сек. Как правило, даже при открытии вса
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сывающего клапана скорость истечения не доходит до нуля. 
Истечение через выхлопной клапан протекает до полного за
крытия клапана. Несмотря на большую начальную скорость 
истечения, проходное сечение в клапане настолько мало, что 
весовой расход газа в начале открытия очень мал.

По истечении примерно ’Л периода открытия клапана ве
совой расход достигает G гтах кг/сек (рис. 52).

Процесе истечения длится примерно 250—260°, однако 
большая часть кинетической энергии газа заключена в массе, 
вытекающей за 150—160° поворота коленчатого вала, что со
ответствует по временн~0,01 сек (при /г = 3000 o6¡muh). Сред
нее значение кинетической энергии соответствует мощности 
102 л. с., максимальное—860 л. с. Если пренебречь потерями 
в выпускной системе, то располагаемая кинетическая энергия 
отработавших газов у клапана составляет 47% от энергии, 
подведенной в цилиндр. Обычно с отработавшими газами 
уносится 35—47% подведенной энергии. Таким образом, ис
пользование этой энергии является насущной задачей разви
тия две.

Очень часто энергию отработавших газов используют в га
зовой турбине, которая служит для привода компрессора. Об
разованный таким образом турбокомпрессор используется 
для наддува двигателя.

Для дальнейших расчетов очень важным параметром яв
ляется температура выпускных газов. Обычно принимают не
кую осредненную температуру, которую определяют по эмпи
рическим формулам или путем расчета.

Для расчета температуры выхлопных газов в двигателе, 
работающем по циклу Отто, определим температуру в точке 
Ь индикаторной диаграммы.

Как уже известно,

Су (аЛо+1)

но величины Т. и Ть связаны отношением

ТJ h
T, /ІТ-1

= «2—1 '
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Подставив величины, определяющие Тс и Т,,, в уравнение для 
расчета Tz, после преобразования получим

Т„ = Та ел1-«а+
Сг, є«а-і (а£0 +1) (35)

Для карбюраторных двигателей:

П\ = 1,33 ¿-1,35; 
п2= 1,20 ¿-1,25;
«і—«2=0,1 ¿-0,12.

Формулу (35) можно также использовать для расчета тем
пературы Ть у дизелей. В этом случае для дизелей:

пі = 1,34—1,37; 
п2=1,24—1,27; 
«і—«2=0,1 ¿-0,13.

Температура в точке а связана с температурой во всасы
вающем коллекторе

Та =Tk +АТ= ( 1,1-1,15) Tk
или в среднем

та =\Л2Тк, 
а

«i—«2=0,1; «2= 1,25.
Поэтому для расчета температуры Tь можно предложить 
формулу.

Ть =1,12 Тк е0'1+
Су є0’25 (aZ-0+l)

Считая, что сѵ =0,29 ккаліград и что T ь =* Т , 
ос = 1,0

получим при

Л, =1,1 Ть + 3,4
є°'25(Л0+1)

или при Ни — 10400 ккалікг, g=0,9, ¿0+ 1 = 15,9 
получим

7^ =1,1 Tk^ + 2000 
gO.25 '
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Для расчета температуры Тр можно также использовать 
следующие формулы:

для двигателей с искровым зажиганием

Тр = 0,9 Г,+2,76
е°’23 ( 1 + a¿o) ’

(36)

где £=0,9—0,92;/7 a = Я„ (1,39 а—1,39);

для дизелей

= 1,13 Тк+ 18 500
e°’25(l+a¿0) ’

Рис. 53. Изменение температуры отработавших газов 
в зависимости от состава смеси:

/--по расчету; 2 — по экспериментальным данным

На рис. 53 приведена экспериментальная зависимость 
Грсв =f(a), полученная на авиационном двигателе ВК-Ю5 
ПФ с факельным зажиганием.

В современных двигателях фазы процесса выпуска состав
ляют:

опережение открытия клапана 40-?-70° до н. м. т., 
запаздывание закрытия 10-?20° после в. м. т.,
продолжительность открытия 230 — 270° п. к. в.

В связи с резким увеличением количества двигателей вну
треннего сгорания, находящихся в эксплуатации, в последнее 
время особенно остро встал вопрос о борьбе с вредными ком
понентами выхлопных газов. Содержание вредных веществ
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в выпускных газах характеризуется следующими данными 
(влш/л):

Продукт сгорания Двигатели

карбюраторные дизели
Окислы азота N0 н NO2 до 0,8 до 0,5
СО................................................... от 0,2 до 3,0 до 0,5
Альдегиды.......................................... 0,2 0,009

Кроме того, в продуктах сгорания содержатся часто сажа 
и канцерогенное вещество 3—4-бен-а-пирен.

НЕ. ИНДИКАТОРНЫЕ ПОКАЗАТЕЛИ

ИНДИКАТОРНАЯ РАБОТА
И СРЕДНЕЕ ИНДИКАТОРНОЕ ДАВЛЕНИЕ

Производительность действительного цикла определяется 
и характеризуется индикаторной работой Эта работа совер
шается газами внутри цилиндра двигател'я за действительный 
цикл.

Как известно, работа цикла представляет собой разность 
положительной работы при расширении и отрицательной при 
сжатии.

Таким образом, L — J (/?р!1СІІІ — рсж) dV.
Ve

Этот интеграл представляет собою площадь действительного 
цикла (рис. 54).

Очень удобно характеризовать производительность дейст
вительного цикла условной величиной, называемой средним 
индикаторным давлением p¡ .

Средним индикаторным давлением p¡ называют такое из
быточное условное давление, которое, действуя на поршень за 
ход расширения, создает работу, равную работе действитель
ного цикла.

= p¡ Vh (кгм). (37)
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Следовательно, если имеем индикаторную диаграмму, сня
тую с двигателя, то, определив планиметрированием площадь 
F см2 действительного цикла (рис. 54, б), подсчитаем среднее 
индикаторное давление

Рис. 54. Определение среднего индикаторного давлення (а) и площади 
индикаторной диаграммы (б)

F-т
Р^~Г'

кг .где т ■— масштао оси ординат, ---- ¡мм-,
см2

I — длина диаграммы в мм.

ВЫРАЖЕНИЕ СРЕДНЕГО ИНДИКАТОРНОГО ДАВЛЕНИЯ 

ЧЕРЕЗ ПАРАМЕТРЫ ЦИКЛА

Если процесс сжатия и расширения совершается при посто
янных показателях политроп п\ и «2, а сгорание происходит 
при Ѵ=const — двигатели с искровым воспламенением или 
при V и p = const —дизели, то такие циклы называются теоре
тическими.

На рис. 55 изображены расчетные диаграммы теоретическо
го цикла двигателя с искровым воспламенением (а — с — z — 
b — а) и цикла дизеля (а — с — z' — z — b — а).
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Как видно на рис. 55, диаграмма действительного цикла 1 
отличается от теоретической тем, что вследствие опережения 
зажигания, конечной величины скорости сгорания и опереже
ния открытия выпускного клапана часть полезной площади

Рис. 55. Расчетная диаграмма теоретическо
го цикла двигателя

теоретической индикаторной диаграммы теряется. Эта потеря 
учитывается коэффициентом полноты диаграммы

Т)Ц7 = А
L't'

для дизелей = 0,9—0,95,
для бензиновых д. в. с. w = 0,94—0,97.

Индикаторная работа теоретического цикла

L і —Lz-b Lc—a-

Среднее индикаторное давление теоретического цикла

PÍ = —■
Ѵн

Для политропического процесса работа расширения 

г“Ь'г—ь — ] pdV, но рѴп» =--• рг Vсп>,
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или
У \Л2и С 1

V

Подставляя под интеграл и вынося постоянные величины» 
получим

. ‘-(Я'-“'

L'z-ъ = pz V* J V-"- dV=pz Vc------ .
Vc «2—1

После некоторых преобразований будем иметь 
11—

аналогично

А- г—і —Pz Vc
єпа-

«2—1

L с—a — Pc К Є«!“1
«1-- 1

Среднее индикаторное давление 
1

, Vc I 1 Єл2_ 1 Єп1 — 1
Pi = TT Pz------- г- —Pc

V„ n2—1
или

Pl =

I—!-
Pz Єп2->

«1-- 1

1
ел1 —

Є —1 \pc П2—1 «1---1
Среднее индикаторное давление действительного цикла 

Pi =Рі ■ VW-

(38)

(39)

1

1

ДВИГАТЕЛЬ С САМОВОСПЛАМЕНЕНИЕМ 
(СМЕШАННЫЙ ЦИКЛ)

L¡' —Lz'—z +Lz-b—Lc—a- 

Распишем работы через параметры цикла

bz’-z =Pz (Vz-Vz') =PzVz'
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V,Имея в виду, что V¿ =Ѵс, а~- =Р— степень предваритель

ного расширения и —=К — степень повышения давления, по- 
Рс

лучим
Pz’-z =рс ^с МР—!)•

По аналогии с предыдущим можно написать

¿г—b :
Pz Vz 1
tl2— 1

1 —

V„где ~ =ô — степень расширения, a pzVz —Рс^с А.р. 
* z

Подставляя в формулу Ьг-ь, будем иметь 
11—

Lz—b —рс V¡Лр 8п2-і

В то же время
«2—1

1

Le—а —рсУс єлі-

Тогда

Pi =
Pc Ус

vh
à (p—1 ) +Ap

1—

«1—1

1
gna-1 1— глі—1

или
«2—1

1

Pi = â (р—1 ) “b'Âp 8"»-1
1—

«і—1

1
ЄЛ1-1

«2----1 «1-- 1 (40)Б-- 1

1

1

1 —

По данным эксперимента, приведенным в различных учеб
никах:

А = 1,6 — 2,5 — для дизелей с неразделенными камерами; 
А = 1,4 — 1,9 — с разделенными камерами; 
р = 1,1 - 1,5.
Среднее индикаторное давление действительного цикла 

Рі =p¡ W-
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Примерная величина среднего индикаторного давления у суще
ствующих двигателей:
бензиновые двигатели 
быстроходные дизели 
стационарные дизели 
газовые двигатели 
бензиновые двигатели 
и дизели с наддувом

Рі=6—12 кг/см*-, 
p¡ = 6—9;
Pi ¿= 5,5—6,5; 
А.=4-7,О;

Pi до 20.

ЭКОНОМИЧНОСТЬ ДЕЙСТВИТЕЛЬНОГО ЦИКЛА

Экономичность действительного цикла д. в. с. характери
зуется индикаторным к. п. д.

Индикаторный к. п. д. ( ц ) показывает, какая часть из 
подведенного тепла в виде химической энергии топлива за дей
ствительный цикл превратилась в полезную индикаторную 
работу.

где А,-— индикаторная работа цикла, равная площади ин
дикаторной диаграммы;

Qi — количество тепла, которое выделяется при полном 
сгорании вводимого топлива.

Выразим Li =Рі Ѵц.
Из характеристического уравнения РкѴ/^—^в RT ¿опре

делим значение Ѵл.
,/ _  GeRpk
ѵ h------------- •

PkVv
Подставляя значение ѴЛ.

GBRTkPi 
Li =---------------

Pk Ъ
Положим, что на совершение цикла израсходован 1 кг топ

лива, тогда Qi=Hu, a Gb =aL0, отсюда
r,t =AR PiT^L0 но Лд=0д686>

Ни Pk ’lr
Ч =0,0686 Pl Tk a¿°, (41)

Pk Hu
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где

Pi (кг/см2), Tk (°К), Lo кг
кг топл.

., i ккал \ I кг 
> Ни ( ----------- ). Ра ■кг топл.) \см?

Индикаторный к. п. д. можно представить иначе. Если обо
значить г)/ — индикаторный коэффициент полезного действия 
теоретического цикла, то можно написать

•ѵ = ALi'
Qi

Коэффициент полезного действия действительного цикла выра
зим аналогично

Ai
AL,
Qi ’

Взяв отношение этих к. п. д., получим

AÍ

Для эталонных величин а и конструктивных параметров к. п. д. 
т)/ по аналогии с идеальным циклом можно представить в 
виде

где величина п — условный осредненный показатель политро
пических процессов сжатия и расширения цикла. Его можно 
принимать для двигателей с искровым воспламенением п = 
= 1,25, для дизелей п= 1,2.

За эталонный диаметр цилиндра можно принять 0= 150 мм, 
тогда

А,
---- И 'Qi = 7¡¿ (0 = 150) ’"'ІО-AD =

7)z(O=150)

В этом случае индикаторный к. п. д. запишем

Аі= 1 — -я—1 •»Jnz 710-
1
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Поправку на форму камеры сгорания оценим коэффициентом 
камеры

(этал. камера)

тогда

7ìa =

VW fÌD Vk-

Поправку на коэффициент избытка воздуха оценим вели
чиной

(а—этал.)

За эталон а для искровых д. в. с. примем а= 1,0, для дизелей— 
а= 1,5. В этом случае будем иметь

(42)

Все четыре коэффициента могут быть установлены опытом 
и в этом случае индикаторный к. п. д. рассчитывается без тру
да. Экспериментальные зависимости указанных коэффициен
тов рассмотрим в следующем разделе.

У современных двигателей величины индикаторных к. п. д. 
имеют следующие значения:

у дизелей rii — 0,4 н- 0,48,
у искровых д. в. с. 7)z =0,3 н-0,38.

ИНДИКАТОРНАЯ МОЩНОСТЬ

Работа в единицу времени, совершаемая рабочим телом 
в цилиндре двигателя, называется индикаторной мощностью.

Если двигатель четырехтактный, работа за цикл Lt совер
шается за 2 оборота коленчатого вала, если двухтактный, то за 
один оборот. Обозначим коэффициент тактности т, тогда се
кундная работа

Lj-n
60 • т
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мощность в л. с.
LftiNt =

60-75т
или для четырехтактного двигателя

„ МІЛ,
60.75т

(Л.С.),
9 000 ’

где V„=vh- і, і —число цилиндров, vh (л<3)-

(43)

Если vh (л), а pi кг то
см1

Ni = P^in- (л. с.). 
900

(44)

В этой же размерности для двухтактных двигателей 

(л. с.).дг P¡Vk м
450

(45)

Индикаторная мощность может быть выражена и через па
раметры рабочего процесса.

1. Часовой расход воздуха

Ов=УлЬ^-60
т \ час }

2. Часовой расход топлива
„ Gb 60 ,z Í кг \
Gt= — =------- їь u, V„ n I — |.

aAn r 1k Vv У/, ,
rabo \ час.

3. Количество тепла, пошедшее на полезную индикаторную 
работу

л г л и 60 //„ къ (калALt =QiT)í = Gt Haf¡¡ = —
ѣп а. \ час

4. Индикаторная мощность
AL, 60 На
632 632 т Än

HvtkVhn (л. с.). (46)
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Для четырехтактного д. в. с.
30 Н„ Ѣ

Ni=w' f--T'^lkVl‘n (л-Ci) 632 jLfl ос

Для двухтактного д. в. с.
60 Н„

Ni = ~^ "г Ѵі‘11 (л-Сі)-632 л-tn ос
При расчете мощности необходимо иметь в виду, что у двух

тактного двигателя под Vй подразумевается полезный рабо

чий объем Ѵй = (1-х) Ѵл ПОЛ1І., где %= 1- V,/і полн.

h полн. ft полн.V V
Следует также учитывать, какой Vл принят при определе

нии коэффициента наполнения, так как и, если при-
Ѵи ïft

НЯТ Vh =ѴЛполн.. то И В формулу Ni следует подставлять пол
ный рабочий объем цилиндра.

Выразим через эти же параметры величину среднего ин
дикаторного давления Рі.

Полагая, что
Рі (—Д а V,L (л?),

\ см2)
будем иметь

дг = Рі Ц, К 
. - ‘ 0,45 т

Приравняем правую часть к выражению (46), тогда .

Ріѵап = 60 . Н, ■ у п
0,45 т 632 т Lo « Ъ ’

откуда
27 Ни f¡i

Pi —--------------- Чѵ 7а1 632 Ln а
кг
см2

(47)

27 //— • — =29,9-4-30,3 для всех углеводородных 
632

Величина

топлив.
Примем для расчета 30,0, тогда перепишем уравнение (47)

Pi =30 — ^7к- а
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ИНДИКАТОРНЫЙ УДЕЛЬНЫЙ РАСХОД ТОПЛИВА

Весовое количество топлива, расходуемое на получение од
ной индикаторной л. с. в течение часа, называется индикатор
ным удельным расходом топлива.

Gt AL:но AQ = —- , 
632

а AL¿ = Q¡ t¡,-.

Таким образом, будем иметь

ёі =
Gt • 632 

Qr'b

При Gt = 1

Ql =HU

кг
час

632

ВЛИЯНИЕ ОСНОВНЫХ ФАКТОРОВ
НА ИНДИКАТОРНУЮ МОЩНОСТЬ И ЭКОНОМИЧНОСТЬ ДВИГАТЕЛЯ

1. ВЛИЯНИЕ ПРИМЕНЯЕМОГО РОДА ТОПЛИВА

Если полагать, что любое углеводородное топливо можно 
хорошо подготовить для сгорания, после чего нормально сжечь 
его в цилиндре, то род топлива будет оказывать влияние на р

м . нии /ѵг величиной — , т. е. теплотворностью смеси.
Д)

Для различных топлив величина имеет следующие зна

чения:

Топлива Нн ккал ¡кг — ккал /к.

Бензины 10500—10600 705—710
Лигроины 10500 705
Керосины 10490 705
Дизельное топливо 10460 700
Моторный бензол 9520—9580 705
Этиловый спирт 6000 705
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Как видим, для всех применяемых топлив величина —— ~

const, поэтому род топлива не оказывает влияния на ин
дикаторную мощность.

К такому же выводу можно прийти и относительно эконо
мичности т],-, если принять первоначальные условия. Однако 
практически трудно достигнуть идентичности сгорания бензи
на и керосина или дизельных топлив, поэтому есть смысл рас
сматривать отдельно двигатели с искровым воспламенением, 
которые работают на бензинах, и двигатели с самовоспламене
нием, работающие на тяжелых топливах. При таком подраз
делении топлива будут оказывать ничтожное влияние на r|¿ 
(1—2%). Для практических расчетов этим влиянием можно 
пренебречь.

2. ВЛИЯНИЕ СТЕПЕНИ СЖАТИЯ

У двигателя с искровым воспламенением степень сжатия
оказывает основное влияние на тр = W •»ІО Уь

Увеличение степени сжатия в двигателях легкого топлива до 
начала детонации приводит к повышению экономичности.

Как видно из рис. 56, при возникновении детонации па
дает.

Как было ранее показано, степень сжатия несколько влия
ет и на Таким образом т)г и р-, оказывают влияние на p¡ 
и N р

При повышении степени сжатия бензиновых двигателей 
мощность их увеличивается, но менее интенсивно, чем эконо
мичность. У современных двигателей с искровым воспламене
нием величина е=6—8. Для некоторых индивидуальных дви
гателей, рассчитанных на высокооктановое топливо (О Ч >90), 
степень сжатия достигает е= 10—11.

В дизелях степень сжатия е выбирается минимально воз
можной ио условиям самовоспламенения топлива от сжатия.

Увеличение є на 10—12 не дает значительного повышения 
экономичности, но резко увеличивает максимальное давление 
цикла рг. Это требует более прочных конструкций всех дета
лей двигателя и приводит к сильному увеличению веса.

Изменение индикаторного к. п. д. от степени сжатия ряда 
дизелей, работающих на а= 1,5, показано на рис. 57.
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Рис. 56. Влияние степени сжатия на 
индикаторный к. п. д. двигателя

НПСС—наивысшая полезная степень сжатия

0— по данным А.С. Орлана,
9 — по данным Н.В. Иноземцеба,

Q,Q—no данным А.А. Портнова ,

-ф—двигатель М-П,

двигатель КД-35

Рис. 57. Изменение индикаторного к. п. д. некоторых 
дизелей
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Если принять для всех двигателей коэффициент полноты 
диаграммы т)w= 0,9, то результаты эксперимента хорошо совпа
дают с величинами, вычисленными по формуле

7),. =0,9 (і—-¿И

3. ВЛИЯНИЕ ДАВЛЕНИЯ ВОЗДУХА НА ВХОДЕ 

В ДВИГАТЕЛЬ И ПРОТИВОДАВЛЕНИЯ НА ВЫПУСКЕ

С возрастанием давления воздуха рк увеличивается плот
ность энергозаряда перед сгоранием, а также несколько повы
шается интенсивность завихрений внутри заряда. Все это бла
гоприятно влияет на процесс сгорания; . сгорание протекает 
с большими скоростями, полнее используется энергозаряд. Ес
тественно, что улучшение сгорания повышает экономичность, но 
увеличение т],- от pk настолько мало, что им в практике прене
брегают и считают т,(- —f(Pk) = const.

Такая же картина наблюдается при увеличении противо
давления на выпуске. Только возрастание рр увеличивает ко
личество остаточных газов, от чего засоряется свежая смесь 
и ухудшается сгорание, но в пределах устойчивой работы дви
гателя это ничтожно отражается на т)г-, поэтому влиянием рР 
также пренебрегают.

Рассмотрим N'¡ =f(pk, Рр)-
Для двигателя без наддува рк=Ро и при выпуске в атмо

сферу рр =ро.
Запишем

\г. _ 30 7¡¡0 I/ „
N‘0----777” 7 ^'о ''hn'

632 ¿o a

Для двигателя с наддувом pk>Po и при увеличенном про
тиводавлении на выпуске рр>ро-

Запишем
30 Ни Vik 
632 ¿o а

трь fkV„n.

Имея в виду, что сопоставляются двигатели одинаковой 
размерности и оборотов, т. е. V,,n = const и по условию -гіг* = 
=т)/0, отношение индикаторных мощностей можно записать.

но
Мо 7¡0oTo’

T* _ Pk .
ÏO Po ^k
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а 1,15e— PjL 
______ Рь_

1,15e— 1
тогда будем иметь

.. r— 1,15s —
= _______ p,

№0 Po F 7\ 1,15e-1 ’

Po

1,15s—
_______£*

1,15e—1 (48)

Как видно из формулы, повышение р k всегда увеличивает 
N¡k, а возрастание рр всегда уменьшает N¡k.

4. ВЛИЯНИЕ ЧИСЛА ОБОРОТОВ КОЛЕНЧАТОГО ВАЛА

fli =f(ti) И N¡
Если изменять число оборотов при полностью открытом 

дросселе и постоянном составе смеси (a = const), то будут 
изменяться степень завихренности смеси в цилиндре и время 
сгорания. Это вызовет изменение т)і. но в пределах рабочего 
диапазона изменения оборотов = const. Таким обра
зом, для искровых д. в. с., как следует из формулы

IV, = 30
632 Ln а

индикаторная мощность будет зависеть только от ц.о и п: 
N¡ = const • ï]v-n.

Изменение /V¡ —f^n) представлено на рис. 58.

Рис. 58. Изменение коэффициента наполнения и 
индикаторной мощности от числа оборотов
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В быстроходных дизелях число оборотов в большей сте
пени, чем в карбюраторных двигателях, влияет на процесс 
смесеобразования. В результате даже при a=const индика
торный коэффициент полезного действия может заметно из
меняться с изменением числа оборотов. Чем больше число 
оборотов, тем меньше время, отведенное на испарение и пере
мешивание топлива с воздухом; возрастающая при этом тур- 
булизация заряда чаще всего не может скомпенсировать 
ухудшающееся смесеобразование, и эффективность сгорания 
топлива ухудшается. Это и является причиной некоторого сни
жения индикаторного к. п. д. при возрастании числа оборотов. 
Влияние оборотов на тц можно учесть коэффициентом полно
ты диаграммы щт-. Но некоторые авторы считают более целе
сообразным учитывать это введением нового коэффициента 
f)„ (коэффициент оборотов). Этот коэффициент может быть 
выражен отношением

V¡¡ (п пом)

где ном) —величина индикаторного к. п. д. при номиналъ- 
ном числе оборотов коленчатого вала.
В этом случае формулу для вычисления индикаторного 
к. п. д. запишем

( 1 - ) VW fio fìk Va fin-

Исходя из этого, индикаторная мощность дизеля с изме
нением оборотов, но при а=const, будет зависеть также и от 
V¡=f(n)- Представляя т|,- =f(n), как г|; =Ct¡n, где С — ^1 — 

---- — TjuzTin Tja и, подставляя выражение т|,- в формулу N(,
g0,22 і

получим
N i = const • Tij, т)пп.

Следует заметить, что величина ті„ существенно не изме
нит характер протекания N¡ =f (zi) .

5. ВЛИЯНИЕ КОЭФФИЦИЕНТА ИЗБЫТКА ВОЗДУХА 

Vi =f(a) и N¡ =f,(a).
Состав рабочей смеси, определяемый концентрацией топ

лива в рабочем заряде цилиндра, является одним из важней
ших факторов, влияющих на экономичность и мощность дви
гателя.
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Изменением состава смеси пользуются в эксплуатации для 
регулирования мощности двигателя. Ранее было показано, 
что

Нам уже известно, что изменение а оказывает существенное 
влияние на процесс сгорания. В свою очередь скорость и пол
нота сгорания оказывают значительное влияние на своевре
менность выделения тепла и, следовательно, на степень рас
ширения рабочего тела и на теплоотвод в охлаждающую сре
ду. Это и является физической основой влияния а на индика
торный к. п. д.

Строго говоря, изменение а окажет влияние на величину 
показателя политропы п2, тщ/и т)а, но для практических рас
четов изменением /г2 и тщ/=/(а) можно пренебречь, как ма-

Рис. 59. Влияние состава смеси карбюраторного

108



лым. В то же время погрешности от этого будут учтены экс
периментальным коэффициентом т|а. Если обозначить через

V= fl---- VwVd T¡k>
то \ є"-1/

=Пі* ’’¡а-
Для двигателей с искровым зажиганием rp = ——— и 

TÌ/(a=l,0)
— представлены экспериментальными кривыми на рис. 59, а. 
а

Для дизелей данные эксперимента приведены на рис. 59, б, 
Viгде П a = --------- .

Vi (0=1.5)

Если рассмотреть идеальный случай, когда скорость сго
рания, соответствующая a=0,9 (двигатель легкого топлива),
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независимо от а сохраняется постоянной, то величина т)а =
= —— —f (а) представляла бы собою непрерывно возрас- 

Vi (а=1,0)
тающую кривую, как это показано на рис. 60.

Рис. 60. Влияние состава смеси на и І2- при постоянной скорости его- 
а

рания топлива

Обеднение смеси до а =1,0 способствует интенсивному 
росту т] і за счет более полного сгорания топлива.

Дальнейшее увеличение а>1,0 сопровождается полным 
сгоранием топлива и снижением температуры цикла за счет 
избыточного количества воздуха. Снижение температуры 
конца процесса сгорания и заряда при расширении уменьша
ет потери в охлаждающую среду, на диссоциацию и т. д., что 
и является причиной повышения Т)(- .

Индикаторная мощность в зависимости от а может быть 
выражена как

30
632 —-ТИ 

ь0
— V, Ъ У, п.

При n = const и yÄ=const можно пренебречь малым измене
нием ті,, = f (а) и считать, что N¡ =const —.

а.
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Если рассматривать идеальный случай ucrop. = const, то
— будет изменяться, как показано на рис. 60. Этому же за- 

а
кону будет подчинено и изменение N і =f(a).

Объясним физическую картину этого явления.
Известно, что индикаторная работа цикла ЛД; = 0іТ),. Прж 

обеднении смеси от а=0,6 до а=0,9 растет количество выде
лившегося тепла за счет увеличения полноты сгорания и од
новременно увеличивается степень его использования — г|г , в 
результате чего и возрастает N(.

После а>0,9 интенсивность выделения тепла Qi умень
шается и в то же время снижается интенсивность возрастания 
t¡¿ , в результате чего замечается уменьшение AL¿. Таким об
разом, обеднение смеси а>0,9 сопровождается повышением 
экономичности и падением мощности.

Для реальных условий изменение N¡=f(a) будет следо
вать закономерности — , представленной на рис. 59, а удель-

а
ный индикаторный расход топлива gi=f(d) следует обрат- 

632ному закону изменения т),-> так как g,=------ .

Рис. 61. Изменение индикаторных показателей дви
гателя от состава смеси

Графики на рис. 61 можно разделить на две части: пер
вые в диапазоне а = 0,6—1,1 и вторые—<х=1,1 и дальше. 
Первая часть графиков относится к искровым д. в. с. и вто
рая — к дизелям.

6. ВЛИЯНИЕ КОНСТРУКТИВНЫХ ПАРАМЕТРОВ НА уц и

Из всех конструктивных параметров наибольшее влияние 
на Tj/ и N i оказывают конструкция и размеры внутренней по
лости цилиндра.
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Величина отношения поверхности камеры сгорания к ее 
F

объему —-, а также поверхности цилиндра к рабочему объе-
сF

му оказывает существенное влияние на теплоотвод. При

одном и том же перепаде температур рабочего тела и охлаж- 
Fдающей среды с увеличением отношения — увеличивается

отвод тепла в охлаждающую среду, а это приводит к сниже
нию количества тепла, пошедшего на полезную работу. В этом 
отношении совершенство камеры сгорания оценивается коэф
фициентом T]¿.

За наиболее совершенную камеру для искровых д. в. с. 
принимается полусферическая, для которой ц* =1,0, а тогда

Уі

Viполусф-

Все остальные камеры оцениваются по экспериментальным 
данным: шатровая камера т)*=0,99, цилиндрическая камера 
t¡k— 0,98; камера вихревая при боковом расположении клапа
нов т)k=0,93; камера Т-образная т)А =0,85. >

В дизелях за эталонную камеру принята камера с непо
средственным смесеобразованием t|¿ =1,0 ’;

воздушнокамерное смесеобразование r¡k =0,95; 
вихрекамерное r¡t =0,95;
предкгмерное -г]к =0,85.
Влияние диаметра цилиндра на ц, можно оценить коэф 

фициентом диаметра і)о, который выражается отношением

Vi (0=150,

Величина этого коэффициента может быть приблизительно 
определена по эмпирической формуле, в которой за эталон
ный диаметр цилиндра (D) принят D—150 мм

^0=1 +
0,5(7?——15) 

100
В этой формуле D — в см.
Формула дает удовлетворительные результаты

метре цилиндра до 250 мм.
при диа-

1 По данным кн.: Двигатели внутреннего сгорания. Под ред. проф. 
А. С. Орлина, т. I. М., 1957.
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IV. ЭФФЕКТИВНЫЕ ПОКАЗАТЕЛИ ДВИГАТЕЛЕЙ

МЕХАНИЧЕСКИЕ ПОТЕРИ В Д. В. С.

Все потери индикаторной мощности на преодоление трения 
движущихся частей, приведение в движение агрегатов и меха
низмов, обслуживающих двигатель, объединяются общим 
термином — мощность трения. Исключением из этого яв
ляется двигатель с приводным нагнетателем. В этом случае 
затраты индикаторной мощности на привод компрессора рас
сматриваются отдельно от мощности трения.

Мощность, потребляемая нагнетателем, довольно точно 
рассчитывается, а по величине она может превосходить мощ
ность трения.

Естественно, что все потери, объединенные понятием мощ
ности трения Nr, снижают полезную мощность, снимаемую 
с вала двигателя, и его экономичность,

Характер потерь и их величину можно представить из сле
дующих данных:

Потери на трение
В % от N г В % от N

Трение поршня .... . 45—65 6—8
Трение в подшипниках шатуна
коленчатого вала . 6—12 1—2

Потери на обслуживание
60—70 7—10

Работа насосных ходов • 12—18 2—3
Механизм распределения • 6—12 1—2
Насосы, агрегаты зажигания 6 12 1—2
др.................................................... • 30-М0 4—7

Итог о: 100 11—17

В двигателях с самовоспламенением давление в цилиндре 
в процессе сжатия и сгорания значительно выше, чем в карбю
раторных, поэтому мощность трения этой группы двигателей 
выше.

МЕТОДЫ ОПРЕДЕЛЕНИЯ МОЩНОСТИ ТРЕНИЯ

Наиболее точным методом определения мощности трения 
является экспериментальный.

Первый способ. Имеющийся двигатель прокручивают от 
постороннего привода и замеряют мощность, затраченную на 
прокрутку. Этот способ наиболее простой, и распространен 
в практике, но он не учитывает истинное давление в цилиндре 
и температурный режим в рабочем состоянии.
8 Заказ 1113 ИЗ



Второй способ. Определяют индикаторную мощность инди- 
цированием, а эффективную замеряют на тормозной установ
ке. Тогда

Nr =N¡—Ne.

Третий способ. Последовательное поочередное отключение 
цилиндров. По разности значений эффективной мощности при 
всех работающих цилиндрах и при одном отключенном опре
деляют механические потери (работу трения) в отключенном 
цилиндре.

Аналитически подсчитать мощность трения можно только 
по эмпирическим формулам.

Мощность трения зависит в значительной степени от числа 
цилиндров, рабочего объема двигателя и скорости поршня. 
Поэтому для получения сравнимых данных различных дви
гателей удобно ввести величину среднего давления трения рг.
Под средним давлением трения понимают такое (условное) 
избыточное давление, которое, действуя на поршень со сторо
ны картера, за ход расширения совершает работу, равную ра
боте трения

(49)

или

(50)

Если ввести понятие о приведенных к нормальной атмосфе
ре (ро= 1,033 кгісм2 и Г0 = 288° абс) мощности трения Nг пр 
и среднего давления трения /?гср, то на основании эксперимен
тальных данных может быть установлена эмпирическая зави
симость (по М. М. Масленникову):

Рг пр —f (є, yncp)>

Pr пр =&(є+8,5) vn Ср.
(51)

Принимают следующие значения коэффициента k:
для карбюраторных четырехтактных рядных 
четырех- и шестицилиндровых двигателей 
для двухрядных восьми-двенадцатицилиндровых 
двигателей
для мотоциклетных двигателей

— 0,0105;

- 0,01; 
— 0,008.

900
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или при условии, что S{m],
_ prnp FniSn

/Ѵ Г пр --- 90
но

тогда
Nrnp

S-ti__
77 ÜnCp>зо
 Prnp Fjt vn cp

Подставляя выражение pr (51), получим

Nr„p= 4 (e+8,5)íF„<cp. (52)
О

Из этой формулы можно получить выражение поршневой 
мощности трения

= 4- (8+8,5) нДр. 
í-F„ 3

Величина Nr при существующих параметрах для карбюратор
ных двигателей определяется

(53)

(р = 0,3—0,4, часто берут ф = 0,35; рр — противодавление на вы
пуске.

С некоторым приближением считают, что рк не влияет на 
Nr, так как pk увеличивает положительную работу насосных 
ходов и этим компенсирует возрастание мощности трения в ре
зультате увеличения давлений цикла.

Для двигателей с самовоспламенением рг можно опреде
лять по следующим эмпирическим формулам:

1. Четырехтактные с неразделенными камерами £> = 90-+
150 мм.

рг =0,7+0,0055 (е+8,5) и„ср. (54)
2. Вихрекамерные дизели

рг =0,9 + 0,0058 (е + 8,5) ®лср. (55)
3. Предкамерные дизели

рг =1,05 + 0,00625 (е + 8,5) ипср. (56)
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Эти формулы получены в результате аппроксимации экспери
ментальных графиков и формул ’.

ЭФФЕКТИВНАЯ МОЩНОСТЬ

Эффективной мощностью называется та полезная мощность, 
которая развивается двигателем и снимается с вала потреби
телем.

Таким образом, эффективная мощность
Ne = N¡-ZNr. (57)

2Л(Г — мощность всех потерь и затрат на обслуживание:
а) для двигателя без наддува

Ne = Nt-Nr (л. с.), (58)
б) для двигателя с наддувом от приводного центробежно

го нагнетателя (пцн)
/Ѵе = УѴ(.-ЛГг-Л^ (59)

где Nk — мощность, затраченная на привод пцн,
в) для двигателя с наддувом от турбокомпрессора

Ne = N-Nr. (60)
Потери на привод турбины учитываются относительным, сни

жением индикаторной мощности в результате увеличении про
тиводавления на выхлопе рр >р0.

Это наглядно видно из формулы

N, = ЛС0
Po 1,15 є— 1

Г,і5е— Ер
Pk

Эффективную мощность можно по аналогии с индикаторной 
выразить как

N Le in = ре у,, in 
е' 60-75-т 4500т

кг
или для четырехтактного д, в. с. при ре | —-

L СЛЬ Уі, = ѵіеі U)

= (л. с.),
900

где ре — среднее эффективное давление.
Среднее эффективное давление — это такое условное избы

точное давление, которое, действуя на поршень за ход расшн-
1 Орлин А. С., Вырубов Д. Н. и др. Двигатели внутреннего сго

рания, т. I. М., 1957.
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рения, создает работу, равную эффективной работе на валу. 
У современных искровых д. в. с величина ре=6—12 kz¡cm2, у 
дизелей — ре =5^-8 кгісм.2, у две с наддувом — ре —10— 
20 кгісм2.

ЛИТРОВАЯ МОЩНОСТЬ

Очень часто двигатель характеризуют мощностью, отнесен* 
ной к 1 л рабочего объема

V _ _ Ре « (л.с.\
л Vh 900 к л У

У современных автотракторных карбюраторных двигателей
A¿z = 10—45 у дизелей =8—25 Л' —.

л л

ПОРШНЕВАЯ МОЩНОСТЬ

Мощность, снимаемая с единицы площади плоского поршня, 
называется поршневой

Если 5 (лі) , то

PeFn iSn

900
=

iF„
Ре Sn 

900
л. с.
дм3

г'лср =
Sn
ЗО

м
сек

а Nn = Ре Ѵп ср 
3

Nе

На основании данных статистики у карбюраторных автотрак
торных двигателей У„= 10—45 л. с./дм2, у дизелей — 10—30, 
у двухтактных автотракторных дизелей — 20—45 л. с./дм2. Зна
чение эффективной мощности можно представить еще и в сле
дующем виде:

N„
Ре-і — Sn 

4
90 4-3

Pe ¿D2v,n cp (л. c.),

где D(дм), ѵп(.р(м/сек), ре(кг/см2).
Если напишем D (мм), то надо умножить на ІО-4;

Ne =2,62-ІО-5 р,. vncpiD2 (л. с.), 
где рс-~ (кг/см2), ѵп ср — (м/сек), D— (мм).
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УСЛОВНАЯ ПОРШНЕВАЯ МОЩНОСТЬ

N. =Ne = ре ѵп ср (кгмісм2 сек).
2,62- 10-5¿-¿>2 "е 'е пср 

Перепишем формулу в следующем виде:

105 • м= N..
2,62 -i-D2

При сравнении с поршневой мощностью видно, что Ne = 
= ЗУ„.

МЕХАНИЧЕСКИЙ К П. Д.

Степень совершенства конструкции двигателя характери
зуется механическим к. п. д. т]т

От
N*
N;

(61)

Он показывает, какая часть мощности, развиваемой газами 
в цилиндре двигателя, идет на полезную эффективную мощ
ность, снимаемую с вала.

У д. в. с. без наддува:
автотракторные карбюраторные ’Цт
автотракторные дизели чт
четырехтактные стационарные и 
судовые дизели f)„,
двухтактные стационарные и
судовые дизели
четырехтактные дизели с турбонаддувом -цт

= 0,8—0,9;
= 0,7—0,82; 

= 0,75—0,85;

= 0,7—0,75; 
= 0,7—0,85.

ЭФФЕКТИВНЫЙ К. п. д.

Степень совершенства д. в. с. характеризуется эффектив
ным к. п. д. Он показывает, какая часть подведенного тепла в 
виде химической энергии топлива за действительный цикл пре
вратилась в полезную эффективную работу на валу. Таким 
образом, он характеризует экономичность д. в. с.

Известно, что

ALe
Qi '

AL,
Vi =

Qi
J18



(62)

тогда

7¡t. L¡ 9000 9000
тогда

yv¿
или

Че = 'гЧ'^т

Значение эффективного к. п. д. у существующих д. в. с. сле
дующее:

автотракторные карбюраторные = 0,2—0,3;
автотракторные дизели уе = 0,33—0,4;
стационарные, судовые и тихоходные дизели -це = 0,3—0,34.

Дизели, обладающие более высокой степенью сжатия, чем 
карбюраторные, и работающие на бедных смесях а>1,0, яв
ляются наиболее экономичными. і

ЭФФЕКТИВНЫЙ УДЕЛЬНЫЙ РАСХОД ТОПЛИВА

Весовое количество топлива, расходуемое на получение од
ной эффективной лошадиной силы в течение часа, называется 
удельным эффективным расходом топлива.

Gt ,ge = («г/л ■ с ■ час) ; GT чяс (кг/час),

тогда

gi=
Gr

N,-

s N ■toe   1 i

или

ge (кг!л • с • час). (63)

Величину ge можно выразить и через другие параметры

Ъ =
AL¿ 
Qi '
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Если это уравнение применить для работы, равной 1 л. с. час, 
тоЛ£е = 632 (ккал!л • с- час).

При этом будет затрачено тепла Q\=ge Н,„ тогда

ёе
632 

Ни Ve

(64)

или

(65)

Удельные расходы современных две имеют следующие зна
чения:

автотракторные карбюраторныеge 
автотракторные дизели ge
стационарные и судовые 
тихоходные дизели ge

220—260 г/э. л. с. час-, 
160—200 г/э. л. с. час-, 

150—170 г!э. л. с. час.

У. ОСНОВЫ ТЕОРИИ АГРЕГАТОВ НАДДУВА

Для наддува двигателей применяют:
1. Приводные нагнетатели, источником энергии которых 

является часть мощности, развиваемой двигателем.
2. Турбокомпрессоры. Турбокомпрессор состоит из газовой 

турбины, работающей от выпускных газов двигателя, и ком
прессора, который приводится от турбины непосредственно или 
через передачу.

3. Комбинированный наддув. Представляет собой сочетание 
турбокомпрессора в качестве первой ступени наддува и при
водного нагнетателя второй ступени.

4. Струйные компрессоры. Используют скоростной напор, 
получающийся при движении транспорта со скоростью более 
200 кмічас. Применение их крайне ограничено.

Рассмотрим в кратком изложении основы теории работы пе
речисленных агрегатов наддува.

Приводные нагнетатели связаны с валом двигателя механи
ческим приводом. По конструкции нагнетатели могут быть:

роторно-шестеренчатые r¡k = 0,53—0,67; 
поршневые 7jÉ = 0,55—0,78;
центробежные (пцн) 7¡ft = 0,7—0,76.
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Естественно, ЧТО чем больше Т)д,, тем меньшая мощность 
расходуется на сжатие воздуха до заданного давления pk, тем 
большую мощность будет развивать двигатель. Так, например, 
при Pk =1,6 кг/см2 один и тот же двигатель развивает мощ
ность:

без наддува Ne = 75 л. с. — 100%;
с приводным объемным
нагнетателем Ne = 96 л. с. — 128%;
с приводным центробежным
нагнетателем (пцн) Ne = 114 л. с.— 152%.
В настоящее время распространены два типа приводных на

гнетателей: объемные и центробежные. Если учитывать, что и 
в турбокомпрессоре, как правило, применяют центробежные 
нагнетатели, то, следовательно, этот тип нагнетателя является 
наиболее распространенным. Он отличается простотой конст
рукции, надежностью работы, меньшими габаритами и весом.

Поршневые компрессоры, действие которых требует воз
вратно-поступательного движения поршня, менее надежны и 
более сложны, поэтому они очень редко применяются как аг
регаты наддува две.

ОСНОВЫ ТЕОРИИ РАБОТЫ
ЦЕНТРОБЕЖНОГО НАГНЕТАТЕЛЯ

Воздух из атмосферы через входную часть нагнетателя по
ступает в колесо. Сечение входа рассчитывается из таких усло
вий, чтобы скорость воздуха не превышала 100 м/сек. Обычно 
принимают с0 = 60—80 м/сек.

Изменение параметров воздуха в нагнетателе показано на 
рис. 62.

На входе происходит падение давления вследствие расши
рения и потерь на трение. Это приводит к увеличению скорости 
и падению температуры. В колесе воздух приобретает центро
бежную силу, увеличивающуюся по мере движения от входа к 
периферии. В результате этого происходит сжатие воздуха, 
увеличение его скорости и температуры. У существующих 
п. ц. н. окружная скорость колеса и2=350—450 м/сек.

Скорость -воздуха на выходе из колеса может достигать 
400 м/сек. Для превращения скоростного напора в статическое 
давление служит диффузор, где давление воздуха повышается 
за счет динамического сжатия (падение скорости). В результа
те сжатия увеличивается и температура. Диффузор нагнетате
ля обычно состоит из двух частей — лопаточной и безлопаточ
ной. В.безлопаточной части диффузора, расположенной сразу
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же за колесом, происходит выравнивание параметров потока 
и некоторое снижение его скорости. Последнее особенно важно 
в том случае, если скорость потока на выходе из колеса превы
шает скорость звука. Тогда в безлопаточной части скорость 
снижается до дозвуковой, что способствует снижению волно
вых потерь в диффузоре.

Ряс. 62. Схема центробежного нагнетателя (а) и изменение параметров воз
духа (б):-

/ — улитка; 2 — диффузор; 3 — рабочее колесо; 4 — вход

За безлопаточным диффузором располагается лопаточный, 
представляющий собой систему лопаточных каналов. В нем 
продолжается снижение скорости потока и рост статического 
давления. Преимущество лопаточного диффузора перед безло
паточным заключается в том, что при наличии лопаток сни
жаются потери трения воздуха вследствие сокращения пути 
воздуха в диффузоре.

В некоторых случаях нагнетатели имеют только безлопа
точный диффузор. При этом к. п. д. нагнетателя на 2—4% сни
жается, но зато увеличивается диапазон устойчивой работы. 
Дополнительное сжатие воздуха происходит в выходной улит
ке, в которой скорость снижается до 100—60 місек.

Следует заметить, что во многих случаях улитки профили
руются так, что скорость воздуха в них постоянна. В этом слу
чае статическое давление в улитке не возрастает и она служит 
просто для собирания воздуха, выходящего из диффузора.
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Для составления энергетического баланса нагнетателя вос
пользуемся законом сохранения энергии. На рис. 63 показана 
схема энергетического баланса нагнетателя.

Рис. 63. Схема энергетического баланса нагревателя. 1 —часть ско
ростного напора, преобразованного вследствие трения во внутрен

нюю энергию и энергию давления

Полная энергия, содержащаяся в 1 кг воздуха, входящего 
в нагнетатель

где t'i — энтальпия воздуха на входе;
с1 — абсолютная скорость воздуха на входе в нагнета

тель.
На выходе из нагнетателя воздух имеет полную энергию

ÌL-I-JEsÌ, 
Л 2g ’А =

где ¿2 — энтальпия воздуха на выходе;
с2 —■ абсолютная скорость на выходе из нагнетателя.

При движении воздуха по проточной части нагнетателя он 
теряет часть теплоты QCT путем отдачи ее через стенки в окру
жающую среду.

В соответствии с законом сохранения энергии работа, затра
чиваемая на сжатие 1 кг воздуха в нагнетателе, равна

¿=£2-£,+ ~¿1*. (66)
А А
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где і]* и г2* — полная энтальпия воздуха на входе и выходе из 
нагнетателя.

Как известно, полная энтальпия потока равна

і* =і+ Ас2 
2g ’

Работу компрессора можно записать как

L = = (Л А
-То), (67)

где То и Tk —полные температуры или температуры тормо
жения на входе и выходе из компрессора.

Напомним, что полная температура—это температура 
адиабатически заторможенного потока. Измерительные прибо
ры, стоящие в движущемся потоке, показывают температуру, 
практически совпадающую с полной.

В связи с тем, что в нагнетателях двигателей внутреннего 
сгорания скорости воздуха на входе и выходе невелики, обычно 
для упрощения принято считать, что статические температуры 
и давления равны полным.
Имея в виду, что

и так как повышение температуры от То до Tk протекает поли
тропически, то можно записать

L= ~ RTo ГШ¥_1І. (68)
k— 1 LVPo / J

Процесс сжатия воздуха в нагнетателе, описанный уравне
нием AL= ср (Tk—То), протекает с внутренним подводом тепла, 
получающимся от трения внутри воздушной струи и струи о 
стенки. Поэтому он отличается от обычного политропического 
процесса с внешним подводом тепла, который записывается

Пд =•^пол п-—1
RTn

Видно, что Ьлол <L на
L п—1

Po. 
k— 1

(69)

Величина'« составляет 1,6—1,8.
Физическая картина этого явления представлена на Т—S

диаграмме (рис. 64).

п
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Работа AL соответствует площади s2—2—3—S|. В то же 
время при политропическом сжатии с внешним подводом теп
ла работа AL пол соответствует площади s2 —2'—2—3—sb 
Площадь s2— 2'—2—s2 характеризует затраты энергии на вну
треннее трение. Эти затраты на внутреннее трение содержатся 
во внутренней энергии воздуха. Известно, что повышение вну
тренней энергии в нагнетателе происходит за счет сжатия воз
духа и подвода тепла от трения, т. е.

^2 I QcT _  г I Qr

где ЬСж— работа сжатия в компрессоре;
Or?— тепло, выделяющееся в результате внутреннего

трения воздуха.

Заменяя левую часть уравнения (70) через соответствую
щие величины работ, исходное уравнение энергии можно было 
бы написать в следующем виде:

¿ = Л2 + £сж-і,+ ^, (71)
ri

которое в координатах р— V представляет собой цикл ком
прессора (рис. 65).

Принято оценивать совершенство процесса в нагнетателе 
относительно затрат энергии на сжатие 1 кг воздуха при адиа
батическом процессе сжатия. В этом случае адиабатическая 
работа, затраченная на сжатие 1 кг воздуха,

125



¿ад = RTo 17^-ÌV _1 1, (72)
k— 1 L\Po/ J

¿ад =102,5 -То (rc¿w_i), (73)
где

Po

АДИАБАТИЧЕСКИЙ К. П. Д, (/¡ад)

f)3Jl показывает, какая часть работы, подведенной к колесу 
нагнетателя L и затраченной на сжатие 1 кг воздуха, пошла 
на полезное адиабатическое сжатие.

Он характеризует степень совершенства процесса в нагне
тателе

^ = уд- (74)

У существующих центробежных нагнетателей величина т]ад = 
= 0,70—0,80.

МЕХАНИЧЕСКИЙ К. П. Д.

Механическая энергия от вала двигателя передается коле
су нагнетателя через механическую передачу. Потери энергии 
в механическом приводе учитываются механическим к. п. д. — 
^mk'

Если на сжатие 1 кг воздуха от вала двигателя передается 
работа Lk> то

(75)

Подставляя выражение L из (74), будем иметь
•^ = 7^- (76)

’ "^ал
У выполненных конструкций п. ц. и. -r¡mk =0,92—0,95.

ЭФФЕКТИВНЫЙ к. п. д.

Степень совершенства п. ц. н. характеризуется эффективным 
к. п. д. Он показывает, какая часть подведенной к нагнетателю 
работы пошла на полезное адиабатическое сжатие
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(77)7-ад
V-bk

С учетом (76) будем иметь

'Qk =Пад • Ѵ„к-

У современных нагнетателей величина т]й =0,7—0,75.

МОЩНОСТЬ, ЗАТРАЧЕННАЯ НА ПРИВОД НАГНЕТАТЕЛЯ

jV = Gb = 
k 75 75 Ti,, t)mk’

где G в—секундный расход воздуха, (кг/сек).
Но

GT<x¿0

(78)

(79)

тогда

Св =
3600

, a G‘T=Nlgi (кг/час),

Gb
N¡ ёі а ¿о

3600

Подставляя в (79), получим

Nk=-
NI ёі a^Q Т'ад

(Л. С.).
3600-75-TU-Tìmé 

Повышение температуры воздуха в нагнетателе 

k

(80)

L= tf(7\-Го) = 102,5Д Г,
1

102,5 102,5 -т] ад’
Л=г0+дг.

КОЭФФИЦИЕНТ НАПОРА НАГНЕТАТЕЛЯ

Он характеризует совершенство проточной части на
гнетателя и показывает степень использования окружной ско
рости колеса. Изобразим кинематическую схему движения воз
духа в нагнетателе (рис. 66).
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За время А/ элемент воздуха массой Am переместится на 
Gbвходе из 1 в Г, на выходе — из 2 в 2'. Величина Ат — ■— At.
g

Энергия, переданная от колеса к воздуху в виде момента, 
расходуется на изменение момента количества движения воз
духа М kg и на преодоление трения Л4/?.

М=М kg +MR.
Если выразить энергию в виде работы, отнесенной к 1 кг 
воздуха, то получится

М а _ Mkg о) /И# ш 
Gb Gb Gb

тогда

Рис. 66. Схема движения воздуха в нагнетателе

Сумма моментов количества движения в сечении 1—2 
2

2 т1 си '' + ДщС„ср Сср.
1 '

В сечении 1'—2'
2
2 mt сиг + Атс2и г2.
і '

Вычитая из второго выражения первое, определим измене
ние момента количества движения в единицу времени 
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к™ !■M/ig — (С2 н ^2 rcp)-• и cp ' cp.

Переходя к работе, получим

ю
Gb

Gb Ai , , 1 , ._ (^2 и U> и ср ^”ср ю) Р-2 и “з —Сн ср «ср) •
g Ai Gb g

Окружная скорость воздуха меньше окружной скорости коле
са. Соотношение между этими скоростями оценивается

«2
коэффициентом циркуляции р; иногда р называют коэффици
ентом мощности. Тогда окружная составляющая скорость воз
духа на выходе из колеса может быть определена c2u=p«2-

Коэффициент циркуляции р зависит главным образом от 
числа лопаток колеса.

Опытами Дмитриевского и Холщевникова установлена за
висимость p=f (г), которая приводится ниже:

9 4 7 10 14 16

P 0,52 0,67 0,77 0,82 0,87 0,89

П. К. Казанджан предложил величину р рассчитывать по 
формуле

1
р = 2 тс

1+?7
і

і— Gcp42
А

где Оср —средний диаметр лопаток входного направляющего 
аппарата (в. н. a.) Dcp = у/~ —0 + .

В нагнетателе с идеальным осевым входом, в котором от
сутствует закрутка воздуха, сиср=0. Колесо имеет бесконеч
ное количество лопаток z=°°, а потому циркуляция между ло
патками отсутствует, И В ЭТОМ случае Р=ІИС2„=И2. И в то 
же время полагаем, что движение воздуха происходит без тре
ния о стенки колеса, т. е. =0.

При этих идеальных условиях колесо передает максимум 
энергии воздуху

г _
М max *-

g
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Если на полезное адиабатическое сжатие расходуется Lai, 
а колесо в идеальных условиях передает воздуху то
коэффициент напора и будет показывать, какая часть из 
возможной Літах пошла на полезное сжатие:

(8'
^1 max U ! g

У выполненных конструкций п. ц. н. Hk=0ß—0,7.
ОСНОВЫ ТЕОРИИ РАБОТЫ ТУРБОКОМПРЕССОРА

Утилизация энергии отработавших газов является одной из 
важных проблем в развитии д. в. с. В настоящее время широ
кое применение находит использование энергии выпускных га
зов как рабочего тела в газовой турбине. Здесь газовая тур
бина играет роль дополнительного расширителя рабочего те
ла после цилиндра двигателя, в результате чего тепловая энер
гия выпускных газов превращается в механическую работу.

Рис. 67. Индикаторная диаграмма двигателя с турбо- 
наддувом в координатах р—И

Известно, что повышение степени расширения рабочего тела 
приводит к росту экономичности силовой установки. Это выяв
ляется при рассмотрении цикла д. в. с. В цилиндре двигателя 
в результате сгорания топлива выделяется тепловая энергия, 
часть которой превращается в полезную индикаторную ра
боту L¡, а часть выбрасывается из цилиндра с отработавшими 
газами. Если газы, выходящие из цилиндра с параметрами рь 
и Т ь, расширить, как это показано на рис. 67, до атмосферного 
давления ро, то мы получим дополнительную и довольно боль
шую работу Lp, характеризующуюся площадью b—о—а'. Надо 
учитывать, что с отработавшими газами выбрасывается около 
45% всей энергии, подведенной к цилиндру в виде химической 
энергии топлива.
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Таким образом, общий внутренний к. п. д. установки будет 
равен

'U общ. ~ •
ѵі

При хорошо организованном процессе расширения отработав
шего газа добавка к к. п. д. может быть существенной.

Поэтому актуальной проблемой является наиболее полное ис
пользование этой энергии. Самым простым и распространен
ным является использование механической энергии газовой 
турбины для привода центробежного нагнетателя, воздух от

Рис. 68. Схема турбокомпрессора:
/ — перепускной клапан; 2 — сопловой аппарат; 3 — ресивер; 4— рабо
чее колесо турбины; 5 — газосборннк; 6 — рабочее колесо компрессора

которого поступает для наддува или продувки двигателя. 
В настоящее время получают некоторое распространение дви
гатели, в которых мощность, развиваемая турбиной, расхо
дуется не только на привод компрессора, но и частично пере
дается на вал двигателя. Схематически турбокомпрессор пред
ставлен на рис. 68.

В многоцилиндровом двигателе отработавшие газы из ци
линдров могут поступать в общий газосборннк, откуда через 
сопловой аппарат направляются на лопатки турбины. В этом
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случае с достаточной точностью можно считать, что пульси
рующий поток газа от каждого цилиндра в общем газосборни- 
ке превращается в поток постоянной скорости и давления. 
Поэтому можно допустить, что в турбину поступает газ с по
стоянными по времени параметрами рр и Тр.

Турбины постоянного давления разделяются на два вида: 
1) турбины активные; 2) турбины реактивные. Турбины ак
тивные работают при полном расширении газа в сопловом ап
парате, где происходит превращение потенциальной энергии 
газа в кинетическую. Сопловой аппарат одновременно выпол
няет роль направляющего аппарата, который создает условия 
для безударного входа струи на лопатки турбины.

Рассмотрим действие газа на лопатку турбины. Вначале 
представим себе, что лопатки турбины находятся в неподвиж
ном состоянии. Как видно из рис. 69, а, газ входит на лопатку 
со скоростью сь в лопатке изменяет свое направление и выхо
дит со скоростью с2.

Рис. 69. Схема действия газа иа лопатку турбины: 
а) лопатка неподвижна; б) лопатка двигается со скоростью и

При отсутствии трения сі = с2. При наличии трения с(>с2. 
Благодаря кривизне лопатки и изменению направления скоро
сти движения газа появляются центробежные силы, действую
щие на лопатку. Равнодействующая этих сил, направленная по 
оси (х— х), может быть определена из уравнения импульсов 
(закон количества движения)

Рх =ms с,Л.— ms с2д. =ms (сгх — с2х),

Gsгде тх = -*-, а с1ѵ =Сі cos щ,
S' ■ '

с2х — —c2cos а2.
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Для 1 кг газа G s = 1, тогда

Рх=— (CjCOS CC1 + C2COS ССо).
g

Эта сила является результатом давления струи газа на лопат
ку. Она и создает крутящий момент, под воздействием кото
рого вращается колесо турбины.

Рассмотрим случай, когда лопатка турбины движется по 
оси X со скоростью и (рис. 69, б).

Для безударного входа Wi должна быть касательной 
к кромке лопатки. При отсутствии трения гиі = геі2. При нали
чии трения Wi>w2. Равнодействующая сил давления газа на. 
лопатку по аналогии с предыдущим случаем

1 ,рх=— (Ci cos ai + c2 cos a2), 
g

HO

c,cos ai = lencos ßi + и,
Cocos a2 = w2cos ß2 — и,

подставляя их в исходную формулу, получим
1

рѵ= — (ОУ]COS ßi + W2COS ß,). 
g

Работа 1 кг газа в секунду

рх- и= — (lineos ßi + i02cos ß2) = — (cíeos ai + c2cos a2). 
g g

Применяя закон живой силы, та же работа может быть 
выражена через разность величин кинетической энергии, ко
торой обладает газ при входе и выходе из лопатки

Р 2 ___р 2

= <82>îg
Таким образом, в активной турбине преобразование потенци
альной энергии в кинетическую происходит только в сопловом 
аппарате, а усилия, действующие на рабочие лопатки, соз
даются в результате изменения направления скорости, т. е. за 
счет активного воздействия потока. Следовательно, в рабочих 
лопатках турбины не происходит изменение состояния газа (Pi 
и 1\ равны р2 и Г2). Поэтому активные турбины не испытывают 
осевых усилий.

В случае движущейся лопатки со скоростью и относитель
ная скорость газа w¡ ~ w2, поэтому механическая работа ко
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леса получается за счет уменьшения абсолютной скорости 
с2<сь

В реактивной турбине относительная скорость на выходе из 
рабочего колеса выше, чем на входе, а давление перед рабочим 
колесом выше, чем на выходе из него. Благодаря этому проис
ходит расширение газа на рабочих лопатках.

Степенью реактивности турбины называется отношение 
адиабатического теплоперепада в рабочем колесе к адиабати
ческому теплоперепаду в турбине.

Обозначим адиабатический теплоперепад в турбине через 
Ну.
Тогда

ңТ = ір* —Іо = Ср (Тр-Т0),

где ір* — полная энтальпия рабочего тела перед турбиной; 
і0 — энтальпия рабочего тела на выходе из турбины при

адиабатическом расширении.
Если обозначить адиабатический теплоперепад в рабочем 

колесе через Ио, то степень реактивности будет равна

Турбина с реактивностью, равной единице, является реак
тивной. Чисто реактивные турбины в настоящее время не при
меняются, так как они целесообразны лишь при большой ок
ружной скорости рабочего колеса, соответствующей — = 1,0.

И
Эта скорость значительно превышает допустимую по условиям 
прочности лопаток и диска колеса.

В турбокомпрессорах обычно применяют осевые турбины 
со степенью реактивности 0,20—0,35, как наиболее экономич
ные.

Преимущество реактивной турбины заключается в том, что 
при течении рабочего тела в межлопаточных каналах возни
кают меньшие потери, чем в каналах активных турбин. Это 
объясняется тем, что в реактивных турбинах на рабочих лопат
ках поток увеличивает свою скорость, в то время как в актив
ных турбинах относительная скорость потока одинакова. А из 
гидрогазодинамики известно, что в том случае, если газ увели
чивает скорость, потери при течении меньше, так как опасность 
отрыва потока от стенок уменьшается.

Наряду с осевыми турбинами, в современных турбокомпрес
сорах небольшого размера, применяемых в автомобильных и 
тракторных двигателях, широкое распространение получили
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радиальные турбины, по существу, представляющие собой об
ращенные центробежные нагнетатели, в которых газ течет от 
периферии к центру — газ входит в улитку и расширяется в ко
лесе. Такие турбины при небольших размерах имеют к. п. д. пе 
только не уступающий таковому у осевых турбин, но и превос
ходящий его.

Рис. 70. Изменение скорости (а) и параметров газа (5) 
в активной турбине

Рис. 71. Изменение скорости и 
основных параметров газа в 

реактивной турбине

Изменение основных параметров в активной турбине пока
зано на рис. 70, а в реактивной турбине — на рис. 71.

Полагая, что степень реактивности турбины турбокомпрес
сора мала, можно допустить, что весь теплоперепад срабаты
вается в сопловом аппарате. Это позволяет упростить понима
ние явлений, происходящих в турбокомпрессоре при его сов
местной работе с двигателем и получить ряд важных зависи
мостей.

Предположим, что процесс расширения газа в турбине про
текает адиабатически, без потерь тепла в окружающую среду, 
тогда энергетический баланс в турбине можно представить, 
как это показано на рис. 72.

Запишем баланс
Рр. = L„ • ф _ I 

2£
J

Ï2
(83)
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Рис. 72. Схема энергетического баланса в турбине.

откуда

(84)

Если для активной турбины допустить, что ср с2, то

А = 1р *2. = (т __7\\
11р ¿2)- (85)

Принимаем kr= 1,335, тогда —---- =0,25. Преобразуя выраже-
k

ние (85) будем иметь

^адг= Rr 7> Г 1— f (86)
ь — i L \pp / J

Перепад давления в турбине ~ = Sy.
Pi

Иногда адиабатическую работу расширения газов удобно 
выразить через скорость газа <?і на входе в колесо. В этом слу
чае

+
2g

ѵ±
А г ^адг

її
І ^2 I Pi I c22 

"Г H ~r _ 1
A Ї2 2g

так как = ¿/2; P\ =P2, a c2 — мало 
можно пренебречь, то

по сравнению с с, и им

ѣадг
2g
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Степень совершенства турбины оценивается эффективным 
к. п. д. т) т- Он показывает, какая часть адиабатической работы, 
развиваемой газами, пошла на полезную работу на валу тур
бины.

У существующих турбин

Ѵт —
¿7'

Т'адг
(87)

туг =0,7—0,75 .
Мощность, развиваемая турбиной,

N т== ¿7~ Gr
75

¿адг Gr VT 
75 ’

(88)

или
с? Gr 
75-2g

•7]Т-

СОВМЕСТНАЯ РАБОТА ТУРБИНЫ И КОМПРЕССОРА

Условием работы турбокомпрессора (тк) является равенство 
мощности, развиваемой турбиной и потребляемой компрессо
ром

Nr=Nk, т. e.

7>адг @г Дд Gb---------- ---------- 1
75 75t)a

или
Q

7-ад ~ 7-адг Vi’ Vf Vi =T)nifc- (89)
Gb

Далее запишем
h / к-l
~ RT0 [nk—-ì 
k—1 \

ИЛИ

- 0,286 __ fe—1 
k R 7*0 G в

Ѵгк

Gr
~ Vmii

Gr   Gb + Gt —AGг

Gb Gb
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где AGr —утечка газа до турбины в неплотности газосборника, 
Gr = 1 
Gb aL0

тогда

AGr

-ц 1 Му. 

Gb aL0 Gu ’

—-- =f — коэффициент утечки.
Gb

k,. k-1 R
k — 1 k R

— =1,15,

тогда 1,15 -A Tjrk f 1 +---------/]=т — коэффициент качества
T о V aL0

турбокомпрессора.

Тогда

К 0.286 _1= !_

или перепишем
1 . .^0,286 _ 1

Or.0,25

откуда

Оу = 0. 286 (90)-IV ’

Величину ö г можно представить

ог = ^ = ^. кк,
Po Pk Ро Рк

тогда

Рк *л-
Kft0.28S _ 1\4

• =
Рк «к _ X — (тсА°’284 ---- 1) •(91)

138



Задаваясь различными значениями xt* и т, можно построить 
графики качества, которые часто применяются при расчете 
турбокомпрессора (рис. 73).

4.

Рис. 73. Диаграмма качества турбокомпрессора

Далее перед нами стоит задача взаимно связать двигатель, 
турбину и компрессор и по заданной эффективной мощности 
'Nе определить необходимые параметры установки.

В решении этой задачи применим следующий метод: 
известно, что

но

Ne =Nt-N„

'Т\ 1,15 є** —Sy-,N( = Ni, -xf H -Ь^- 
V Tk 1,15

с некоторым допущением примем

a S7.= ^. 
Po Po

Величина
~ 0.286 __  1

7\ = Г0І1+ *
"'¡ад

1

Известно, что 
т

Ъ-W286-!)
; а т=1,15 f 1+ Ц- -/) •

То \ a¿o /
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При заданной величине а, "c=f , следовательно, и бг= 
Поэтому при известных п и а ЛІ,- =/г(яА). Обозначим

постоянные JÏîpJïÎZjÎ = /C, тогда запишем 
1,15 є — 1

/V =Х 1>15е Sr
VTk

Мощность трения может быть выражена 

Nr =N rt

После преобразования будем иметь

Nr = Nr0 0,65 + 0^5Ô7_KZk 
Утк

(92)

Таким образом,

тогда
= (*ft),

Nr0 f 0,65 +1,15є^ — Sr КГ (ncc О,35/То • 8y
утк Угк (93)

Далее, задаваясь несколькими значениями nk =1,2; 1,5; 2,0; 
2,5, подсчитаем Ne = f¡ (лк).

При этом необходимо выбрать прототип компрессора и за
даться к. п. д. компрессора имея в виду, что к. п. д. турбины 
т)т =0,7—0,75. У выполненных конструкций турбокомпрессоров 
"Птк = fik; f¡r =0,45¿-0,55.

Для установления расчетной величины лк можно принять

4 А и rir =f(nk) =const.
Температуру выпускных газов Тр =<р(лА) определяем по 

эмпирическим формулам:
1) для искровых д. в. с.

т = i i Ро,і т i 2000 от?-. 

р 1,1 6 * ' ео,25

2) для дизелей

7>=1,137’,+ 18500
є0,25 (1 -1-а ¿о)

°К.

При расчете T = <p(rtfc) можно допустить f=
а Lo
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Подсчитав Ne =f(nk), результаты наносим на график 
(рис. 74), по которому определим л*расч.

Далее по формуле (90) подсчитываем расчетную величину 
Òr и проверяем по известным формулам N¡, Nr, Ne, g¡, после 
чего определяем расход воздуха

Q g¿ a.L0 {KZjceKy
3600

По этим данным подбираем и рассчитываем центробежный 
компрессор.

Устанавливаем основные размеры турбины.
С достаточной точностью можно считать, что мощность, по

требляемая компрессором, равна мощности, развиваемой тур
биной, поэтому

Рис. 74. Изменение мощности двигателя 
от степени повышения давления наддува

Принимая G/- = Gb, если нет возможности учесть утечки газа 
I, определим потребный к. п. д. турбины

_ Nk 75 
‘Т Gz-L^’

гдеЛадг = 118 7,

Проверяем к. п. д. турбокомпрессора 
71г* =11* f¡T-

Устанавливаем размеры среднего диаметра колеса турби
ны Dt. '
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Так как
С1
2g '

ѵг
Т^т’

GB 
75 Уік

чк

Н.
g

Ur Dr’

но

получим

D,
“k Ur Dr

Подставляя ик в уравнение после преобразования, будем 
иметь

с/ Gr ит2 ID4\- туЧ .И,'1 '-'Г . . иг
2gGfí ‘ ГіТ',,к~ g [D

откуда
— = —~|/o5—•
Dr uT¡c, V Gb H ’

Ut соотношения средних скоростей — зависит к. п. д. турби- 
Сі

ныпг- u
Наибольшая величина ц тсоответствует— = 0,55 — 0,70.

Зная величину і]7- и задаваясь — , рассчитаем значение 
г, сіDr-

По среднему диаметру колеса турбины можно подобрать 
готовую турбину или, выполнив газодинамический расчет и 
определив все необходимые размеры и параметры турбины, 
сконструировать оригинальную.

VI. ТЕПЛОВОЙ БАЛАНС
ДВИГАТЕЛЕЙ ВНУТРЕННЕГО СГОРАНИЯ

Тепло, введенное в цилиндр двигателя в виде химической 
энергии топлива, только частично может быть преобразовано 
в полезную механическую работу. В реальном двигателе внут
реннего сгорания в эффективную работу преобразуется 22—
142



40%, а оставшаяся часть — 78—60% представляет собою раз
личного рода потери.

Распределение подведенной энергии по различным кана
лам можно наглядно представить графической схемой теплово
го баланса (рис. 75).

Рис. 75. Схема теплового баланса двигателя:
/ — потерн на излучение; // — теплоотдача в охлаждающую среду; /// — потери

в масло

Из схемы видно, что основными составляющими теплового 
баланса являются: тепло, преобразуемое в полезную работу 
(в эффективную мощность) —22—40%, тепловые потери с от
работавшими газами— 30—50% и потери в охлаждающую- 
среду — 12—30%.

Составляющие теплового баланса обычно определяются 
экспериментально. Абсолютный тепловой баланс двигателя со
ставляется в ккал/час (или в процентах); удельный тепловой 
баланс — в ккаліэ. л. с. ч. (или в процентах).

Тепло, преобразованное в полезную эффективную работу, 
определяется по термическому эквиваленту 1 л. с. ч., равному 
632 ккал, и эффективной мощности двигателя Ne.

Qe=Q32Ne ккал/час, 

или в удельном тепловом балансе

qe =632 ккал/э. л. с • ч.
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ТЕПЛОВЫЕ ПОТЕРИ С ОТРАБОТАВШИМИ ГАЗАМИ

Потери энергии с выхлопными газами определяются глав
ным образом степенью сжатия (расширения) и коэффициентом 
избытка воздуха. Эти потери слагаются из энтальпии газов и 
химической энергии, содержащейся в продуктах неполного сго
рания топлива. При е = 6—7 и а=1,0 энтальпия выхлопных га
зов составляет 45—48%, химическая энергия из-за неполноты 
сгорания — около 5%. При работе на богатых смесях а = 0,6— 
0,7, химическая энергия из-за неполноты сгорания значительно 
увеличивается, достигая почти 50% всей введенной в двига
тель энергии.

Экспериментально установлено, что с выхлопными газами 
теряется около 1,5 л. с. на 1 з. л. с. полезной мощности.

Приведенные цифры указывают на большой запас энергии, 
уносимой отработавшими газами.

В том случае, если энергию выхлопных газов использовать 
в газовой турбине с эффективным к. п. д. 25%, то это дало бы 
приращение эффективной мощности силовой установки на 38% 
и повышение экономичности на 30—35%.

ТЕПЛОВЫЕ ПОТЕРИ В ОХЛАЖДАЮЩУЮ СРЕДУ

Тепловые потери в охлаждающую среду складываются из 
потерь тепла в результате теплоотдачи от газа через стенки 
цилиндра, а также тепла, эквивалентного работе трения, и ра
боте, затрачиваемой на привод вспомогательных механизмов 
и приводного нагнетателя.

При анализе тепловых потерь в охлаждающую среду важ
но знать не только суммарные величины этих потерь, но и их 
распределение. Рассмотрим опытные данные, полученные раз
личными авторами.

1. Тепловой баланс
водяной рубашки двигателя
(опыты проф. А. В. Квасникова, рис. 76)

Из приведенных данных видно, что большая часть тепла 
в охлаждающую среду отводится через стенки головки ци
линдров (около 30%). С учетом тепла, передаваемого через 
стенки выпускных патрубков, располагающихся обычно в го
ловке блока цилиндров, количество тепла, отдаваемого ох
лаждающей среде, в головке цилиндров составит более 50% 
всех потерь.
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Теплоотдача через стенки:
/ — головки цилиндра: //—цилиндра; /// — вы
пускного патрубка; IV — всасывающего патрубка

2. Тепловые потери в воду через стенки цилиндров
в разные периоды рабочего цикла
(опыты В. Нуссельта и Н. Р. Брилинга, рис. 77)

Наименьшее количество тепла передается в охлаждаю
щую среду во время хода сжатия (около 9%). Это объяс
няется главным образом тем, что температура газов в ходе 
сжатия в среднем оказывается не намного выше средней тем-

Рис. 77. Тепловые 
потери в воду через 
стенки цилиндра 

при:
/ — сгорании 14 ОД : 
It — расширении 55 — 
58%; III — выпуске 
и наполнении 16— 
20%; IV — сжатии

9-120/0

пературы стеной; кроме того, плотность заряда в цилиндре 
достигает максимального значения лишь в конце хода, когда 
величина поверхности, через которую передается тепло, мини
мальна.

Относительно небольшие потери тепла в процессе сгора
ния, несмотря на высокую температуру газов в этот период, 
объясняются небольшим промежутком времени и минималь
ной поверхностью охлаждения.
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Причины, обусловливающие наибольшее количество теп
ла, передаваемого в охлаждающую среду в процессах расши
рения и выпуска, очевидны и не требуют дополнительного по
яснения.

Следует заметить, что в ходе процесса впуска температура 
газов составляет 70—120° С в карбюраторных двигателях и 
60—80° С в дизелях. Таким образом, во время процесса на
полнения в ряде случаев возможна передача тепла от охлаж
дающей среды к газам, находящимся внутри цилиндра.

Разделение теплопотерь по видам передачи тепла от газов 
через стенки цилиндра и камеры сгорания следующее (опы
ты В. Нуссельта и Н. Р. Брилинга) :

1. От соприкосновения при неподвижном газе 30—35%.
2. Дополнительно от соприкосновения

при наличии вихрей в газе 40—50%.
3. Лучеиспускание 20—25%.
При этом следует иметь в виду, что приведенные данные 

получены на относительно тихоходном двигателе. В быстро
ходных двигателях доля тепла, передаваемого за счет вихре
вых движений газа, существенно увеличивается, достигая 70— 
75% всего тепла, отдаваемого в воду. Например, в двигателе 
Москвич-407 распределение тепла, передаваемого охлаждаю
щей воде, характеризуется данными табл. 7.

Таблица 7

Распределение тепла, передаваемого охлаждающей воде

Доля тепла в %
Число оборотов іколеичатого вала 

двигателя, об/мин.

1400 2200 3800

Тепло, передаваемое сопри
косновением газа со стенка
ми ........................................ 19,4 16,0 12,0

Дополнительная передача
тепла за счет вихревых дви
жений газа .... 70,6 75,7 80,8

Тепло, передаваемое лучеис
пусканием .... 10,0 8,3 7,2

Одним из средств уменьшения потерь тепла в охлаждаю
щую среду является повышение температуры охлаждающей 
жидкости, циркулирующей в системе охлаждения двигателя.

На каждые 10% увеличения температуры охлаждающей 
жидкости теплоотдача уменьшается на 4—5%. Однако сни
жение теплоотдачи в охлаждающую среду незначительно уве-
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личивает индикаторную работу, а идет главным образом на 
повышение внутренней энергии выхлопных газов.

По данным Г. Р. Рикардо и Н. Р. Брилинга, дополнитель
ное увеличение индикаторной мощности за счет снижения 
тепловых потерь в охлаждающую среду не превышает 4—6%. 
К тому же увеличение температуры цикла требует повышения 
детонационной стойкости топлива.

Практически температуру охлаждающей жидкости на вы
ходе из головки цилиндра не доводят выше 100°.

Распределение количества тепловой энергии израсходован
ного топлива с учетом количества энергии, преобразованной 
в полезную эффективную работу, показывается внешним теп
ловым балансом двигателя.

Внешний тепловой баланс для различного типа двигате
лей, по данным проф. А. С. Орлина, может быть иллюстриро
ван следующими цифрами (табл. 8).

Т а б л я ц а 8
Внешний тепловой баланс (в %)

Двигатель
Затраты на 
эффектив
ную работу

Qe

П
от

ер
и в

 
ох

ла
ж

да
ю

- 
щ

ую
 ср

ед
у Q

ox
j,

П
от

ер
и с

 
от

ра
бо

та
вш

и
ми

 газ
ам

и Q
2

Потери с от
работавшими 
газами вслед
ствие хими

ческой непол
ноты сгора-

НИЯ Q.XUM

Остаточ
ный член 
баланса

Qocm

Карбюраторный 21—28 12—20 30-55 0—45 3-8
Газовый 23—28 20—25 35—45 0-5 5—10

Дизель .... 29—42 15—35 25—45 0—5 2—5

ТЕПЛОВОЙ БАЛАНС ДВИГАТЕЛЯ
ПРИ РАЗНЫХ ЧИСЛАХ ОБОРОТОВ КОЛЕНЧАТОГО ВАЛА

При изменении числа оборотов коленчатого вала двига
теля изменяются и отдельные составляющие теплового ба
ланса.

На рис. 78 приведен тепловой баланс автомобильного кар
бюраторного, двигателя, работающего по внешней скоростной 
характеристике при постоянном составе смеси (а=0,9). Как 
следует из теплового баланса, с увеличением числа оборотов 
вала при постоянном составе смеси и постоянной нагрузке 
тепловые потери в охлаждающую среду уменьшаются вслед
ствие уменьшения продолжительности цикла и, таким обра
зом, сокращения времени соприкосновения'горячих газов со
10* 147



стенками цилиндра. Увеличение степени завихрения газов 
в цилиндре увеличивает коэффициент теплоотдачи в стенки, 
однако это не компенсирует полностью увеличенный тепло-

Рис. 78. Тепловой баланс автомобильного карбюраторного дви
гателя (а=0,9)

отвод за счет сокращения времени соприкосновения газов и 
стенок цилиндра.

Температура газа к концу расширения, при увеличении 
числа оборотов, возрастает вследствие уменьшения охлажде- 
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ния газов от стенок, и потери тепла с отходящими газами уве
личиваются.

Потери вследствие химической неполноты сгорания в кар
бюраторном двигателе при работе по внешней характеристи
ке практически остаются постоянными, так как состав смеси, 
всегда при этом обогащенной, сохраняется почти неизменным.

Остаточный член баланса с увеличением числа оборотов 
увеличивается в основном за счет возрастания механических 
потерь (не учтенных потерями в охлаждающую среду — глав
ным образом потерь на трение в подшипниках коленчатого 
и распределительного валов и на привод вспомогательных ме
ханизмов).

Тепловой баланс дизеля изменяется по оборотам анало
гично, однако потери вследствие химической неполноты сго
рания отсутствуют, так как дизель всегда работает на бедной 
смеси (а> 1).

ТЕПЛОВОЙ БАЛАНС ДВИГАТЕЛЯ
ПРИ ИЗМЕНЕНИИ НАГРУЗКИ

Изменение теплового баланса в зависимости от нагрузки 
при постоянном числе оборотов карбюраторного двигателя и 
дизеля представлено на рис. 79, а, б.

Рис. 79. Тепловой баланс карбюраторного двига
теля (о.) и дизеля (б) в зависимости от нагрузки

при постоянном числе оборотов

При возрастании нагрузки карбюраторного двигателя 
(рис; 79, а), если состав смеси остается постоянным, темпера
тура газов остается почти постоянной. Теплоотдача в охлаж
дающую среду по абсолютной величине будет возрастать
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(увеличивается количество вводимого тепла), а относитель
ный отвод тепла через стенки уменьшается, так как вследствие 
совершенствования рабочего процесса большая часть введен
ного тепла преобразуется в полезную работу. Тепловые поте
ри с отходящими газами при изменении нагрузки у карбю
раторного двигателя изменяются очень мало. Существенно 
изменяется остаточный член теплового баланса: при умень
шении нагрузки возрастают относительные механические по
тери на привод вспомогательных механизмов и на трение в 
подшипниках, не учтенные другими составляющими теплового 
баланса.

Тепловой баланс дизеля (рис. 79, б) по нагрузочной ха
рактеристике изменяется несколько иначе, чем тепловой ба
ланс карбюраторного двигателя.

Так как в дизеле изменение нагрузки осуществляется из
менением количества топлива, вводимого в цилиндр за цикл, 
средняя температура газов в цилиндре не остается постоян
ной: с возрастанием нагрузки температура газов увеличи
вается. Увеличивается при этом и абсолютное количество 
тепла, отводимого от газов через стенки, поэтому относи
тельные тепловые потери в охлаждающую среду изменяются 
мало.

В целом относительные тепловые потери в охлаждающую 
среду немного уменьшаются за счет трения мало изменяю
щегося с нагрузкой поршня и его колец; относительная тепло
отдача от трения поршня при этом увеличивается.

Потери с выпуском по нагрузке у дизеля увеличиваются 
более резко, чем у карбюраторного двигателя, так как при уве
личении цикловой подачи все большая часть топлива дого
рает в процессе расширения; температура отходящих газов 
повышается в большей степени, чем цикловая подача топлива; 
относительная потеря тепла с выпуском растет.

Характер изменения остаточного члена баланса тот же, что 
и в карбюраторном двигателе.

ТЕПЛОВОЙ БАЛАНС ДВИГАТЕЛЯ
ПРИ ИЗМЕНЕНИИ СОСТАВА СМЕСИ

Изменение теплового баланса карбюраторного двигателя 
по составу смеси приведено на рис. 80.

На обогащенных смесях тепловые потери в охлаждающую 
среду и с выпуском наименьшие, однако потери тепла из-за 
химической неполноты сгорания — наибольшие. Поэтому на 
богатых смесях полезное использование тепла наименьшее.
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По мере обеднения горючей смеси уменьшаются потери от 
химической неполноты сгорания, но возрастают потери с ох
лаждением п выпуском, так как растет температура газов.

Рис. 80. Тепловой баланс карбюраторного 
двигателя по составу смеси

Минимальные суммарные тепловые потери имеют место 
при несколько переобедненных смесях (а= 1,1—1,15), что 
объясняется уменьшением теплоемкости продуктов сгорания, 
малой диссоциацией их и незначительным снижением скоро
стей горения.

Дальнейшее обеднение смеси приводит к возрастанию по
терь в охлаждающую среду за счет значительного снижения 
скорости горения и переноса в этом случае большей части 
процесса горения в процесс расширения.



Раздел второ й

ХАРАКТЕРИСТИКИ ДВИГАТЕЛЕЙ

РЕГУЛИРОВАНИЕ МОЩНОСТИ ДВИГАТЕЛЯ

Задачей регулирования является поддержание соответст
вия между развиваемой и потребляемой мощностями.

При постоянных оборотах регулирующими факторами яв
ляются количество рабочего тела, поступившего в цилиндр, 
и концентрация топлива, содержащегося в рабочем заряде. 
Исходя из этого применяют количественное и качественное 
регулирование. Очень часто регулирование мощности двига
теля сопровождается изменением числа оборотов.

Известно, что

N. зо_ н, 
632 ’ Lq — Ъ Vh Ѵт ч, а

или

Ne = const -------V-j-lk •'im Ч.
а

(94)

В результате на изменение мощности двигателя можно 
воздействовать следующими параметрами:

------- параметром качества энергозаряда;
а

Ъ ч— параметром количества энергозаряда.

ХАРАКТЕРИСТИКИ

Для того чтобы подобрать двигатель к данному потреби
телю мощности (автомобиль, трактор, судно и т. д.) и затем 
рационально его эксплуатировать, еще недостаточно иметь все 
его показатели для одного расчетного режима. Более полное 
представление об эксплуатационных качествах двигателя, о 
зависимостях его мощности и расхода топлива от целого ря
да регулирующих параметров, дают характеристики.
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Характеристиками двигателя внутреннего сгорания назы
ваются зависимости крутящего момента, мощности, удельного 
расхода топлива и других показателей работы двигателя от пе
ременного регулирующего параметра.

Под регулирующими параметрами имеются в виду оборо
ты коленчатого вала — п обімин, коэффициент состава сме
си— а, углы опережения зажигания и впрыска, давление 
наддува рк и др.

Характеристики снимаются с двигателя эксперименталь
ным путем или могут быть рассчитаны с некоторым прибли
жением.

Для всего класса двигателей с искровым воспламенением 
преимущественным способом регулирования является количе
ственный, который в какой-то степени объединяется с каче
ственным. Поэтому можно сказать, что применяется смешан
ный способ с преимуществом количественного, так как а из
меняется в узком диапазоне (0,8—1,1).

Для дизелей применяется преимущественно качественный 
способ регулирования с добавлением на малых мощностях 
количественного. Это позволяет на малых нагрузках органи
зовать устойчивый рабочий процесс, протекающий при прием
лемых обеднениях смеси.

I. ХАРАКТЕРИСТИКИ РАСПОЛАГАЕМОЙ МОЩНОСТИ

Если отрегулировать двигатель на коэффициент избытка 
воздуха — а, соответствующий максимальной мощности при 
полностью открытом дросселе, и поддерживать постоянный 
тепловой режим охлаждающей среды и масла при оптималь
но организованном горении, а обороты изменять нагрузкой 
на валу, то двигатель будет развивать на данных оборотах 
наибольшую мощность. При этих условиях Afe=f(n) пред
ставляет собой наибольшую мощность, которой располагает 
двигатель. Этот вид характеристики принято называть внеш
ней скоростной характеристикой. Условия, сформулирован
ные для внешней характеристики, могут быть описаны сле
дующими уравнениями:

. N¡ =const — п (л. с.) , (9Д
а

Nr =Ап2 (л. с.) , (96)
Ne —N¡—Nr, (97)

Мкр =716,2 =716,2 (const — Л/г), (98)

которые можно представить в виде графиков (рис. 81).
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Графики представляют полный диапазон работы двигате
ля ОТ ttrain до Птах- Рабочий ДИЭПЭЗОИ оборотов ДВИГатеЛЯ 
значительно сужен. Нет никакого смысла из-за динамических 
перегрузок эксплуатировать двигатель на падающей ветви 
характеристики Ne при п>пот.

Рис. 8і. Изменение мощности от числа оборотов двигателя

Имея в виду, что двигатель работает при полном дроссе
ле и а, отрегулированном на /ѴеІ„ах, снижение оборотов от 
«max достигается увеличением нагрузки на валу. Поэтому на 
ветви характеристики п0,1Г —nmlll двигатель работает с увели
ченным тепловыделением в охлаждающую среду и при повы
шенных термических нагрузках поршней, выхлопных клапа
нов и свечей. Это вытекает из следующего:

Li = P¡ V!, = Qi

тогда
= Q» 

Г.а"1''
В то же время

900/V,
Pí =

или

Vi «
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Таким образом, количество выделившегося тепла за цикл 
следует примерно закону изменения крутящего момента. 
Поэтому, практически диапазон работы двигателя по внешней 
характеристике ограничен оборотами гсопт и далеко не дохо
дит ДО Цщііі •

В связи с этим располагаемая мощность двигателя огра
ничена рабочим диапазоном оборотов и представлена за
штрихованной площадью под кривой Ne=f(n).

В пределы этой площади должны вписываться все экс
плуатационные мощности потребителя. Рассмотрим более 
подробно внешние скоростные характеристики различных ти
пов двигателей.

1. ВНЕШНЯЯ СКОРОСТНАЯ
ХАРАКТЕРИСТИКА БЕНЗИНОВЫХ ДВИГАТЕЛЕЙ

Внешней скоростной характеристикой д. в. с. с искровым 
воспламенением называется зависимость мощности и удель
ного расхода топлива от оборотов при полностью открытом 
дросселе карбюратора, а также при рк ном =const, a = const, оп
тимальном угле опережения зажигания и постоянном тепловом 
режиме охлаждающей среды и масла.

Расчет внешней характеристики 
двигателей без наддува

Исходными данными для расчета внешней характеристики 
являются данные расчетного режима.

Предлагается следующий порядок расчета.
Определяем:
1. Изменение Л' ; =f (zi).

Известно, что

/Ѵ,.= 30
632

По условию ар = const у А = уо- 
Тогда

— = const
а

N¡ = const
N¡p = const n„.

1 Индексом p обозначены параметры на расчетном режиме.
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Взяв отношение N¡ Л---- , будем иметь

По этой формуле можно рассчитать Л\ =f(n) по внешней 
характеристике, если известно тіг,=ф(/г)- Если имеются экс
периментальные характеристики г|г, пр =f (оп.ср.), то зависи
мость т,г> = ф(га) устанавливается из этих характеристик по 
двигателю, имеющему аналогичную систему наполнения. Для 
очень большого числа двигателей без наддува универсальной 
является характеристика в относительных величинах

которая показана на рис. 82.

Рис. 82. Изменение коэффициента наполнения в относительных коорди
натах

В этом случае, если имеются расчетные показатели т)ор и п , 
го текущая величина r]v=f(n) определяется из графика.

Для расчета внешних скоростных характеристик чаще все- 
тр, Пго приходится оперировать отношениями — и — , поэтому



этот график используют без пересчета. Как крайний случай, 
можно воспользоваться статистическими данными, собранными 
для проектируемого класса двигателей.

Для этого двигатели можно подразделить на следующие 
группы:

1) однорядные быстроходные карбюраторные двигатели
п >2500 o6¡muh\

2) многорядные быстроходные карбюраторные двигатели
пр >2500 обIмин-,

3) карбюраторные двигатели, работающие на оборотах
ир <2500 обIмин;

4) быстроходные автотракторные дизели;
5) тихоходные дизели.
Для каждого класса двигателей необходимо по экспери

ментальным данным установить:
1) отношение оооротов —- =ср, соответствующее Т|отаѵ

ПР
2) величину г = ■,

^ivp
3) закономерность падения т]т, при увеличении оборотов 

п>Пр и при уменьшении оборотов n<7Î! на каждые 
100 об ¡мин.

Как пример, можно привести статистические зависимости 
т}о=ф(п) Для карбюраторных двигателей, имеющих пр < 
<2500 o6¡muh.

Для этого класса двигателей можно принимать

о = =0,85—0,9,
пр

= О ДЗ 1,05) 1¡vp.

При уменьшении на каждые 100 об/мин от іі\ и увеличении 
от п„ уменьшается на 2—3%.

Результаты представлены на рис. 83.
2. Мощность трения.

Nr =Ап2,
Nrp= Ап2р,

откуда

"'=4^ (л.,). ■
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Рис. 83. Изменение коэффициента наполнения от числа оборо
тов

3. Эффективная мощность.
УѴе =УѴ ¿Л\.

4. Индикаторный удельный расход топлива. 
632

gi
llи Vi

так как t¡(= r¡¡p = const, то

g i =gip = const.
5. Механический к. п. д.

_ N„ _ . N,
N¡ '

Для качественного анализа т)т =f(n) можно воспользо
ваться приближенной формулой

1 Ап2 1 и 1--------- — 1— Вп.
Сп

6. Эффективный к. п. д.

Ve =Ѵі‘Ѵ,п-

7. Эффективный удельный расход топлива.

А — “ ! кг
Qm \ Л* С. Ч
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8. Крутящий момент.

Л4кр =716,2 — (кгм). 
п

Результаты расчета представлены графиками на рис. 84.

Рис. 84. Основные показатели двигателя в за
висимости от числа оборотов

Для сравнения с расчетной характеристикой приведем 
внешние характеристики, полученные экспериментальным пу
тем с различных двигателей (рис. 85—95).

При расчете внешних скоростных характеристик можно 
воспользоваться данными эксперимента таких величин, как 
a = f(n) и r\v = f(n). В этом случае теоретические характери
стики будут приближены к экспериментальным.

Как видно из приведенных графиков, все характеристики 
отличаются от теоретической тем, что у них не выдерживается 
по оборотам постоянная а. Это объясняется трудностью созда-
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ния карбюратора, который бы по простоте конструкции не от
личался от существующих, а при изменении режима по внеш
ней характеристике дозировал бы смесь на a=f(n) = const. 
Некоторое обогащение смеси при снижении оборотов является 
причиной повышения удельного расхода топлива по сравне
нию с теоретической характеристикой. В практике эксплуата
ции двигателя, возможно, такая регулировка карбюратора 
может быть оправдана тем, что при обогащении смеси сни
жаются температуры цикла, и особенно температура выхлоп
ных газов, что приводит к уменьшению термонапряженности 
наиболее нагретых частей внутренней полости цилиндра (кла
паны, свечи и т. д.).

Если будет задан закон изменения а по внешней характе
ристике (рис. 96), то рассчитать характеристику не представ
ляет труда.

Из уравнения (95) известно, что Л\- — const— Be
et

личина ^-выбирается по графику (рис. 59) в зависимости 
а

от заданной а=/(п).
Индикаторный к. п. д. подсчитывается по уже известной 

формуле-

или
7},- — COnSt 7¡a 

и

"fl¡=riip—- (99)

Далее без труда рассчитываются все необходимые вели
чины:

Nt = const —-т^-я,

ёі =gip—, ёе = -- И Т. Д.
ч Tim
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Рис. 88. Внешние скоростные характеристики двигателей Фиат-600 (а). 
Форд Ѵ-8 (б)
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Рис. 93. Зависимость механических потерь от числа 
-оборотов коленчатого вала двигателей Татра-603 (а), 

Шкода-440 (б)
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Результаты представлены на графиках рис. 96.

Рис. 96. Внешняя скоростная характеристика 
карбюраторного двигателя при а const

2. ВНЕШНЯЯ СКОРОСТНАЯ ХАРАКТЕРИСТИКА 
ДВИГАТЕЛЯ С САМОВОСПЛАМЕНЕНИЕМ

Внешней скоростной характеристикой двигателя с само
воспламенением называется зависимость эффективной мощ
ности и удельного расхода топлива от числа оборотов при 
постоянном положении рейки насоса, соответствующем мак
симальной подаче топлива. Кроме этого, по внешней характе
ристике выдерживаются постоянными р,, „,ш и тепловой ре
жим охлаждающей среды и масла.
' Так как рейка насоса при снятии внешней характеристики 
закреплена в постоянном положении, то подача топлива на 
цикл будет изменяться незначительно за счет коэффициента 
подачи насоса. В то же время состав смеси

GB
¿0 Gt win2 Г—-— -Sn 7т ДнД0

4

Ѵ„ Ч» Ъа =

где dn, Sn — диаметр и ход плунжера;
ЇТ — удельный вес топлива;
Дн — коэффициент подачи насоса,
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откуда

та/п2
4

Ун Ъ

Sn 7т
C = const.

Тогда

а = С—. (100)
■*!и

Рис. 97. Зависимость коэффициента подачи топливного насоса 
от числа оборотов и давления затяжки пружины форсунки:

1) р„=300 кг/глі: 2) р#=225 кг/см-, 3) р„=150 кг ¡см-, 4) р в=80 кг/сн

Рис. 98. Изменение состава смеси а, 
коэффициента подачи насоса t¡h и ко
эффициента наполнения t¡v от числа 

оборотов

Как показано на рис. 
97, т)н зависит от числа 
оборотов и затяжки пру

жины закрытой форсунки.
Таким образом, значе

ние — =f(n) можно вы-
^н

числить, а затем подсчи - 
тать и изменение по внеш
ней характеристике а- 
=f(n) (рис. 98).

В этом случае расчет 
внешней характеристики 
по существу ничем не от
личается от метода, рас
смотренного для бензино
вого двигателя.
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И. ХАРАКТЕРИСТИКИ СОВМЕСТНОЙ 
РАБОТЫ ДВИГАТЕЛЯ И ПОТРЕБИТЕЛЯ

Потребителями мощности двигателя могут быть самые раз
личные машины, в том числе автомобили, тракторы, комбайны, 
передвижные электростанции малой мощности, компрессоры, 
речные и морские суда и т. д.

Потребители мощности предъявляют самые различные тре
бования к д. в. с., но одно из них является общим для всех — 
это осуществление совместной работы двигателя и потребите
ля на режимах длительной эксплуатации с наибольшей эконо
мичностью и наивысшей надежностью.

Большинство потребителей требует от двигателя надежной 
и экономичной работы на переменных оборотах в определен
ном диапазоне. В этом случае потребляемая мощность подчи
няется закону УѴп = С -пт, где показатель степени т зависит 
от потребителя. Например, если мощность от двигателя пере
дается на винт (судовая силовая установка), то т = 3. Если 
потребителем мощности является генератор постоянного или 
переменного тока, то m — 2 и т. д.

Совместная работа двигателя и потребителя достигается пу
тем подбора потребителя по максимальной мощности двига
теля.

Имеем двигатель, с которого снята или рассчитана внешняя 
характеристика, тогда при nmax

max =Nn = C • Я-max-

При текущем n
Ne = Cnm.

Возьмем отношение
Ne = Z n У',

N e max \^max /

тогда
Ne =Nemsa (-МГ (101)

Umax /
Подставляя в формулу (101) текущие обороты, получим 

N’e =Nu =/(n), которая на рис. 99 представлена кривой /. Эта 
характеристика может быть получена с помощью изменения 
положения дросселя карбюратора (карбюраторные двигатели) 
или изменением подачи топлива путем перемещения рейки на
соса (дизеля). С каждого двигателя таких характеристик мож
но снять множество, и это зависит от допускаемых нагрузок на 
двигатель и требований потребителя.
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Поясним на примере. Если двигатель работает на винт суд
на, то мощность, потребляемая винтом, пропорциональна кубу 
оборотов, т. е. ЛЪ = С/г3 или Мв ,„ах = ^с ,пах =Сп31Пах. В этом слу
чае каждому значению числа оборотов соответствует строго 
определенная величина мощности (рис. 99, кривая 1). Но, 
если тот же двигатель нагрузить винтом большего шага (бо
лее тяжелым), то на пП1ах мощность, потребляемая винтом, бу-

Рие. 99. Характеристика совместной работы 
двигателя и потребителя

дет больше мощности, развиваемой двигателем ЛЪ max>Ne Іпах, 
и тогда совместная работа двигателя и винта наступит на по
ниженных оборотах /?2</zmax- Если судовой двигатель будет 
работать на винт переменного шага, то таких характеристик 
с него можно снять очень много.

Пространство, ограниченное кривой внешней характеристи
ки и осью абсцисс, можно назвать полем частичных характе
ристик. В пределах этого поля можно программировать наи
выгоднейшую совместную работу двигателя и потребителя. 
Из всех возможных случаев наиболее простым является рабо
та потребителя при іг — const.

В этом случае сохранение оборотов двигателя постоянными 
при изменении нагрузки на валу двигателя, вызванной измене
нием потребляемой мощности, осуществляется Дросселем или
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рейкой топливного насоса, которые могут быть связаны с эле
ментарным автоматом. Так как в эксплуатации двигатель 
большую часть своего ресурса работает при неполной нагруз
ке по частичной характеристике, то повышение экономичности 
этих режимов играет большую роль. Для дизелей эта пробле
ма решается автоматически, ибо снижение мощности происхо
дит как за счет уменьшения оборотов, так и за счет обеднения 
смеси (качественное регулирование).

У карбюраторных двигателей снижение мощности дости
гается с помощью дросселирования, т. е. уменьшения количест
ва поступающей смеси. Это приводит к увеличению относитель
ного количества остаточных газов в цилиндре. При глубоком 
дросселировании (режимы малых мощностей) остаточных га
зов настолько много, что они препятствуют организации нор-

Рис. 100. Изменение состава смеси в карбюра
торе от числа оборотов по дроссельной харак

теристике

мального горения. Выходом из этого является сильное обога
щение смеси а = 0,6—0,7. Поэтому при конструировании кар
бюратора и его регулировке с этим приходится считаться, и при 
работе двигателя по дроссельной характеристике желателен 
закон изменения состава смеси в карбюраторе, представлен
ный на рис. 100.

Как правило, закон изменения по дроссельной
характеристике задается. Он устанавливается исходя из воз
можностей двигателя (термонапряженность и устойчивость 
работы) -и реальности создания карбюратора, обеспечивающе
го этот закон.

Имея закон изменения u=f(n), можно рассчитать дрос
сельную характеристику. Дроссельной характеристикой назы
вается зависимость мощности и удельного расхода топлива 
двигателя, нагруженного потребителем, по числу оборотов при 
наивыгоднейшем угле опережения зажигания или угле подачи
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топлива и постоянном тепловом режиме охлаждающей среды 
и масла.

Изменение оборотов достигается изменением положения 
дросселя карбюратора или положения рейки топливного на
соса.

МЕТОД РАСЧЕТА ДРОССЕЛЬНЫХ ХАРАКТЕРИСТИК

Обычно заданы двигатель и его внешняя скоростная харак
теристика (рис. 101). Потребитель мощности задан уравне
нием Nn=ànm и режимом длительной работы на расчетных 
оборотах.

Мощность длительного ре
жима принимается на 10—15% 
меньше мощности, развиваемой 
на расчетных оборотах.

1. Устанавливаем мощность 
длительной работы

AU = (0,9-0,85) N ер.
2. Подсчитываем изменение 

эффективной мощности

Рис. 101. Внешняя скоростная 
(сплошные линии) и дроссель
ная (пунктирные линии) харак

теристики двигателя

N „ = N„„ I —еР п„
и результаты наносим на гра
фик (см. рис. 101).

Пересечение дроссельной и 
внешней характеристик опреде
ляет совместную работу двига
теля и потребителя на макси
мальных оборотах.

3. Определяем изменение 
мощности трения. Как уже из
вестно, мощность трения не за
висит от дросселирования дви
гателя, так как увеличение за
трат на насосные хода компен

сируется снижением потерь на трение во всех трущихся парах 
вследствие уменьшения сил давления.

Таким образом, Nr — Ап2. На расчетном режиме Nrp —Апр2,
тогда

Nr =N rp
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но

4. Определяем 
Известно, что

механический к. п. д.

= = Ne = 1
М Ne + Nr 1+^’

ч
Nr Ап2 В 
N. ~ Спт~ пт~'2'

Если потребителем мощности является винт, то 
N, = В_
Ne п ’

тогда
1

в ’
1+ — п

результаты расчета представлены в виде кривой на рис. 101.
5. Задаем закон изменения a=f(n) по дроссельной харак

теристике (см. рис. 100).
Карбюраторный двигатель. На режимах длительной экс

плуатации состав смеси обедняют до возможности работы на 
данном топливе без детонации при устойчивом сгорании.

а = 0,95—1,10.
На режимах малой мощности Ne = (0,2—0,3) Netl для ус

тойчивого сгорания при дросселировании (большое относи
тельное количество остаточных газов) смесь необходимо обо
гатить до а=0,6—0,7. Исходя из указанных условий и возмож
ности достигнуть их регулировкой карбюратора создают закон 
изменения a = f(n).

6. Зная a=f(n), можно подсчитать изменение gt =fi (n).
Для этого определим изменение индикаторного к. п. д.

^=/г(«), 4 = (í — ■'lkVD-

Нам известен расчетного режима, он же действителен и 
для режима максимальной мощности. При изменении оборо
тов по дроссельной характеристике все коэффициенты, за ис
ключением т)а, остаются постоянными. В этом случае
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Зная T]» =/(<%), подсчитываем і], =/2(«). Тогда 
632 const

Подсчитываем для выбранных оборотов g¡ =/3(/г), результаты 
представим в виде кривой на рис. 101.

7. Эффективный удельный расход топлива ge =—. Резуль-

тат расчета также представлен в виде кривой на рис. 101.
На этом расчет дроссельной характеристики для карбюра

торных двигателей заканчивается. Таких характеристик мож
но рассчитать и построить сколько угодно в зависимости от 
мощности, снимаемой потребителем на расчетных оборотах. 
Характеристики будут по характеру протекания аналогичны, 
а метод расчета тот же, который был проведен.

Дроссельные характери
стики для дизелей, начиная 
с п. 5, имеют существенные 
отличия.

Устанавливаем закон из
менения a=f(ii).

Индикаторная мощность 
может быть рассчитана

N¿ =Ne +Nr = Спт +А/г2. 
Известно, что

30 //
Ni = ^g-T Ѵ„,і.

632 L

В связи с тем, что регу 
лирование мощности дизеля

Рис. 102. «Дроссельная» характеристи- качественное, yfc:='Yo=COnst.
ка дизеля изменяется только за

счет постоянства фаз газо
распределения так же, как и по внешней характеристике. 

Таким образом, т|„ =fj (п) нам известна. Тогда

N¿ =const — ti-, 
a

зная N¡ =ф(л) и т| v =fi (n), определим

=Ь(П),а
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7¡a _ N і _ Cnm + Ап2 Спт~г -і-А/i
a const т]о-/г const î]„-n const -r¡v 1

а из графиков на рис. 59 определим и a=fs (л).
Далее расчет следует по изложенному методу. Характери

стика приведена на рис. 102.

III. НАГРУЗОЧНЫЕ ХАРАКТЕРИСТИКИ

Стационарные д. в. с. и ряд других двигателей работают 
с потребителем, который требует сохранения постоянных обо
ротов при изменении нагрузки на валу.

В этом случае мощность изменяется регулированием коли
чества рабочего тела с помощью дросселя (бензиновые кар
бюраторные двигатели) или изменением состава смеси (ди
зели).

Таким образом, нагрузочной характеристикой называ
ют зависимость удельного расхода топлива от мощности (на
грузки на валу) при постоянных оборотах, постоянном тепло
вом режиме охлаждающей среды и масла и наивыгоднейшем 
угле опережения зажигания или опережения впрыска топ
лива.

Нагрузочная характеристика может быть снята с двигате
ля экспериментальным путем или с некоторым приближением 
рассчитана теоретически.

1. НАГРУЗОЧНАЯ ХАРАКТЕРИСТИКА
КАРБЮРАТОРНЫХ ДВИГАТЕЛЕЙ

Обычно рабочими оборотами, при которых снимается харак
теристика, являются расчетные. При работе двигателя на этих 
оборотах с измененной нагрузкой на валу в диапазоне устой
чивой бездетонационной работы выдерживается постоянный 
коэффициент избытка воздуха а.

1. Мощность трения
Nr = С/г2 = const.

2. Индикаторная мощность
N¿ =Ne +N г.

Регулирование достигается изменением положения дроссе
ля, т. е. за счет изменения количества поступающего воздуха, 
а следовательно, и энергозаряда.
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3. Механический к. п. д.
. _ 1

4. Удельный эффективный расход топлива

Так как a = const, n = const, то
■r¡¡ = const,

следовательно,
g,==№) = const.

Характеристика представлена на рис. 103.

а,г со а,з і,о

Рис. 103. Нагрузочная характеристика кар
бюраторного двигателя

В большинстве случаев для получения максимальной мощ
ности двигатель работает на обогащенной смеси при полной 
нагрузке.

На режимах частичных нагрузок состав смеси обедняется, 
обеспечивая работу двигателя с наибольшей экономичностью.

Малые мощности (0,1—0,4) Nер получаются в результате 
глубокого дросселирования, что приводит к сильному засоре
нию рабочего заряда продуктами сгорания. Для получения 
устойчивого плавного сгорания, а следовательно, и устойчивой 
работы двигателя, прибегают к обогащению смеси. В этом слу
чае для простоты может быть задан следующий закон регули
рования карбюратора (рис. 104):
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1. При расчете характеристики учитывают a—f(Ne) и оп
ределяют изменение индикаторного к. п. д.

V¡ = il — 7^ J Vw Va Vk Vd = const • Va-

Рис. 104. Регулировка карбюратора по нагрузочной характе
ристике

Рис. 105. Нагрузочная характеристика карбюра
торного двигателя с учетом закона регулирования 

карбюратора

2. Индикаторный удельный расход топлива 
632

ёі =

3. Механический к. п. д.

Ѵт = -

Ни V¡

1
n^'
N.

1 +
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4. Эффективный удельный расход топлива

ут.

Результаты расчета представлены графиками (рис. 105).

2. НАГРУЗОЧНЫЕ ХАРАКТЕРИСТИКИ ДИЗЕЛЕЙ

Отличием этих характеристик от характеристик карбюра
торных двигателей является только способ регулирования, в 
результате чего уменьшение мощности происходит за счет 
обеднения смеси.

1. Индикаторная мощность

• г • - ъ п =N°+-^632 ¿о а
Так как n=const, то

Поэтому
Пѵ Ь = const.

N¡ = const, — —Ne 
a.

Nr.

Отсюда можно определить закон регулирования двигателя 

Т)а _ + Nr
a. Const

Рис. 106. Нагрузочная характеристика дизеля
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2. Определяем индикаторный к. п. д. и индикаторный рас
ход топлива

— ) 7мѵ 'I, ”

9,7с некоторым допущением можно о
------ ---------------------- д,

490
считать т|,- = const vj«, 
тогда

о- = A3LЪІ rrНи 'Ql

3. Механический к. п. д. т)от 
и эффективный удельный рас
ход определяем известным спо
собом:

XQ

МО

->Іт= N ’
1+

N.
Огп

ж 7. Ьг
кЦч

Ч?
3 \ 5 Г

6

4.Á

V 3/ і
16

8

о

і 1
4V¿

V

гл
1 4 ?

1
¡7 40 60 120 Aff лс.

Рис. 107. Нагрузочные характеристики 
двигателя ЗИЛ-130:

1 — п = SUO об/мин; 4— л = 2000 об/мин; РезультатЫ представлены В 2 — и = 1200 об/мин; 5— и = 2400 об/мин;
3 — л = ¡600 об/мин; в — л = 2800 об/мин;

7 — л = 3200 об/минвиде характеристики (рис.
106).

Для сравнения на рис. 107—111 приводятся эксперимен
тальные нагрузочные характеристики, снятые с различных 
двигателей.

= 1 +

1

IV. ХАРАКТЕРИСТИКИ ПО СОСТАВУ СМЕСИ

Зависимость эффективной мощности Ne и эффективного 
удельного расхода топлива ge от состава смеси а при постоян
ных п, pki положении дросселя, тепловом режиме охлаждаю
щей жидкости и масла, наивыгоднейшем угле опережения за
жигания или угле начала подачи топлива называется харак
теристиками по составу смеси (х. с. с.).

X. с. с. являются наиболее универсальными и удобными при 
анализе развиваемой мощности и экономичности двигателей.

Различные комбинации х. с. с. оказывают большую помощь 
при исследовании совместной работы двигателя и потреби
теля.
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Рис. 108. Нагрузочная характеристика двигателя 
Фольксваген
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Рис. НО. Нагрузочная характеристика двигателя Форд-8

Q)

Рис. 111. Нагрузочные характеристики двигателей Фиат-600 (о). 
BMW-600 (б)

5)
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Прежде чем изложить метод расчета и построения харак
теристик, рассмотрим методы расчета некоторых наиболее 
важных величин.

1. РАСЧЕТ ИНДИКАТОРНОГО К. П. Д.

Для любого типа двигателя можно применить известную 
формулу

V¡ = — дт? j Ѵ\ѵ V« Ѵг Vd- (102)

Рекомендуется для бензиновых двигателей zi= 1,25; rj1(Z =0,96, 
•/¡а определяется по экспериментальному графику (рис. 59, а); 
для дизелей п= 1,22; T]llz =0,9, v¡a —по экспериментальному 
графику (рис. 59, б).

Значения коэффициентов тіАи тщ приведены в первом раз
деле.

В связи с тем, что при снятии или при расчете X. с. с. пере
менной величиной является только а, формулу (102) можно 
представить в виде

rfli = Ѵ'7/*- (103)
Имея в виду, что при cc=const между г|; и т) z* существует 

линейная зависимость, представим уравнение t¡¡ — тц*- в ви
де универсальных графиков рис. 112.

Прямые т| і = f Cfy*), соответствующие а=0,6; 0,7; 0,8; 0,9; 
1,0, предназначены для д. в. с. с искровым воспламенением.

2. РАСЧЕТ ИНДИКАТОРНОЙ МОЩНОСТИ

Используем для расчета =f(a) формулу

30 . . г, ■( V и
632 ¿n а V k h

Заметим, что для углеводородных топлив, на которых работа- 
30 н----- -  — =33,2—33,9. Примем эту величину, рав-

Ln
ют д. в. с.

632
ной 33,6.

Имея в виду, что
Vi =Т1/ ' Va,

_ 1,15 e—
PkѴѵ ъ= Vvo т/ÇPo y Tk 1,15 e—1

и, вводя обозначения nk = — и&т=—, будем иметь
Po Po
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N¡ =33,6
Y*
— n-fii*Ї0.кА 

a

i , c 8 T1,15 є-------
_______

1,15 є— 1 '

Далее объединим постоянные величины

Á' = 33,6.7¡/. ИЛ-І0- ут-о
1,15 є— 1

и величины, зависимые от числа оборотов

К(л) =Tlt'O "!îA’
1,15 е— —
_______

VTk — rívo
1,15 е —ô т

После подстановки исходная формула запишется как

Ni = K-Kw — • ".
а

Значения величин и — для различных типов двигателей 
a

приведены на рис. 59.
Для ускорения расчета характеристик можно создать уни

версальные графики. В этом случае

N.= Nt = — -и.

Заметим, что в случае необходимости величину N¿ можно пре
образовать в безразмерный параметр. Для этого правую и ле
вую части формулы надо умножить на & . Тогда

У g ' Tk
— п ■ D ~ N¡D 1 " = г------ и N, = ‘ ,

VgRT, ygRTk K-K{nì

и в безразмерных параметрах —

N,= n. Ъ

Далее расчет характеристик по составу смеси двигателя 
с приводным компрессором можно выполнить в следующем по
рядке:
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1. Зная величину щ*, из графиков (рис. 112) устанавливаем 
'ii =f(«) Для “і- «2, аз и т. Д.. Из графиков на рис. 59, а, б
определяем —.

а
2. Подсчитываем постоянную

A' = 33,6-q/ Ѵ„ f0 Ут0
1,15 e—1 = 700 1,15 e— l'

3. Для /?fc=consl и оборотов ii\, ii2, п-і и т. д. подсчитываем 
величину Л'(л), принимая к* =f(n) =const.

4. Для принятых в п. 1 и 3 значений а и п рассчитываем N¡ 
и далее определяем N¡= N¿-K-K(n)- Результаты сводим в 
табл. 9.

Таблица 9

п

а
ЯІ aî “з “ч а5 «S

It,

>>г 1 Í

"ч

"6

5. Подсчитываем мощность трения. Известно, что Nг не за

висит от а, поэтому Nr =А.п2 или Nr= Nr0 0,65 +

6. Имея в виду, что q¿ не зависит от оборотов, определяем 
для каждого значения а величину индикаторного удельного 
расхода топлива

= 632 Í кг \
Ни q. [э.л.сл. /

7. Подсчитываем мощность, потребляемую приводным на
гнетателем J

д, (л. с.).
3600-75 -
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Так как ¿ад = • нй=Лл/і2, то Nзависит примерно от куба

оборотов, а также и от коэффициента избытка воздуха а.
8. Определяем эффективную мощность двигателя

Nc = Ni—Nr~Nk (л. с.).

Рис. 113. Изменение удельного расхода топлива и 
мощности двигателя по составу смеси при различ

ных значениях числа оборотов

Результаты расчета Ne=f(n, а) сводим в табл. 10 и наносим 
на график (рис. 113), где приведены характеристики в широ
ком диапазоне изменения состава смеси, что возможно в слу
чае применения форкамерно — факельного зажигания.
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Таблица 10

п
а

“і «2 а4 “6

»,

Пі
«6 1 1 1 1

9. Для каждого значения п и а определяем механический 
к. п. д.

Результаты расчета удобно представить в виде таблицы.
10. Определяем удельный эффективный расход топлива

'Пт

V. ЭКОНОМИЧЕСКИЕ ХАРАКТЕРИСТИКИ

Эти характеристики имеют особенно большое значение для 
дизелей, которые обладают возможностью широкого диапазо
на регулирования мощности изменением состава смеси. Одна
ко и для карбюраторных двигателей характеристики раскры
вают все возможности повышения экономичности и наиболее 
экономичной регулировки двигателя.

1. ЭКОНОМИЧЕСКИЕ ХАРАКТЕРИСТИКИ ДИЗЕЛЕЙ

Полученные расчетом или снятые с двигателя х. с. с. 
перестраивают для ряда постоянных мощностей Ne , 0,9 Ne , 
0,8 N ер, 0,7 Nep и т. д.

Порядок перестроения показан на рис. 113.
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В результате получаем характеристики, приведенные на 
рис. 114.

Полученные характеристики дают возможность представить 
закономерности изменения удельного расхода топлива в зави
симости от а g„=/(a) при Ne = const, а также установить 
режимы максимальной экономичности для каждой рассматри
ваемой мощности.

Характеристики, представленные на рис. 114, позволяют 
также установить программу регулирования двигателя на мак

симальную экономичность.

Рис. Í14. Изменение удельного рас
хода топлива и числа оборотов ко
ленчатого вала в зависимости от 
состава смеси при постоянной мощ

ности

Характеристики мак
ай м ал ь ио й экономичности 
представлены нарис. 115.

Однако не каждый по
требитель мощности мо
жет работать на всех ре
жимах с максимальной 
экономичностью. Так, на
пример, если потребите
лем мощности двигателя 
является 'ИИінт, то закон 
изменения мощности по 
оборотам представляет со
бой 'кубическую параболу

или
Nc = С-п3

N =Сп 3 ,¥елш —'-'Ітах ■>

тогда
N.

Nei
откуда

N.
N.

п

В этом случае очень 
важно правильно выбрать 
расчетные обороты, учи
тывая приближение кри
вой Ne=f(a) к макси
мально экономичной.

На рис. 114 показано изменение оборотов и удельного рас
хода топлива в случае, если потребителем мощности является
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Рис. 115. Характеристики максимальной экономич
ности

Рис. 116. Характеристики максимальной эконо
мичности двигателя при работе на винт
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винт. Как видно, протекание кривой Nn—Cn3 близко к макси
мально экономичной регулировке. В этом случае программа ре
гулирования двигателя может быть получена перестроением 
характеристик рис. 114. Она показана на рис. 116.

2. ЭКОНОМИЧЕСКИЕ ХАРАКТЕРИСТИКИ 
ДВИГАТЕЛЕЙ С ИСКРОВЫМ ВОСПЛАМЕНЕНИЕМ

В связи с тем, что у этого класса двигателей регулирование 
мощности осуществляется качественно-количественным мето
дом, необходимо иметь целую серию X. с. с. для различных по
ложений дросселя.

Положение дросселя можно оценить и проконтролировать 
Рквеличиной я4 = —, где рк—давление смеси перед впускным 
Po

клапаном.
Рассмотрим метод расчета х. с. с. и экономических характе

ристик для двигателя без наддува.
1. Задаемся величинами лк, которые бы исчерпывающе оп

ределяли положение дросселя в рабочем диапазоне режимов 
двигателя.

Например, я к = 1,0; 0,9; 0,8; 0,6; 0,4.
2. Рассчитываем индикаторную мощность.

Определяем Æ=700 ——.
1,15е—1

Для каждого значения лк и заданных оборотов определяем
Л (л)

К(«) — TJitq
l,15ejtft—1

ѴТк

Этот коэффициент является составляющей частью при опреде
лении изменения коэффициента наполнения в случае примене
ния наддува. Можно с достаточной логичностью считать, что 
дросселирование продолжает изменение давления наддува в 
сторону рк<ро, и если не учитывать потерь на завихрения за 
дросселем, то принятая формула применима и для этого 
случая.

В случае отсутствия нагнетателя Тк — То— const, r\vo = f(ti)', 
эта зависимость обычно задана в виде графика.
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Таблица 11

п
‘'¡С 1.0 0,9 0,8 0,7 0.6 0,5 0,4

1
п2

»3

п.. .
lililí

Результаты расчета удобно свести в табл. 11.
Задаваясь значениями а для оборотов nt, п3, п3 и т. д., опре-

л?деляем величину /Vz= —л, и для каждого значения яА,подсчи- 
а

тываем индикаторную мощность
УѴ,- =f(a, ti).

Результаты сводим в табл 

Для зтА = 1,0.

Таблица 12

12 и 13.

Для я* =0,9 и т. д.

п
а

0,7 0,8 0,9 1,0 1,1

к,

П-2

п3

3. Определяем Ne =N¡—Nr.
Мощность трения зависит только от оборотов Nr=An2. Ре

зультаты расчета следует свести в таблицы.
4. Для каждого значення а определяем индикаторный 

удельный расход топлива

632------ •
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5. Определяем удельный эффективный расход топлива ge 
для каждого лк, п и а

УѴ,-¡r = O' . -- í
‘ Ne .

Результаты удобно свести в таблицу.
6. По данным и. 3 и 5 строим графики х. с. с. (рис. 117).

Рис. 117. Изменение мощности h расхода топлива по составу смеси при по
стоянных числах оборотов двигателя

7. Для каждого значения як характеристики по составу 
смеси перестраиваем в экономические. Например, на рис. 118 
показаны характеристики для лк =0,8.

8. Имея для каждого значения лк характеристики макси
мально экономичной регулировки, подобно рис. 119, для дан
ного потребителя мощности можно установить наивыгодпеп- 
шие режимы работы двигателя. Для этого характеристики 
Ne=f(n) для всех лк сведем на одни график (рис. 120), на ко
тором нанесены мощности потребителя.

N с потребит* (^) •

Точки пересечения представляют собой папвыгодненпіпе ре
жимы работы для данного потребителя.

9. Полученные результаты представляют собой режимы 
наивыгоднейшей регулировки двигателя для данного потре
бителя мощности.
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Применение наддува, создаваемого п. ц. н. или турбоком
прессором, оказывает влияние лишь на величины itft, К(п)- 
В случае и. ц. и. появляется мощность, затраченная на привод

Рис. 118. Изменение удельного 
расхода топлива и числа оборо
тов по составу смеси при посто

янной мощности двигателя
(”й =0,8)

Рис. 120. Наивыгоднейшне режимы работы 
двигателя с потребителем при различных 

числах оборотов и положениях дросселя

Лишь расчет этих величин и отличает характеристики дви
гателей с наддувом. Исходя из этого, рассмотрим методы рас
чета этих величин, после чего не представит трудности прове
сти расчет и характеристик.
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1. Известно, что
3,5

Го 102,5
+ 1

В то же время располагаемая адиабатическая работа центро
бежного нагнетателя

отделяя постоянные,

•^ад —
g

2 — 
rt2 H/„

60
где i — передаточное число от коленчатого вала к колесу на
гнетателя, т. е. пь = і-п.

В первом приближении можно допустить, что

нЛ =/(п) = const,
тогда

g \ 60
= const = Ck И ¿ад =Ск-Ч2.

Подставляя в формулу лА, будем иметь

с*-"2
102,5 То

3,5
(104)+ 1

Таким образом, перепад давления я„ пропорционален квад
рату оборотов коленчатого вала или колеса компрессора. Ес
ли п-редставить яk=f(n) в виде графика, то будем иметь 
кривую на рис. 122.

Как видно из формулы, только при п = 0, як = 1,0, т. е.
— р0. В остальных случаях п>0, як >1,0 и двигатель работает 
с избыточным давлением рк >ро.

В дизелях в пределах рабочего диапазона режимов избы
точное давление воздуха от компрессора используется пол
ностью. В этом случае при расчете характеристик, при изме
нении оборотов следует учитывать характер изменения 
приведенный на рис. 122.

При дросселировании двигателя с количественно-качествен
ной регулировкой следует использовать тот же способ, что был 
рассмотрен для безнаддувного варианта. В этом случае необ
ходимо задаться несколькими значениями jtft, начиная от рас
четной величины. Например, зтй=2,0, тогда задаемся як—2; 1,6;
196



Рис. 121. Оптимальные значения чисел обо
ротов «опт.. состава смеси аопт. и расхода 
топлива при различной нагрузке дви

гателя

Рис. 122. Изменение степени повышения 
давления в приводном нагнетателе в зави
симости от числа оборотов коленчатого вала
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1,2; 1,0; 0,8; 0,5, а далее расчет пойдет в том же порядке, что 
и приведенный ранее.

2. Известно, ЧТО при изменении JT* = f(n)’ будет изменяться 
и температура воздуха на выходе из компрессора Тк

или

Тк = Г0 + Д7, но ДГ = Ь„
102,5 ■ 7)ад

Д7=
102,5 g т)ад 

После известного преобразования будем иметь

1
ДГ = к-Рк-і

60 102,5 -g 7¡¡1;
■її1.

С достаточной точностью можно считать отношение — = const,

обозначив
к-РІ;-і,

60
1 нл----------  * --- = Лт>

102,5- g т;ад
запишем:

Д7’=7<т-/г2 и Тк То+Кт ti?.

Если известно ДГном на номинальном режиме, то

Д7=ДЇ „ом
п„

п V

3. Если наддув двигателя осуществляется п. ц. н., то вели
чина /C(n) запишется:

l,15-e-Kfe—1
ѴУ

К(л) =11 ”0

Здесь тіщо— коэффициент наполнения двигателя без нагнета
теля при полном открытии дросселя (по внешней характери
стике). т| и0 =f(n) обычно нам известен. Величины лк и Тк мы 
можем подсчитать, таким образом, изменение Â(n)=f(^) может 
быть просчитано, а следовательно, может быть просчитана и

N¡ Ñ¡ =f(a, п,лк).
4. В этом случае мощность, затраченная на привод нагне

тателя, рассчитывается без труда.
ДА = g¡-O--L0- Ьал

k 3600-75
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5. Далее определяем эффективную мощность Ne=N¡ — 
Nr —N k и эффективный удельный расход ge = gt

Ne
По этим данным и строятся экономические характеристики.

ПРИМЕР РАСЧЕТА ХАРАКТЕРИСТИК ПО СОСТАВУ СМЕСИ

Для четырехтактного восьмицилиндрового двигателя, имею
щего основные размеры и параметры:

Ne — 240 л. с., п = 2100 об ¡мин, £>=130 мм, Vh = 14,86 л, 
5=140-илг., е=16,5, сс = 1,46.

Необходимо рассчитать и построить ХСС и определить наи
выгоднейшие режимы работы.

1. Определяем индикаторный к. п. д.

Для дизелей г) \ѵ =0,9, Tifc =1,0, ъ— по графику (см. рис. 59), 
0,5()>—15) =, 0,5(13-15)

100 100
Тогда

=0,41

Vi = т] =0,41 Tfe.
Результаты расчета ц i=f(a) сводим в табл. 14.

Таблица 14

а 1,2 1,3 1,4 1,5 1,6 1,7 1,8 1,9 2,0 2,1 2,2

0,89 0,94 0,9681 1,0 1,025 1,05 1,07 1,085 1,098 1,108 1,115

Ъ 0,365 0,385 0,397 0,41 0,42 0,43 0,439 0,445 0,45 0,454 0,457

2. Расчет индикаторной мощности. 
Известно, что

= —632 ■Ѵѵ-Чо-Ѵн-11 {л.с.},
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но

=^33,6,10= 1.225 [кГ/м3], Vh = 0,01486 м3, ^*=0,41.
632 ¿o

Подставляя в формулу, будем иметь

Nt = 33,6-0,41 -1,225-0,01486-^. А -л, 
а

но
— -ti 

а

тогда
Л/г =0,251

Величину T]j, =f(n) берем из экспериментального графика 
рис. 123, полученного для двигателя ЯМЗ-238.

Рис. 123. Коэффициент наполнения при различных числах оборотов двига
теля ЯМЗ-238

По своим конструктивным данным и параметрам рассчиты
ваемый двигатель очень близок к ЯМ.3-238. Поэтому можно 
воспользоваться зависимостью т)и =f(n), снятой с этого двига
теля. С достаточной точностью можно допустить, что т]о не за
висит от коэффициента избытка а.

Поэтому 0,251 т)^ =f(n).
Результаты расчета этой величины сведем в табл. 15.
Из графиков рис. 59, б устанавливаем для каждго значения

а величину —, после чего рассчитываем Nt =f(n, а). Резуль- 
а

тэты расчета сводим в табл. 16.
200



23
00

0,
79

1

0661
‘0

22
00

0,
80

2

0,
20

13

21
00

018*0 0,
20

33

ОооCM 0,
81

8

0,
20

53

19
00

0,
82

4

0,
20

68

Оо
00

СОсо ,2
08

3

о О
1«

16
00

0,
83

6
I 0,2098

ооть 0,
82

4

0,
20

68
1

§см ,8
02

,2
01

3

О С

о
8

,7
65

0S6I

О с

ÇJ
С

р-

25
1 •

О

Ö
e'

u«.
Il

l£

CO см оо со CM 00 со00 ю оо см СП СО см СП
со" CO СП о см CM со 3 м<"о О о coю CO ь- оо СП СП о о хХXX

со 00Th 06 ,6
4 22 s 00 ,9
6 00со

г- co Ст) Th СМ co" ю Ь- хх
см co со Th to о ю о соЮ co г- со СП о о хХ

~~ XX

о СПо 00 со »X см хх о 00
<п oo" od оо" оо" со" оо" см ь-"Th IO со ь- 00 М" СП ю ою co h» со СП о о ■< см

CM

,5
4 со 00 СП о смчч co ь- СП о см со

хх to’ СП со ь- ІО см СП со"00 СП см 00 Th О) toto co г- СП о о —Ч см

Th 00 со Th см со о « 00CM о СП со 00 см со
Th co см" сп" СП оо" 00 ь-"сп со ю со см 00 Th оLO b- 00 СП о хХ —ч СМ соXX

Th 00 см со со тиIх- CM ь- со оо со тг СП
Th оо" со ю" ь-“ 00Th СО оо XX ь» СО о юco b- 00 СП —X см см со—ч

CM Th СО 00 Th СО см
CO 00 СП о см см со
о coCO со" Th’ со 1—“ ю <ПСП см ю 00 Th о
CO со о CM см со тг•-И

о со Ь- г- со о ь-
Ьч 0,

0 со
со" 6,

6 о,
о"

о
со"

со
со" о"

со
со"co о со со о со со о соcoco 00 о о см см со Th Th

00 со Th см со Th 00
Th co СП СМ ю со 00, СП о.

СП ь-‘ со" Th“ со смСП см со о Th 00 ю см
co 00 СП •—1 CM со со Th юXX • *■“*

см Th со 00 СП см смXX Гч со СП to 00 СО ю оо
co ь-Г см со" XX со" о" оо" о’CM со ю о Ь"> тг СПh- оо о co со Th ю ю

Th 00 см co со о Ь- Thr- о со г- о см Th ю ь-
о" оо со" to СП со п-‘

Th сп со 00 co о 00 іо st"- 00 о co тг Th ю

000

00 оо

00 оо

00 оо 8 8
см Th со оо СП о CMсм СМ 23

00
 

'7
05

,9
1 I 1

66
3,

13
 I 1

59
0,

22
 I 1

53
3,

33
 I 1

47
3,

38
 | 1

42
0,

71
 I 13

67
,1

2 I 1
31

3,
53

 I 12
62

,7
 I 213

,4
8 I 1

16
5,

64

201



b-
га
=r 2,

2 97
,3

12
2,

4

14
6,

7

17
0,

1

0*061 19
9,

1

20
8,

1

21
6,

4

22
4,

5

23
2,

0

ти
па

 18
23

00

9*99

VO ѴО
H CO- ю

г-Г
о
сч"

СЧ
ь-’ 8,

4 м*
Г*»" 6,

8

5,
3

3,
8 tO-

Т 
а Оо СП- о сч to г* СП о СЧ со сч осч сч сч СЧ сч сч СО

СО о СО- СП — СО- оо to" СЧ СП ”ф* ю" to’ ю’ со" о LOО со ю оо о сч со Tf іО

55
,

сч сч сч сч СЧ сч сч

г- о ь- *4 ю 00 СП ■'ф. СЧ
oi" оо" ю"

22
4 со сч" —-« о со

о со СО СП СЧ сосч 24 юсч
СОсч осч 50

,

со Ю 1 СП СО 00 со _ч о СЧоо со сч о сч со" со"

26
3, сч о

м* г- СП счсч й ’’Фсч 25
г-—сч СП to"

г*-
CO
CO"

СЧ-
СП

00-
оо"

Tf
г-?

СО-

2,
7

3,
6 Ь-

со" 3,
6 г-

сч" оо
СОг—

’ö' — г- осч сосч сч toсч сосч г-сч
оосч оо о-ч*-<г

T
——

СО •о
со" 4,

8

5,
5

ю"
сч
о" 3,

0

3,
5

3,
7 СЧ-

со" оо
СЧ
сч"сч ю оо • іо со Г- ОО со сосч сч сч сч сч сч

о о оо о о со со СО- о сосоto 00 со" со’ о" сч со" Tjd to ю" о 24
,1

сч со СП счсч юсч сч І*-.сч СОСЧ СПсч
осо 2

00
сч" 7,

0 СЧ-
o’ сч" °ісп 3,

9

5,
2

6,
2 ю

со’ оо
СЧ

со СО о сч to ОО СП О сч оосч Ol сч сч сч со со

CO

8*8 Г-- Tf-
сп 2,

7

тГ 5,
7

8,
7 сч

о"
О- оо ,5

8

со г- о г- 00 СП О сч со о СЧ
сч сч сч сч сч со со со

-ф сч о t со г- ю со
СЧ сч СПг- СПм* 00г-. СП 3 СО оо’сч СПсосч сч сч сч со со со со

с
tí /

10
00

12
00

14
00

16
00

18
00

19
00

20
00

21
00

22
00

23
00

/ с

Та
бл

иц
а 1

7

202



203



Рис. 124. Изменение мощности и удельного расхода 
топлива по составу смеси при постоянных числах 

оборотов
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Рис. 125. Изменение числа оборотов и удельного расхода топлива 
по составу смеси при постоянной мощности
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Далее определяем N¡ =0,251 • N¡ Результаты расчета 
приводятся в табл. 17.

3. Подсчитываем мощность трения.

Nr = А • zi2;

Nr = Nrp ï'r-V,,-"
900

{л. с.),
% ”

Рт =0,3 + 0,12 izn.cp (кГ/см2)', Рг = 0,3 + 0,12-9,8=1,6 zcf/«i2,.

А =

2100-14,86-16
900

= 55,48 л. с.;

Nr 55,48 
4,41 ■ ІО6

1,26г ІО-6.

Результаты расчета представлены в табл. 18.
4. Определяем Ne и tj„,.

N =N-—N -пíV е i п bn . т •
N,-

Рис. 126. Наивыгоднеіішие режимы работы двигателя

Используя данные табл. 17 и 18, определяем Ne=f(n, а), 
а далее и r]m . Результаты расчета сводим в табл. 19.

5. Подсчитываем индикаторный удельный расход топлива
206



Та
бл

иц
а 2

0

сч
b-LOф со

сч о о
СО

сч’

' 
0,

45
4

1 ¡ 131
,1

о юф СОсч о счсо

05
юфф 00
о со"со

00
05соФ со
о юсо

Г- соф
о оосо

СО
сч

ь-
о 5

LO ф сч
о ю"ф

ф
ь-
05со о
о ою

CO
ю
00со со
о фю

сч
юсосо
о’

16
3,

1

ti

сч
та
Я
Я
ч

>о
та
Н

т

сч
сч

о
сч’

сч со со сч 00 ф сч
оо" сч со’ — со’ оо’ —ч ф
ф ю ю со со со г-.—

со ІО 05 со о
00 сч" со’ о’ LO г- о соф ю ю ср CD со г- г-

—,

оо со СО 00 ф ю 00 ю
00 сч со о’ lo" г- 05* сч’ф LO ю со СО СО СО г-

""

00 ф сч сч со ь. о ф
оГ со' 1". —, LO г- о сч
ф ю LO СО СО СО t”- г»

*“■’ —,

сч со сч сч сч сч СО ь-
— ■ф" 00 сч со со’ о счLO ю ю со со со Г-’ Г“

ф со сч о СО 05 о сч
со со’ о ф" г- О)" сч фю іо СО со СО СО г- г-

00 05 ф о 05 00 05 05
со’ 05’ со' 1-- о’ сч ф со
LO ю со со С4*» г- Г--

™

о СЧ- ю о г- со. о
о" со’ со’ о со lo’ оо 05со СО со г- t*- г- 1"- г-
—«

со оо О- со сч о
ф Г-- —-> ф со’ о сч фсо со г- I"-. г- оо 00 оо

со о со г- со 00 05
05* сч’ ю оо’ сч’ ф ю'
СО I'— г- 00 00 00—

со 00 , со г- ф сч о
о ф —, со lo" b“оо оо 00 05 05 05 05— — -,

о о о о о о о оо о о о о о о оо сч ф СО 00 05 о —,сч сч

о
Г->"г-

Г--
ю’Г*-

ь--
фr-

ф
сог*.

О)г-

t'--
00

сооо

05
соо>

23
00

 I 201,1 
I 191

,8
 I 188,0 

I 183
,8

 
| 181

,4
 

| 178
,7

 
| 177

,5
 

| 177
,2

 
| 177

,6
 

| 178
,4

 I 180,0

207



632 59,5
Ни ■ 'Ii Vi

(г/э.л.с.ч..)

Результаты расчета приведены в табл. 20.
6. Определяем эффективный удельный расход топлива

0,
ge = — (г/э.л.с.ч). Результаты расчета gc=f(n, «) сведены 

Ѵт
в табл. 21.

По данным табл. 19 и 21 строим х. с. с. (рис. 124, 125).
Из этих графиков устанавливаем для каждого значе

ния мощности минимальный расход топлива gemm и соответ
ствующие ему обороты п и коэффициент избытка воздуха а. 
По этим данным строятся графики наивыгоднейших режимов 
работы двигателя (рис. 126).
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