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ВВЕДЕНИЕ
Двигатели внутреннего сгорания (ДВС) в настоящее время получили широкое распространение во многих отраслях народного хозяйства. Они используются в качестве силовых установок для тракторов, автомобилей, мобильной сельскохозяйственной, строительной, мелиоративной и другой техники.
Рост выпуска ДВС остро ставит проблемы их качественного совершенствования, в основе которых – увеличение мощности, снижение расхода топлива, дымности и токсичности отработавших газов, улучшение эксплуатационных показателей и т.д.

Достижение высокого моторесурса и высоких эксплуатационных показателей двигателя в значительной степени определяется эффективностью отдельных процессов, протекающих в цилиндрах. Повышение удельной мощности лимитируется надежностью работы двигателя в связи с увеличением тепловой и механической нагруженности основных деталей цилиндропоршневой группы и кривошипно-шатунного механизма. 
Расширение области применения ДВС и ужесточение нормативных требований во всех странах мира требует решения вопросов ограничения дымности и токсичности отработавших газов, возможности работы на альтернативных видах топлива. 
Улучшение условий труда связано с обеспечением повышенных требований к уровню шумности и вибрации, а также к пусковым качествам при работе в различных климатических зонах. Потребление в возрастающих масштабах жидкого углеводородного топлива выдвигается в ряд актуальнейших задач дальнейшего повышения топливной экономичности.

В настоящем учебном пособии изложены основы теории и динамики двигателей. Дисциплина является одной из базовых, которые определют профессиональный уровень знаний отраслевого специалиста.

Учебный материал состоит из двух разделов: «Теория двигателей» и «Динамика двигателей». В основу теории положено изучение рабочего цикла  поршневых двигателей внутреннего сгорания с внешним и внутренним смесеобразованием. 
Раздел «Динамика двигателей» включает расчеты кинематики и динамики кривошипно-шатунного механизма, а также анализ уравновешенности двигателей.

Учебное пособие предназначено для студентов высших учебных заведений, обучающихся по агротехническим и автотранспортным специальностям.
Основные эксплуатационные требования к автомобильным 
и тракторным двигателям

Основные эксплуатационные требования сводятся к обеспечению максимальной производительности трактора и автомобиля при минимальной стоимости выполняемых ими работ и обеспечении условий экологичности, надежности и безопасности. Эти общие требования достигаются следующим образом:
1) развитием двигателей необходимой мощности при различных скоростных и нагрузочных режимах автомобиля или трактора, возможностью повышения мощности без серьезных конструктивных изменений, обладанием хорошей приемистостью при трогании с места или  изменении режима работы;
2) обеспечением требуемых экологических показателей; 

3) уменьшением габаритных размеров двигателя и снижением его доли по габаритам и массе в конечном изделии;  
4) максимально возможной экономичностью работы двигателя на всех режимах работы по топливу и маслу (снижение расхода масла на угар);
5) упрощением конструкции двигателя, что благоприятно сказывается на условиях выпуска, последующих технических обслуживаниях и ремонтах в условиях эксплуатации;
6) снижением производственной стоимости, которая достигается за счет обеспечения высокой технологичности изготовления деталей и применением полноценных заменителей металла; 

7) обеспечением высокой надежности и долговечности в условиях эксплуатации;
8) максимальным целесообразным уравновешиванием двигателя и обеспечением необходимой неравномерности  крутящего момента и частоты вращения коленчатого вала.
Развитие двигателей внутреннего сгорания
Первый двигатель внутреннего сгорания, пригодный для практической эксплуатации, был создан в 1860 г. французом Э. Ленуаром. Это был двухтактный двигатель, работавший на светильном газе и имевший золотниковое газораспределение. Его  КПД был близок к КПД паровой машины  – 4…5%.
В 1862 г. французский изобретатель Бо де Роша предложил использовать в двигателе внутреннего сгорания четырехтактный цикл: всасывание, сжатие, горение и расширение, выхлоп.

Эта идея была использована немецким изобретателем Н. Отто, построившим в 1876 г. первый четырехтактный двигатель внутреннего сгорания. КПД  такого двигателя достигал 12%, что превосходило значения, полученные при использовании двигателей всех предшествующих типов.

В 1885 г. Г. Даймлер (Германия) построил мотоцикл с бензиновым двигателем, а в 1886 г. К. Бенц – трехколесную повозку. Примерно в это же время в индустриально развитых странах (Франция, Великобритания, США) создаются автомобили с двигателями внутреннего сгорания.

Бензиновый двигатель, предназначенный для воздухоплавательного дирижабля, был изобретен раньше двигателя Даймлера капитаном русского флота И. С. Костовичем.  В 1879 г. И. С.  Костович доложил на заседании Первого русского общества воздухоплавателей о сконструированном им двигателе, который был изготовлен в Петербурге на Охтинской судостроительной верфи. Он представлял собой восьмицилиндровый бензиновый двигатель мощностью 80 л. с. Двигатель имел рекордно малый для того времени удельный вес – 3 кг/л. с. Горючая смесь приготовлялась в специальном смесителе (карбюраторе) и воспламенялась от электрической искры, получающейся в момент разрыва цепи тока низкого напряжения. В связи с тем, что двигатель И. С. Костовича разрабатывался  военным ведомством и широкой огласке не предавался, приоритет создателя первого двигателя внутреннего сгорания, paбо-тающего на жидком топливе, сохранился за Г. Даймлером.

Начиная с 1885 г. получают распространение двигатели, работающие на керосине и более тяжелых сортах жидкого топлива нефтяного происхождения.

Почти одновременно с И. С. Костовичем крестьянином Горбатовского уезда Нижегородской губернии П. И. Осокиным был изобретен и построен керосиновый двигатель.

В 1890 г. на Московском машиностроительном заводе им. Е. Я. Бромлея был построен четырехтактный керосиновый двигатель, а его серийное производство было начато в 1892 г. на механическом заводе Э. Нобеля в Петербурге. Сначала этот завод выпускал четырехтактные керосиновые двигатели, а позднее была создана оригинальная конструкция двухтактных двигателей. Коэффициент полезного действия этих двигателей составлял 13...16%.

В последней четверти XIX столетия в результате работы многих изобретателей и конструкторов были в основном установлены все принципиальные положения, определяющие дальнейшее развитие двигателя внутреннего сгорания, а также сформулирована принципиально новая задача по максимальному приближению цикла, осуществляемого в цилиндре двигателя внутреннего сгорания, к циклу Карно. На основании этого немецкий инженер Р. Дизель решил создать более экономичный двигатель. Для своего двигателя в качестве топлива он решил применить угольную пыль. В 1892 г. Р. Дизель получил патент на двигатель, в котором, следуя циклу Карно, предложил высокое сжатие и расширение при постоянной температуре. Первый двигатель Р. Дизеля, построенный в 1893 г., показал ошибочность его теоретических расчетов. Сначала пришлось отказаться от применения угольного порошка и перейти на керосин, а затем от сжигания топлива при постоянной температуре, так как при этом, несмотря на высокий расчетный КПД, мощности двигателя хватало только для режима холостого хода. Кроме того, пришлось дополнительно ввести охлаждение стенок цилиндров, поскольку теплоиспользование оказалось не таким полным, как рассчитывал Р. Дизель. Первые двигатели с воспламенением от сжатия имели специальный аппарат (компрессор) для приготовления сжатого воздуха, который использовался для подачи топлива в цилиндр.
В 1897 г. один из двигателей Р. Дизеля, испытанный профессором Шретером, имел эффективный КПД 25%, превысивший КПД других тепловых двигателей того времени.

Э. Л. Нобель приобрел лицензию на производство двигателя Р. Дизеля, и в 1899 г. был построен первый в мире двигатель Дизеля, работающий на тяжелом топливе – сырой нефти, показавший мировой рекорд по топливной экономичности – 221 г/(л. с.∙ч). За границей этот двигатель называли  «русским двигателем».

Развитие двигателестроения в России в начале XX столетия шло быстрыми темпами и привело к решению важных задач в этой области. Был построен двигатель, работающий на сырой нефти, применена бескрейцкопфная конструкция двигателя, получившая впоследствии повсеместное распространение. В результате работ отечественных дизелестроителей был сконструирован двигатель с реверсивным механизмом (подводная лодка «Минога», 1908 г.).

Хотя компрессорные дизели имели хорошую экономичность, их широкое распространение на транспорте ограничивалось из-за повышенных размеров и массы вследствие необходимости иметь компрессор для получения сжатого воздуха.

Среди русских создателей двигателей внутреннего сгорания необходимо отметить конструктора Сормовского завода Г. В. Тринклера, который в 1896 г. сконструировал двигатель с запальной головкой, а в 1904 г. запатентовал устройство, позволяющее перейти к бескомпрессорному двигателю. Созданные им двигатели «Тринклер-моторы» долгое время выпускались заводом «Русский дизель».
В течение 1899–1908 гг. русский инженер Я. В. Мамин внес существенные изменения в конструкцию дизельного двигателя. В этом двигателе было реализовано повышенное давление сжатия воздушного заряда и  распыливание топлива за счет кинетической энергии его струи без применения сжатого воздуха, в результате чего мощность дизеля достигала 25 л. с., а  удельный  вес  двигателя снизился  с 224 до 20…25 кг на 
1 л. с. развиваемой мощности. 

Дальнейшее развитие двигателей внутреннего сгорания связано с именами Г. Даймлера, К. Бенца, Рикардо, А. Джожда, Г. Гюльдена и др, а также российских ученых Н. Р. Брилинга, Е. К. Мазинга, А. А. Липгарта, Г. Г. Калиша, В. Ю. Гиттиса, И. М. Ленина, А. С. Орлина, Б. С. Стечкина и др.

Выдающийся русский теплотехник В. И. Гриневецкий впервые предложил метод теплового расчета, которым широко пользуются и в наши дни. Примером смелого инженерного решения служит предложенная им поршневая машина с двухступенчатым сжатием и расширением – прообраз комбинированного двигателя внутреннего сгорания.
Член-корреспондент АН СССР, заслуженный деятель науки и техники РСФСР, доктор технических наук, профессор Н. Р. Брилинг является основоположником теории автомобильных двигателей. Известны его исследования по изучению теплопередачи в двигателях. Под его руководством сконструированы перспективные быстроходные дизели, ряд оригинальных авиационных и автомобильных двигателей. 
Н. Р. Брилинг – автор первого учебника по двигателям внутреннего сгорания на русском языке. 

Заслуженный деятель науки и техники РСФСР, доктор технических наук, профессор Е. К. Мазинг, развивая идеи своего учителя В. И. Гриневецкого, усовершенствовал методику теплового расчета двигателей, исследовал вопросы генерирования газа и его использование в двигателях. Большое значение имеет диаграмма Е. К. Мазинга, позволяющая наглядно представить неполноту сгорания топлива в двигателях.

Академик АН СССР, профессор Б. С. Стечкин, выдающийся ученый в области гидроаэромеханики и теплотехники, ученик Н. Е. Жуковского, чьи  труды в области термодинамики и газовой динамики лопаточных машин широко используются в теории и практике поршневых и комбинированных двигателей внутреннего сгорания, внес вклад в исследование индикаторного процесса двигателей. 

Академик Н. Н. Семенов, работая в области изучения процесса сгорания топливно-воздушной смеси, разработал новую теорию ее сгорания, наиболее полно объясняющую те явления, которыми сопровождается процесс сгорания.

В настоящее время развитием теории двигателей внутреннего сгорания занимаются высшие учебные заведения, научно-исследовательские институты, конструкторские бюро заводов, выпускающих автотракторную технику.
Классификация двигателей

Современные двигатели внутреннего сгорания можно классифицировать по следующим основным признакам.

1. По способу воспламенения смеси:

- с самовоспламенением от сжатия (дизели);

- с принудительным искровым зажиганием (ИЗ) (бензиновые и газовые);

- с комбинированным воспламенением (например газодизели, у которых горючая смесь поджигается за счет самовоспламенения небольшого количества (10…15%) жидкого распыленного запального топлива);

- с форкамерно-факельным зажиганием, когда смесь в специальной дополнительной камере сгорания воспламеняется искрой, а в основной камере – от пламени из дополнительной камеры.
2. По способу смесеобразования:

- двигатели с внутренним смесеобразованием, в которых горючая смесь образуется внутри цилиндра в процессе сжатия после подачи в него топлива (дизели; двигатели с искровым зажиганием и впрыском топлива в цилиндр; газовые с подачей газа в цилиндр);

- с внешним смесеобразованием, рабочая смесь образуется вне цилиндра двигателя (бензиновые карбюраторные и газовые – топливовоздушная смесь приготавливается в карбюраторе или смесителе, а также двигатели с искровым зажиганием и впрыском топлива  во впускной трубопровод);
- с раслоением заряда, при котором в различных зонах камеры сгорания образуется рабочая смесь разного состава.
3. По роду применяемого топлива:

- двигатели, работающие на жидком топливе (бензин, керосин, дизельное топливо, спирты, биотопливо);

- двигатели, работающие на газообразном топливе (сжиженный, сжатый, генераторный и биогаз);

- многотопливные двигатели, приспособленные для работы на широком ассортименте топлив;

- двигатели, работающие на водородном топливе.
4. По способу регулирования мощности:

- двигатели с количественным регулированием, в которых мощность регулируется изменением количества подаваемой в цилиндры топливовоздушной смеси (двигатели с искровым зажиганием);

- двигатели с качественным регулированием, в которых для изменения мощности при почти постоянном количестве воздушного заряда изменяется количество впрыснутого топлива (дизели);
- двигатели со смешенным регулированием – изменяется количество и состав смеси.
5. По способу организации рабочего цикла:

- четырехтактные двигатели, у которых рабочий цикл осуществляется в цилиндре за четыре хода поршня, т.е. за два оборота коленчатого вала;

 - двухтактные двигатели, у которых рабочий цикл совершается в цилиндре за два хода поршня, т.е. за один оборот коленчатого вала.

6. По способу действия:

- простого действия, у которых рабочий цикл осуществляется только в одной верхней полости цилиндра;

- двойного действия, у которых рабочий цикл совершается в двух плоскостях цилиндра – в верхней и нижней;

- с противоположно движущимися поршнями, которые являются по существу двумя двухтактными двигателями простого действия с общей камерой сгорания.
7. По способу наполнения цилиндра свежим зарядом:
- без наддува, у которых наполнение цилиндра обеспечивается перемещением поршня;

- с наддувом, у которых рабочая смесь (или воздух) полностью или частично подается в цилиндр под давлением, превышающим давление окружающей среды (свежий заряд перед поступлением в цилиндр предварительно сжимается в специальном компрессоре-нагнетателе). 

8. По конфигурации камер сгорания (КС):

- с неразделенными однополостными КС;

- с полуразделенными КС;

- с разделенными КС.

9. По типу кривошипно-шатунного механизма:

- нереверсивные, имеющие одно постоянное направление вращения;

- реверсивные, у которых перемена направления вращения осуществляется реверсивным механизмом;
- тронковые, у которых в качестве направляющей  используется тронковая часть поршня;

- крейцкопфные, у которых в качестве направляющей поршня служит ползун.

10. По способу охлаждения:

- жидкостного охлаждения;

- воздушного охлаждения.
11. По степени быстроходности:

- тихоходные (со средней скоростью поршня до 10 м/с);

- быстроходные (со средней скоростью поршня выше 10 м/с).

       12. По назначению: автомобильные, тракторные, комбайновые, стационарные, транспортные, авиационные, судовые, тепловозные,  специальные и др.  
ТЕОРИЯ ДВИГАТЕЛЕЙ

1. ЦИКЛЫ  ДВИГАТЕЛЕЙ ВНУТРЕННЕГО СГОРАНИЯ
Циклом теплового двигателя называется круговой термодинамический процесс, в котором теплота превращается в работу.
Непрерывное преобразование теплоты в механическую работу возможно только путем кругового изменения параметров состояния рабочего тела, т.е. при совершении цикла, в котором работа расширения превышает энергию, затраченную на сжатие.

В теории рабочих процессов ДВС в зависимости от принятых исходных условий и целевого назначения исследования рассматривают три типа циклов – идеальный, теоретический и действительный.

С точки зрения осуществляемого в рабочем цилиндре идеального цикла двигатели разделяются на три группы:
- для  двигателей с искровым зажиганием идеальной моделью служит цикл с подводом теплоты при постоянном объеме;
- для компрессорных дизелей – при постоянном давлении; 
- для современных автотракторных дизелей – со смешанным подводом теплоты.

Во всех циклах отвод теплоты производится при постоянном давлении.
1.1. Идеальные циклы
Идеальный цикл – замкнутый цикл, в котором сжатие и расширение рабочего тела адиабатные, теплоемкость рабочего тела постоянна и не зависит от температуры, химический состав и объем рабочего тела не меняются, процессы мгновенного подвода и отвода теплоты заменяют процессы сгорания и газообмена. В этом цикле нет других потерь теплоты, кроме неизбежной теплоотдачи холодному телу. Смысл исследования идеальных циклов состоит в том, что путем сравнительного анализа с действительным циклом можно получить практически ценные выводы.

 Цикл с подводом теплоты при  v = const  в системах координат Pv показан на рис. 1.1. Он состоит из следующих процессов: а-с – адиабатическое сжатие рабочего тела, с-z – подвод теплоты q1 при постоянном объеме  (по изохоре),  z-b – адиабатическое  расширение  рабочего  тела,
b-a – отвод теплоты q2 при постоянном объеме (по изохоре).
Параметры цикла:
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 – степень сжатия,
где va – полный объем цилиндра;

 vс – объем камеры сгорания.

[image: image2.wmf]=

z

р

с

Р

Р

l

 – степень повышения давления.

Экономичность любого цикла оценивается величиной термо-динамического КПД цикла, а эффективность его работы определяется удельной работой цикла – средним давлением. Оно представляет собой работу, приходящуюся на единицу рабочего объема. 
Чем больше удельная работа, тем меньше размеры цилиндра поршневого двигателя для получения требуемой мощности.
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Рис. 1.1. Идеальный цикл  с подводом 
теплоты при  v=const.  
Термодинамический КПД цикла – отношение количества теплоты, преобразованной в полезную работу, к количеству теплоты, подведенному к рабочему телу:
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После преобразований уравнение (1.1) для рассматриваемого цикла имеет следующий вид: 
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где k –показатель адиабаты.
Анализ данного выражения показывает, что экономичность цикла с подводом теплоты при v=const зависит только от показателя адиабаты и степени сжатия, повышаясь с их увеличением. 
Степень сжатия бензиновых двигателей с ИЗ ограничивается возможностью появления детонации и составляет  ( = 8…10.
Цикл с подводом теплоты при Р=const в системах координат Pv и TS показан на рис. 1.2. Он состоит из следующих процессов: а-с – адиабатическое сжатие рабочего тела, с-z – подвод теплоты q1 при постоянном давлении (по изобаре), z-b – адиабатическое расширение рабочего тела, b-a – отвод теплоты q2 при постоянном объеме (по изохоре).
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Рис.1.2. Идеальный цикл с подводом
 теплоты при Р=const.

Параметры цикла:
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 – степень сжатия;
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 – степень предварительного расширения.

 Термодинамический КПД цикла определяется по следующей зависимости:
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Анализ данного выражения показывает, что КПД цикла возрастает с повышением степени сжатия ( и уменьшается с увеличением степени предварительного расширения (, кроме того, на его величину оказывает влияние показатель адиабаты k. При одинаковых количествах подводимой теплоты этот цикл допускает наибольшую степень сжатия.
Цикл со смешаным подводом теплоты  при v=const и Р=const  показан в системах координат Pv на рис. 1.3. Он состоит из следующих процессов: а-с – адиабатическое сжатие рабочего тела, с-z – подвод теплоты q´1 при постоянном объеме (по изохоре), z-z´ – подвод теплоты q´´1 при постоянном давлении (по изобаре), z´-b – адиабатическое расширение рабочего тела, b-a – отвод теплоты q2 при постояном объеме (по изохоре).
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Рис. 1.3.  Идеальный цикл со смешаным 
подводом теплоты при v=const, и Р=const.
Параметры цикла:
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 – степень повышения давления;
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 – степень предварительного расширения.

Формула  термодинамического КПД для данного цикла следующая:
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Из данного выражения видно, что (t цикла  возрастает с увеличением ( и зависит от ( и (р. Анализ формулы показывает, что (t достигает своего максимума при (=1, т. е. когда рассматриваемый цикл  превращается в цикл v=const. При (р=1 цикл  превращается в цикл Р=const и термический КПД имеет свое минимальное значение (при неизменной степени сжатия). Из вышесказанного можно сделать заключение о том, что снижение ( повышает (t, однако при любых значениях ( повышение (р приводит к возрастанию (t. При уменьшении показателя ( и неизменном (р увеличивается КПД, но одновременно с этим уменьшается полезная работа, получаемая с единицы рабочего объема. Чрезмерное уменьшение степени предварительного расширения ( приводит к общему снижению экономичности двигателя.

КПД смешанного цикла  имеет промежуточное значение  по отношению к циклам с подводом теплоты при постоянном объеме и давлении. 

При одинаковых количествах подводимой теплоты  КПД цикла  дизелей выше, чем цикла двигателей с ИЗ. Это связано с тем, что он допускает примерение более высоких степеней сжатия при ограниченном максимальном давлении сгорания. Поэтому дизельные двигатели экономичней двигателей с ИЗ. Степень сжатия современных дизелей составляет (=14…20. Низшие значения ( в реальных дизелях ограничиваются температурой самовоспламенения топлива и соответственно условиями его надежного пуска.
1.2. Теоретические циклы

Теоретический – незамкнутый необратимый цикл, осуществляемый реальным рабочим телом переменного состава. В этом цикле учитываются изменения теплоемкости рабочего тела при отсутствии потерь теплоты, связанных с теплообменом между газами и  стенками цилиндра и неполнотой сгорания.
Основные особенности теоретических циклов заключаются в следующем:

1) рабочее тело – смесь реальных газов переменного состава и количества с изменяющейся теплоемкостью реальных рабочих тел CP и CV, которые являются функцией температуры и возрастают с ее повышением, что значительно влияет на КПД цикла;
2) вместо подвода теплоты в данных циклах осуществляется полное сгорание топлива, происходящее при постоянном объеме или давлении, а также по смешанному циклу;
3) процессы сжатия и расширения протекают по адиабатам, т.е. без теплообмена; утечка рабочего тела через неплотности в цилиндре отсутствует;
4) состав и параметры рабочей смеси в начале процесса сжатия такие же, как и в действительном цикле;
5) процесс отвода теплоты заменен выпуском отработавших газов при постоянном объеме в конце процесса расширения.

Для упрощения расчетов с достаточной точностью (для двухатомных и трехатомных газов) можно принять линейную зависимость теплоемкости от температуры. В начале такта сжатия (на номинальном режиме работы) температура рабочего тела в двигателях находится в пределах 310…400 К, количество остаточных газов составляет от 2 до 10%. В бензиновых двигателях с ИЗ трехатомных газов (теплоемкость трехатомных газов выше, чем двухатомных) содержится 1…3%, а в дизе-

лях – 0,7…1,0%. В конце такта сгорания количество трехатомных газов достигает у бензиновых двигателей 27%, а в дизелях – до 15%; максимальная температура сгорания при этом возрастает соответственно до 2300…2800 К и до 1800…2200 К. В конце такта расширения температура отработавших газов снижается до 1000…1500 К, причем меньшие значения соответствуют дизельным двигателям. В результате этого (t теоретического цикла всегда меньше КПД идеального цикла, причем эта разница тем значительней, чем больше количество трехатомных газов в продуктах сгорания и выше значения температур. На основании сказанного выше можно сделать вывод о том, что влияние переменности теплоемкости реального рабочего тела на уменьшение термического КПД больше проявляется в двигателях с ИЗ, чем в дизелях.

Сравнение показателей действительного рабочего цикла с показателями теоретического цикла позволяет оценить потери, вызванные несовершенством процесса сгорания и теплоотдачей в окружающую среду.

Сравнительный анализ показателей идеального и теоретического циклов дает возможность установить степень влияния на КПД двигателя изменения состава и количества газов в процессах сгорания и смены заряда, а также переменность теплоемкости смеси газов.
1.3. Действительные циклы двигателей

Совокупность периодически повторяющихся в цилиндре реального двигателя тепловых, химических и газодинамических процессов, в результате осуществления которых термохимическая энергия топлива преобразуется в механическую работу, называется действительным циклом двигателя.

Действительные процессы в двигателе внутреннего сгорания значительно отличаются от процессов, составляющих идеальный и теоретический циклы. Эти отличия главным образом обусловлены тем, что в реальном двигателе невозможно выполнить те условия и ограничения, которые характеризуют эти циклы. Например, в действительном цикле имеют место физические и химические изменения состава и количества рабочего тела; в каждом цикле происходит смена рабочего тела, т.е. действительный цикл является разомкнутым. Подвод теплоты осуществляется не извне, а в результате протекания экзотермических химических реакций в самом рабочем теле, причем этот процесс протекает не мгновенно, а имеет некую продолжительность, которая в свою очередь зависит от ряда факторов. Некоторыми из таких факторов являются химический состав горючей смеси и теплообмен между рабочим телом и окружающими его деталями. Кроме того, часть теплоты газов теряется, переходя в систему охлаждения и окружающую среду, поэтому процессы сжатия и расширения являются политропическими, а не адиабатическими. Теплоотдача имеет место и в процессе сгорания (теплота не только сообщается газам, но и отводится от них в стенки цилиндра). В результате этих факторов теплоемкость рабочего тела  меняется и процесс сообщения теплоты происходит не мгновенно, а с определенной скоростью. 
Сложность протекания самих процессов и большое количество факторов, влияющих на осуществление действительного цикла, в значительной мере затрудняют изучение тех закономерностей, по которым происходят процессы в реальном двигателе.

    1.3.1. Действительные циклы четырехтактных двигателей

Действительные циклы двигателей графически изображаются в координатах давление – объем (PV) или в координатах давление – угол поворота коленчатого вала (P(). Такие графические зависимости давления от указанных параметров называют индикаторными диаграммами. Если в качестве независимой переменной принимается объем рабочей полости цилиндра V, то индикаторная диаграмма носит название свернутой, а если угол поворота ( коленчатого вала – развернутой.

По свернутым индикаторным диаграммам (рис.1.4) удобно проводить термодинамический анализ (определять индикаторную работу, температуру процессов сжатия и расширения, тепловыделение и т.д.).
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Индикаторную диаграмму при испытаниях двигателей чаще всего записывают в координатах P(, при необходимости с помощью графических или аналитических методов она может быть перестроена в координаты PV. Развернутая индикаторная диаграмма, характеризующая действительный рабочий цикл четырехтактного двигателя с ИЗ,  представлена на рис 1.5.
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Рис. 1.5. Развернутая индикаторная диаграмма двигателя с ИЗ.

По развернутым диаграммам удобно анализировать протекание процесса сгорания с оценкой его динамичности и продолжительности.

Наряду с экспериментальными диаграммами индикаторные диаграммы могут быть построены на основании теплового расчета или получены путем моделирования рабочего процесса.
Действительный цикл четырехтактного двигателя совершается за 2 оборота коленчатого вала. Для двигателей с ИЗ и внешним смесеобразованием он включает следующие процессы (см. рис. 1.4): 

– впуск свежего заряда (f r d a k). В период впуска свежего заряда поршень движется от ВМТ к НМТ и освобождаемый им объем заполняется свежим зарядом. Этот заряд представляет собой смесь топлива и воздуха;

– сжатие (a k c´ c´´);

– момент подачи искры на электроды свечи (точка c´);

– горение (z´ zд z´´);
– рабочий ход (c´´ z´ zд z´´ b´ b´´). В течение этого хода происходит расширение продуктов сгорания и преобразование тепловой энергии в  механическую работу;
– выпуск отработавших газов (b´  b´´ f r d). При выпуске отработавших газов рабочая полость цилиндра двигателя очищается за счет их свободного истечения (b´ b´´) и принудительного вытеснения поршнем при его движении от НМТ до ВМТ.
Из приведенного рис. 1.4 видно, что границы реальных процессов не совпадают с мертвыми точками, как это происходит в идеальном или теоретическом циклах.

Свернутая (рис. 1.6) индикаторная диаграмма четырехтактного дизеля со свободным впуском (без наддува) имеет следующий вид.

При открытии впускного клапана (на участке f r d a k) в цилиндр поступает воздух, а затем происходит его политропное сжатие (после закрытия впускного клапана) на участке k c. Точка 
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¢

 соответствует моменту начала впрыскивания топлива в камеру сгорания. 
Далее происходит перемешивание распыленного топлива с воздухом, его испарение, химические преобразования и воспламенение за счет высокой температуры сжатия. Сгорание топлива сопровождается резким повышением давления и температуры (участок 
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), на участке 
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 происходит дальнейшее повышение температуры при незначительном повышении давления. 
Протекание процесса сгорания существенно зависит от степени сжатия, физико-химических свойств топлива, способа топливоподачи, формы камеры сгорания, интенсивности завихрения топливно-воздушного заряда и других факторов.

После сгорания происходит процесс политропного расширения; в точке 
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 (начало открытия выпускного клапана) газы начинают под избыточным давлением  удаляться из цилиндра двигателя, поэтому выпуск отработавших газов занимает полный ход поршня при его движении от НМТ к ВМТ, а также часть процесса впуска. На  участке f r d (оба клапана открыты) происходит продувка цилиндра.

Геометрическая степень сжатия ( представляет собой отношение полного объема цилиндра 
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 к объему камеры сгорания:
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где 
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 – рабочий объем цилиндра (объем, описываемый ходом порш-      ня).

Для оценки параметров цикла в некоторых случаях используют действительную степень сжатия 
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, которая меньше геометрической, что обусловлено запаздыванием закрытия впускного клапана после ВМТ, и определяется выражением
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где 
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 – рабочий объем цилиндра при положении поршня в момент закрытия впускного клапана (точка k).
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Рис.1.6. Свернутая индикаторная диаграмма

дизельного  двигателя.
1.3.2. Действительные циклы двухтактных двигателей

Двухтактные двигатели большой мощности достаточно широко применяются в качестве судовых и тепловозных энергетических установок, причем предпочтение отдается низкооборотным двигателям. Применение высокооборотных двухтактных двигателей ограничено ухудшением процессов газообмена, повышением теплонапряженности и снижением надежности при увеличении быстроходности.

Основные процессы двухтактных двигателей – сжатие воздушного заряда в дизельном или топливовоздушной смеси в двигателе с ИЗ, протекание процессов смесеобразования и сгорания происходят аналогично, как и в четырехтактных двигателях.

Основное отличие рабочего цикла двухтактного двигателя от четырехтактного заключается в том, что в нем нет специальных ходов поршня для осуществления процессов газообмена, а имеется только два основных такта – сжатие и рабочий ход, которые происходят за один оборот коленчатого вала. Очистка цилиндров от отработавших газов и их наполнение свежим зарядом происходят в конце процесса расширения и в начале сжатия. В этом случае очистка и наполнение совершаются принудительно свежим зарядом, предварительно сжатым до определенного давления.

Рассмотрим принцип работы двухтактного двигателя с кривошипно-камерной схемой продувки (рис.1.7). Цилиндр данного двигателя имеет два окна: выпускное 1 и продувочное 2, которые открываются верхней частью поршня, и впускное окно, открываемое юбкой поршня. Окно 2 сообщается с внутренней полостью цилиндра, а окно 1 – с кривошипной камерой.

Поршень при движении от ВМТ к НМТ (не доходя до НМТ) верхней своей частью начинает открывать выпускное окно 1 (точка b´) и давление газов снижается за счет их истечения из цилиндра под избыточным давлением (линия b´–f). Дальнейшее перемещение поршня к НМТ ведет к открытию продувочного окна (точка f), и горючая смесь, ранее поступившая в кривошипную камеру через впускное окно (при движении поршня от НМТ к ВМТ на такте сжатия) под небольшим избыточным давлением начинает поступать в цилиндр двигателя.

Процессы газообмена в двухтактных двигателях осуществляются в конце расширения и начале сжатия, часть рабочего объема 
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 оказывается потерянной для основных процессов. Поэтому в двухтактных двигателях различают геометрический (полный 
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) рабочие объемы, которые связаны между собой уравнением
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Соответственно с этим в двухтактных двигателях различают две степени сжатия:
геометрическую                   
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действительную                  
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Если обозначить через 
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 долю потерянного объема, то связь между геометрической и действительной степенью сжатия можно выразить следующим образом:
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откуда 
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В сведениях о двухтактных двигателях обычно приводится геометрическая степень сжатия, а в формулы теплового расчета двигателя следует подставлять действительную степень сжатия.
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Рис. 1.7. Свернутая индикаторная диаграмма двухтактного двигателя:

1 – выпускное окно, 2 – продувочное окно.

Величина 
[image: image39.wmf]П
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зависит от схемы продувки и колеблется в пределах от 0.15 до 0.30.

Применительно к сельскохозяйственной технике двухтактные двигатели находят применение в качестве пусковых установок тракторных дизелей и стационарных энергетических средств для дизель-генераторов.
2. ПРОЦЕССЫ ГАЗООБМЕНА
Для осуществления рабочего процесса в реальных двигателях необходимо периодически за каждый цикл удалять из цилиндров образующиеся продукты сгорания и вводить в них свежий заряд. Совокупность процессов, связанных с очисткой цилиндров двигателей от продуктов сгорания и заполнением их свежим зарядом, называют процессом газообмена.
Процессы газообмена представляют собой сложные газодинамические явления. Они связаны с неустановившимися движениями газовых потоков, происходят при переменных проходных сечениях органов газораспределения, при непрерывном изменении давления и температуры рабочего тела. 
2.1. Организация процесса газообмена в четырехтактных
двигателях
Процесс выпуска. В конце рабочего хода (рис. 2.1), когда поршень не дошел до НМТ, открывается выпускной клапан (точка b´). Давление в цилиндре двигателя в этот момент значительно выше, чем в выпускном коллекторе, поэтому отработавшие газы устремляются в коллектор. При этом, несмотря на то что поршень на участке b´b движется к НМТ вследствие избыточного давления, цилиндр успевает покинуть значительная часть отработавших газов. По мере уменьшения массы газов падает и давление в цилиндре. В точке b´´ давление газов в цилиндре и выпускном коллекторе выравнивается. Свободное истечение газов под действием избыточного давления прекращается. В процессе свободного выпуска (участок b´b´´) цилиндр двигателя покидает более 50% массы рабочего тела.
При окончании свободного выпуска поршень движется в направлении от НМТ к ВМТ и начинается фаза принудительного удаления продуктов сгорания из цилиндра. Процесс принудительного выпуска отработавших газов длится до тех пор, пока поршень не достигнет ВМТ, при этом из цилиндра удаляется 95…98% массы газов, находящихся в нем. Выпускной клапан закрывается в точке d после НМТ.
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Рис. 2.1. Диаграмма процесса газообмена

 четырехтактного двигателя.

Предварительное открытие выпускного клапана до НМТ способствует более эффективной очистке цилиндра и уменьшает затраты энергии на удаление продуктов сгорания. Запаздывание закрытия выпускного клапана после ВМТ (за счет использования инерции выходящих из цилиндра остаточных газов и продувки камеры сгорания поступающим в цилиндр свежим зарядом) обеспечивает дополнительное удаление остаточных газов при продувке камеры сгорания.

В течение процесса выпуска давление газов в цилиндре изменяется, но при проведении расчетов для двигателей без наддува его обычно принимают постоянным и равным:
pr = (0,103 … 0,120) МПа.
Величина давления выпуска зависит от конструкции выпускной системы, нагрузки, частоты вращения и других параметров.

Температура отработавших газов  находится в пределах:

- для двигателей с ИЗ   
Тr = 900…1100 К;

- для дизелей 

Тr = 600…800 К.
Для двигателей с газотурбинным наддувом давление на впуске может быть больше, равно или меньше давления на выпуске, что определяется фазами газораспределения.
Процесс впуска. Процесс впуска в двигателях предназначен для наполнения цилиндров свежим зарядом (смесью воздуха с топливом или  воздухом). Он хотя и является вспомогательным процессом, но оказывает значительное влияние на мощностные и экономические показатели двигателя.

Процесс впуска (см. рис. 2.1) условно начинается в точке f и соответствует началу открытия впускного клапана до прихода поршня в ВМТ. Заканчивается впуск при полном закрытии впускного клапана в точке k, когда поршень прошел НМТ. Таким образом, процесс наполнения четырехтактного двигателя условно можно считать состоящим из трех периодов: подготовительного, основного и последующего (дозарядки).

Подготовительный период начинается с момента открытия впускного клапана (точка f), т.е. за 10…30 градусов поворота коленчатого вала (ПКВ) до прихода поршня в ВМТ, и заканчивается в ВМТ. В этот период клапан только начинает открываться, образуя узкую щель, сопротивление которой достаточно велико. Этот период необходим для того, чтобы подготовить клапан к быстрому подъему, т.е. к быстрому увеличению проходного сечения к моменту начала движения поршня после ВМТ. Таким образом, предварительное открытие впускного клапана до прихода поршня в ВМТ создает некоторое проходное сечение, что улучшает наполнение цилиндра, а также используется для продувки цилиндров (двигатель с наддувом), что уменьшает количество остаточных газов и снижает тепловую напряженность деталей цилиндропоршневой группы.

Фактически наполнение цилиндра свежей смесью возможно при движении поршня от ВМТ к НМТ, но в начальный момент (точка r) 
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 и в цилиндре расширяются остаточные газы до точки ro, и только после преодоления аэродинамических сопротивлений в системе впуска в цилиндр начинает поступать свежий заряд (точка d). 

В течение основного впуска в цилиндр поступает 85...90% всего свежего заряда.

Дозарядка начинается с момента прохождения поршнем НМТ и оканчивается в момент закрытия впускного клапана (точка k), т.е. через 40…60o ПКВ после НМТ. При запаздывании закрытия впускного клапана после НМТ используется скоростной напор, инерционные и волновые явления во впускной системе с целью дозарядки цилиндра. При невысоких частотах вращения коленчатого вала двигателя (например, при пуске) инерция движения свежего заряда во впускном коллекторе незначительна, поэтому в период запаздывания закрытия клапана может быть обратный выброс свежего заряда из цилиндра. Таким образом, при различной частоте вращения коленчатого вала в период запаздывания закрытия клапана может быть как дозарядка цилиндра, так и обратный выброс. 

Величина дозарядки определяется, прежде всего, фазами газораспределения и скоростью (инерционностью) движения потока смеси через проходное сечение клапанной щели, причем каждому определенному скоростному напору соответствуют свои наиболее оптимальные моменты открытия и закрытия впускного клапана.

Чем с большей скоростью движется воздушный поток по впускному коллектору, тем более продолжительное время может быть открыт впускной клапан, обеспечивая дозарядку цилиндра.

Скорость перемещения смеси (воздуха) по впускному тракту зависит от скоростного режима двигателя: чем выше частота вращения коленчатого вала, тем быстрее движется поршень, обусловливая большую скорость перемещения воздушного потока по впускному трубопроводу.

Средняя за процесс впуска скорость свежего заряда в клапанной щели 
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 связана со скоростью поршня следующей зависимостью:
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где 
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 – средняя скорость поршня, м/с; 

      Fп – площадь поршня, м2;
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 – площадь проходного сечения клапанной щели, м2;
      S – ход поршня, м; 

      n – частота вращения коленчатого вала, мин-1.

При правильно подобранных параметрах впускной системы на номинальном скоростном режиме двигателя дозарядка может составлять10…15%.

В табл. 2.1 приведены фазы газораспределения четырехтактных двигателей. 
Т а б л и ц а  2.1. Фазы газораспределения  четырехтактных двигателей

	Четырехтактный  двигатель
	Впускной клапан
	Выпускной клапан

	
	Открытие
 до  ВМТ
	   Закрытие

 после НМТ
	Открытие    до ВМТ
	    Закрытие

    после НМТ

	Высокооборотные 

бензиновые с ИЗ
	  15…30
	    45…70
	   50…75
	15…45

	Дизели без наддува
	  15…20
	     20…50
	   20…50
	15…25

	Дизели с наддувом
	  50…80
	   40…50
	   40…50
	50…60


Из табл. 2.1 видно, что перекрытие клапанов у четырехтактных двигателей без наддува составляет 30…40o ПКВ, а у двигателей с наддувом – 100…140o ПКВ. Последнее обеспечивает улучшение очистки камеры сгорания вследствие ее продувки в момент перекрытия клапанов.

Количество горючей смеси (или воздуха), поступившей в цилиндр двигателя в процессе наполнения, зависит от ряда факторов, основными из которых являются аэродинамические сопротивления систем впуска и выпуска, подогрев свежего заряда в период наполнения и количество остаточных газов от предыдущего цикла.
2.2. Организация процесса газообмена в двухтактных
                                 двигателях
В двухтактных двигателях внутреннего сгорания процесс очистки цилиндра от отработавших газов осуществляется не выталкиванием их при перемещении поршня от НМТ к ВМТ, как в четырехтактных двигателях, а продувкой цилиндра. Выраженная в градусах поворота коленчатого вала общая продолжительность процессов газообмена в двухтактных двигателях в 3…3,5 раза меньше, чем в четырехтактных. Большая часть всего газообмена проходит при одновременно открытых впускных (продувочных) и выпускных органах.

Простейшей схемой продувки камеры сгорания является кривошипно-камерная (рис. 2.2).

При движении поршня от НМТ к ВМТ объем картера вследствие создания в нем разряжения через открытый клапан 7 заполняется свежим зарядом. При движении поршня 4 от ВМТ к НМТ из-за уменьшения объема давление в картере повышается, клапан 7 закрывается, а окна 5 открываются, отработавшие газы начинают покидать цилиндр 3. В момент открытия продувочных окон по перепускному каналу 2 свежий заряд из картера 1 начинает поступать в цилиндр, при этом его скорость в продувочных окнах достигает 30…50 м/с. Поршень имеет направляющий выступ (абтюратор), который создает соответствующее направление потоку рабочего заряда для лучшей очистки цилиндра от продуктов сгорания.
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Объем свежего заряда, который покидает картер при движении поршня от НМТ к ВМТ, не превышает объема, описанного поршнем Vh. Следовательно, при продувке, т.е. обратном ходе поршня, в цилиндр поступает количество свежего заряда, объем которого не превышает Vh. 

Практика показывает, что для удовлетворительной очистки цилиндра расход свежего заряда должен превышать массу воздуха в объеме Vh. При этом часть топливовоздушной смеси проникает в выпускной коллектор, что ведет к ухудшению экономичности двигателя.
Ограниченность во времени и совместное протекание процессов впуска и выпуска в двухтактных двигателях создают большие трудности для осуществления качественной очистки и достаточно эффективной зарядки цилиндров. Одним из основных средств преодоления этих трудностей является использование наиболее рациональных схем продувки, которые делятся на контурные и прямоточные. В них повышение давления свежего заряда, продувающего цилиндр, осуществляется продувочным насосом (компрессором роторного или центробежного типа).

Контурные схемы (рис. 2.3) характеризуются тем, что поток воздуха в них от продувочных окон направляется вдоль образующих цилиндров в камеру сгорания, где поворачивается на 180o и затем движется в обратном направлении к выпускным окнам, т.е. образует петлю, и поэтому их иногда называют петлевыми.

Следует заметить, что впускные окна профилируют так, чтобы продувочный воздух втекал в цилиндр под острым углом к его оси и вектор скорости имел тангенциальную составляющую. При выборе угла наклона осей возникают два противоречивых требования. С одной стороны, для получения устойчивости направления потока вдоль стенки по направлению к головке цилиндра необходимо стремиться к увеличению наклона осей продувочных окон. С другой стороны, с увеличением наклона осей каналов уменьшается их эффективное проходное сечение, вследствие чего необходимо увеличение доли «потерянного хода». Кроме того, возрастает «мертвая» зона над поршнем, что приводит к ухудшению очистки цилиндра. Управление газообменом в контурных схемах осуществляется самим поршнем. Штрихпунктирными линиями показаны характерные траектории движения воздуха в цилиндре (линии тока). 
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Рис. 2.3. Контурные схемы продувки дизелей:

а – простая поперечно-щелевая; б – петлевая; в – фонтанная;
1 – продувочное окно, 2 – выпускное окно.

Наилучшее качество очистки цилиндра двигателей при контурной (петлевой) схеме продувки обеспечивает эксцентричное расположение окон. Процесс газообмена можно представить себе приблизительно следующим. Струи воздуха, поступающие в цилиндр через продувочные окна, движутся к его центру и, встретившись на некотором расстоянии от поршня благодаря наклону окон к оси цилиндра, направляются к головке цилиндров, где, описывая петлю (очищая периферию цилиндра), достигают выпускных окон. По мере движения поршня к НМТ при определенном открытии окон нарушается равновесие потоков воздуха, поэтому к головке цилиндров продолжает двигаться лишь часть воздушного потока, способствующая удалению продуктов сгорания. Другая часть потока воздуха отклоняется к днищу поршня, частично перемешиваясь с продуктами окисления и вытесняя их через выпускные окна, улучшая очистку средней зоны цилиндра. Подобный характер процесса наблюдается и при движении поршня к ВМТ.

Основными контурными схемами являются следующие.
1. Простая поперечно-щелевая продувка (см. рис. 2.3, а). Продувочные и выпускные окна располагаются параллельно на противоположных сторонах боковой поверхности цилиндра, высота выпускных окон  всегда больше высоты продувочных. Характер потока в цилиндре двигателя для данной схемы зависит от степени открытия окон, формы днища поршня и наклона окон к оси цилиндра. В начале открытия впускных окон потоки поступающего в цилиндр воздуха интенсивно движутся к головке цилиндра вдоль его образующей, на которой и расположены продувочные окна. По мере движения поршня к НМТ поток воздуха отклоняется от стенки и направляется к противоположной стороне цилиндра. За основным потоком образуется вихревой поток, движущийся против часовой стрелки, если считать, что продувочные окна расположены слева. При дальнейшем движении поршня основной поток изменяет свое направление в сторону выпускных окон. Когда поршень достигает НМТ, образуется почти «плоский» поток, перетекание воздуха от впускных окон к выпускным осуществляется по наиболее короткому пути. При движении поршня к ВМТ этот «плоский» поток, огибая поршень, остается основным, степень выгнутости его меняется по мере передвижения поршня и изменения сечения окон. В этой схеме угол наклона продувочных окон оказывает влияние на степень выгнутости потока, под которым происходит вращательное движение газов. Проходное сечение впускных окон должно быть таким, чтобы поперечное сечение потока воздуха, направленного к головке цилиндров, приближалось к 50% площади поперечного сечения цилиндра. Поэтому данная схема применима лишь на маломощных двигателях.

2. Петлевая схема продувки (см. рис. 2.3, б). Выпускные окна располагаются над продувочными с одной стороны цилиндра. Наилучшее качество очистки и наполнение цилиндра двигателя с петлевой схемой газообмена обеспечивает расположение окон на половине периметра цилиндра.
3. Фонтанная (рис. 2.3, в) – разновидность петлевой схемы, только выпускные и продувочные окна располагаются по всему периметру цилиндра. Схема обеспечивает хорошую продувку центральной части цилиндра, а ее недостаток – сложность конструкции и большая утечка свежего заряда в период газообмена.
Таким образом, основными преимуществами петлевых схем газообмена являются сравнительная простота двигателя (отсутствие клапанов и привода к ним) и удобство осуществления реверса. Однако для контурных схем характерно наличие непродуваемых зон в цилиндре. Кроме того, при данной схеме затруднена организация воздушных потоков, необходимых для эффективного смесеобразования в дизелях.

В комбинированных двигателях транспортного назначения наибольшее распространение получают прямоточные схемы газообмена. При данной схеме газообмена в цилиндре двигателя остаются сравнительно небольшие непродутые зоны, что обусловливает сравнительно низкий коэффициент остаточных газов. Двигатели с данной схемой газообмена в основном характеризуются несимметричной диаграммой газораспределения, обеспечивающей разделение процессов очистки и наполнения.

В прямоточных схемах (рис. 2.4) движение свежего заряда происходит только в направлении, параллельном оси цилиндров. Различают прямоточно-щелевую и прямоточно-клапанную схемы продувки.

Прямоточно-щелевые схемы (рис. 2.4, а ) используют в двигателях с расходящимися поршнями. Открытие выпускных 2 и продувочных 1  окон производится соответствующими поршнями. При этом установка коленчатых валов, приводящих в движение соответствующие поршни, позволяет регулировать проходные сечения окон. Для лучшей очистки и наполнения цилиндров здесь использованы динамические явления при движении газов. Кроме того, схема позволяет реализовать несимметричную диаграмму газораспределения, дающую возможность получить фазу дозарядки. С этой целью кривошипы поршней, расположенных в одном цилиндре, смещают на 190…200o ПКВ. Кроме того, данная схема дает возможность получить повышенную мощность при умеренных габаритах двигателя, для нее также характерно отсутствие клапанов и крышек цилиндров и уменьшенная теплоотдача в воду и масло.
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Рис. 2.4. Прямоточные схемы продувки дизелей: а – прямоточно-щелевая схема продувки; б – прямоточно-клапанная схема продувки; 1 – продувочное окно;  2 – выпускное окно; 3 – выпускной клапан.
К основным недостаткам двигателей с рассматриваемой схемой газообмена относится сложность создания надежной конструкции поршня, управляющего выпуском, и остова двигателя. Двигатели с прямоточно-щелевой схемой газообмена в основном применяют в промышленных и транспортных установках.

В прямоточно-клапанных схемах (рис. 2.4, б) свежий заряд подается в цилиндры через продувочные окна, а отработавшие газы удаляются через выпускные клапаны, управляемые распределительным механизмом. Таким образом, схема прямоточно-клапанной продувки соединяет в себе конструктивные черты двухтактного и четырехтактного двигателя. При сопоставлении протекания линий тока в контурных и прямоточных схемах очевидно достоинство прямоточных схем, не имеющих непродуваемых зон. Этим объясняется то, что двигатели с прямоточной схемой продувки имеют более качественную очистку цилиндров от остаточных газов при сравнительно небольших потерях свежего заряда. Кроме того, данная схема характеризуется сравнительно хорошими условиями работы поршня, омываемого воздухом во время процесса газообмена. Недостаток данных схем – сложность конструкции.

Для двухтактных двигателей расход свежего заряда, продувающего цилиндр, оценивается условным коэффициентом продувки
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и коэффициентом продувочного воздуха 
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где Vo – объем воздуха, поданного в цилиндр за цикл;

Gц – количество воздуха (рабочей смеси), поданного в цилиндр за цикл; 

GP – количество воздуха (рабочей смеси), оставшегося в цилиндре после закрытия выпускных окон.

Значения коэффициента продувки для дизелей, имеющих продувочные насосы (компрессоры), лежат в пределах 1,3…1,9. Коэффициент продувки в какой-то мере характеризует и энергетику процесса газообмена, так как сжатие продувочного воздуха требует определенных затрат мощности, и чем коэффициент продувки ниже, тем совершеннее схема продувки и меньше затраты мощности на очистку и зарядку цилиндров.

Для лучшей продувки и наполнения цилиндров объем свежего заряда, подаваемого компрессором, предусматривается на 20…30% больше рабочего объема цилиндра. Двухтактные двигатели с ИЗ и внешним смесеобразованием имеют повышенный удельный расход топлива вследствие продувки цилиндров горючей смесью. 

Величина 
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уменьшается с ростом частоты вращения коленчатого вала, что является одной из причин сравнительно меньшей быстроходности двухтактных двигателей. 
2.3. Показатели процессов газообмена
2.3.1. Давление в процессе впуска
Чередование циклов приводит к тому, что в свежем заряде всегда содержится определенное количество продуктов сгорания от предыдущего цикла. Эти газы уменьшают массу свежего заряда, снижают скорость сгорания и  имеют повышенные по сравнению со свежим зарядом во впускном тракте термодинамические параметры  (pr >po;  Tr >To).
Поступление свежего заряда в цилиндр осуществляется под действием создающегося в цилиндре разрежения, величина которого обусловливается величиной аэродинамических потерь во впускном коллекторе.

При расчете процесса наполнения делаем допущение на то, что в двигателе без наддува воздух в цилиндры поступает из атмосферы и при расчете рабочего цикла давление окружающей среды принимается po=0,1 МПа, а температура 
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Перед началом процесса наполнения в объеме Vc камеры сжатия всегда содержится некоторое количество остаточных газов. Для двигателей с наддувом и без наддува при выпуске в атмосферу давление остаточных газов
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Большее значение 
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принимается для высокооборотных двигателей.

Для двигателя с газотурбинным наддувом 
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Температура  остаточных газов Tr принимается в следующих пределах: для двигателей с ИЗ – 900...1100 К; для дизелей – 600...900 К.
Так как впускная система двигателя оказывает сопротивление прохождению заряда, то давление 
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 для двигателей без наддува всегда ниже атмосферного. Для ДВС с наддувом 
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 выше атмосферного. Величина разрежения в цилиндре двигателя, вызванного сопротивлением впускной системы,
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где ро – давление во впускном коллекторе; 

 ра – давление в цилиндре в конце такта наполнения.

С некоторым допущением величину 
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 можно определить из уравнения Бернулли по формуле
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где ( – коэффициент затухания скорости движения потока в рассматриваемом сечении (отношение средней скорости движения заряда в рассматриваемом сечении цилиндра к средней скорости заряда в клапанной щели); 

( – коэффициент сопротивления впускной системы в наиболее узком ее сечении; 

 (o– плотность свежего заряда в цилиндре.
С учетом уравнения (2.3) и выражения для определения средней скорости поршня уравнение (2.6) будет иметь следующий вид: 
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где   
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Из уравнения (2.7) видно, что величина потери давления прямо пропорциональна квадрату частоты вращения коленчатого вала и обратно пропорциональна квадрату площади проходного сечения клапанной щели. Для увеличения давления впуска необходимо уменьшать сопротивление во впускной системе, т.е. уменьшать 
[image: image63.wmf]a
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. Это можно достичь как конструктивными методами (уменьшением длины всасывающего коллектора и количества его изгибов, уменьшением шероховатости стенок трубопроводов, увеличением проходного сечения впускного клапана, выбором эффективных фаз газораспределения), так и эксплуатационными (своевременной очисткой элементов впускной системы от загрязнений, впускных клапанов от нагара, поддержанием правильного теплового зазора в механизме газораспределения и т.д.).

Увеличение площади 
[image: image64.wmf]вп
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 ограничено условиями расположения клапанов в головке цилиндров. В современных двигателях для увеличения суммарной площади проходного сечения впускных клапанов  применяют четырехклапанную головку (два клапана впускных и два выпускных). Дополнительным преимуществом таких головок является снижение массы и, соответственно, сил инерции клапанов.
У существующих конструкций четырехтактных двигателей без наддува эти показатели находятся в пределах ((2+()=2,5…4,0, значение скорости wз=50…130 м/с, а величина 
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. Большие значения имеют карбюраторные и газовые двигатели с ИЗ, меньшие – дизельные двигатели.

У четырехтактных двигателей с наддувом и двухтактных двигателей величина 
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 обычно находится в следующих пределах:
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2.3.2. Коэффициент остаточных газов

Для качественного наполнения цилиндров двигателя свежим зарядом необходимо осуществить, по возможности, лучшее удаление из него продуктов сгорания. Качество очистки цилиндров от отработавших газов характеризуется коэффициентом остаточных газов 
[image: image68.wmf]r
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. Коэффициент остаточных газов представляет собой отношение числа киломолей остаточных газов Мr, оставшихся в двигателе от предыдущего цикла, к числу киломолей свежего заряда М1, поступившего в цилиндр в процессе впуска:
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Если в четырехтактных двигателях не учитывать влияние на процессы газообмена перекрытия клапанов, то можно считать, что выпуск заканчивается в ВМТ и в этом случае объем остаточных газов в конце выпуска Vr будет равен объему камеры сжатия Vc, т.е. Vr=Vc. 

Коэффициент остаточных газов в четырехтактных двигателях будет тем меньше, чем больше степень сжатия (, коэффициент наполнения цилиндров (v  и температура Tr остаточных газов, а также чем меньше давление pr.

При повышении степени сжатия уменьшается объем камеры сжатия Vc, в результате чего сокращается объем, занимаемый остаточными газами, и их количество. Этим объясняется то, что дизельные двигатели имеют более низкие значения 
[image: image70.wmf]r
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 по сравнению с бензиновыми.
При увеличении количества свежего заряда, поступившего в цилиндры двигателя (при прочих равных условиях), снижается относительное количество остаточных газов.

Значение давления pr зависит в основном от частоты вращения коленчатого вала двигателя и сопротивления на выпуске. Как при увеличении скоростного режима, так и при повышении сопротивления на выпуске давление остаточных газов возрастает. Повышение давления pr остаточных газов ведет к тому, что их плотность увеличивается и, как следствие, возрастает 
[image: image71.wmf]r
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. С уменьшением температуры Tr плотность остаточных газов и их количество уменьшается.

Для четырехтактных двигателей с ИЗ значение коэффициента остаточных газов находится в пределах (r = 0,09…0,12, а для дизельных двигателей – (r = 0,03…0,06. В двухтактных двигателях (r = 0,03…0,06.
2.3.3. Температура в процессе впуска
Температура смеси в процессе наполнения непрерывно повышается, являясь функцией количества теплоты, внесенного в цилиндр вместе со свежим зарядом (т.е. температуры и количества свежего заряда), и количества теплоты, полученного свежим зарядом в процессе наполнения от нагретых поверхностей деталей цилиндропоршневой группы и количества теплоты остаточных газов.

В карбюраторном двигателе с ИЗ горючая смесь, движущаяся по впускному тракту двигателя, состоит из топлива и воздуха. Основная часть топлива находится в виде капель, взвешенных в потоке воздуха. Воздух, в свою очередь, имеет неодинаковую скорость движения, уменьшающуюся от оси трубопровода к его стенкам. Поэтому частицы топлива, двигаясь в потоке воздуха, имеющем малую скорость, осаждаются на стенках трубопровода, образуя сплошную пленку. Топливная пленка, постепенно продвигаясь в направлении движения свежего заряда, будет поступать вместе с горючей смесью в цилиндры двигателя. Поэтому состав горючей смеси, поступающий в цилиндры, будет различный (в тех цилиндрах, в которые поступает большее количество топливной пленки, горючая смесь будет обогащенной с плохо распыленным топливом). 

В том случае, если топливная пленка, поступившая в цилиндры, полностью не испарится, топливо будет проникать в картер двигателя, разжижая масло и увеличивая износ его трущихся деталей, что приведет в конечном итоге к ухудшению мощностных и экономических показателей двигателя. 

Для уменьшения образования топливной пленки и испарения топлива в карбюраторном двигателе необходимо иметь принудительный подогрев свежего заряда, что оказывает дополнительное тепловое сопротивление на впуске. Таким образом, в карбюраторных двигателях происходит одновременное снижение температуры свежего заряда (вследствие испарения) с одновременным ее повышением (вследствие соприкосновения его с нагретыми поверхностями). Однако влияние второго фактора является преобладающим, поэтому температура в процессе наполнения будет повышаться. Следует отметить, что подогрев свежего заряда ведет к снижению плотности, а следовательно, и количества горючей смеси, поступившей в двигатель, т.е. ведет к снижению мощности. В двигателях с ИЗ и впрыском топлива во впускной трубопровод подогрев впускного трубопровода отсутствует, что снижает сопротивление на впуске и ведет к увеличению литровой мощности по сравнению с карбюраторными двигателями. 
У дизелей на впуске воздух подогревается в результате теплообмена с нагретыми деталями и перемешивания с отработавшими газами.
Степень подогрева свежего заряда от температуры То до температуры (То+(Т) зависит от нагрузки двигателя, частоты вращения, основных размеров двигателя, материала цилиндропоршневой группы (поршня, цилиндра, головки) и условий охлаждения. При повышении нагрузки увеличивается степень подогрева свежего заряда, в результате повышается температура поверхностей поршня и цилиндра. При повышении частоты вращения коленчатого вала двигателя температура подогрева снижается вследствие уменьшения времени контакта газов с нагретыми поверхностями. При увеличении размерности двигателя (хода поршня S и диаметра цилиндра D) температура подогрева 
[image: image72.wmf]T
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 уменьшается вследствие уменьшения удельной (т.е. отнесенной к единице рабочего объема цилиндра) поверхности контакта свежего заряда с нагретыми поверхностями. Применение в качестве материала поршней алюминиевых сплавов вместо чугуна также снижает 
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Величина подогрева свежего заряда 
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 лежит в следующих пределах:

– для двигателей с ИЗ – карбюраторных  
[image: image75.wmf]T
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=+15…+30(;
– с впрыском топлива во впускной трубопровод 
[image: image76.wmf]T

D

= +10…+20(;
– для дизелей без наддува  
[image: image77.wmf]T

D

= +5…+30(;
– для двигателей с наддувом 
[image: image78.wmf]T

D

= –5…+10(.

Температура в конце наполнения Та может быть определена из уравнения баланса теплоты свежего заряда и остаточных газов до и после их смешения:
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где М1 – число киломолей свежего заряда; 

Мr – число киломолей остаточных газов;
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– мольные теплоемкости свежего заряда, остаточных газов и рабочего тела; 


[image: image81.wmf]T
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– подогрев свежего заряда от деталей двигателя; 

Тr – температура остаточных газов; 

Та – температура газов в конце процесса впуска.

Принимая с некоторым приближением 
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 и  разделив уравнение (2.10) на М1 с учетом 
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По данной формуле можно определить температуру рабочей смеси в конце такта впуска как для четырехтактных двигателей, так и для двухтактных (для двухтактных двигателей и двигателей с наддувом в формулу вместо То следует подставлять температуру Tk ).
Температура остаточных газов Тr для двигателей с ИЗ находится в пределах 800…1100 К, для дизелей – 700…900 К.

Значение Та у современных четырехтактных двигателей находится в пределах: для двигателей с ИЗ  – 320...380 К; для дизелей без наддува – 310...350 К; для двигателей с наддувом – 320...400 К.
            2.3.4. Коэффициент наполнения

У работающего двигателя действительное количество посту-пившего в цилиндр свежего заряда всегда меньше теоретически возможного.

Под теоретически возможным понимается такое количество свежего заряда, которое могло бы разместиться в рабочем объеме Vh цилиндра при определенных давлении и температуре перед впускным клапаном, т.е. при 
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– для четырехтактных двигателей без наддува и при 
[image: image87.wmf],
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– для четырехтактных двигателей с наддувом и двухтактных двигателей.

Степень совершенства процесса наполнения оценивается коэффициентом наполнения, представляющим собой отношение действительного количества свежего заряда, поступившего в цилиндр в процессе впуска, к теоретически возможному. Согласно определению 
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где M1, G1 – действительное количество свежего заряда, поступившего в цилиндр двигателя в процессе впуска (соответственно число киломолей и масса свежего заряда);

Mh, Gh  – число киломолей и масса свежего заряда, которые могли бы поместиться в рабочем объеме цилиндра при 
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 – плотность свежего заряда на впуске.

Количество заряда в конце впуска (в точке а)
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где 
[image: image93.wmf]1
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 – число киломолей свежего заряда при положении поршня в НМТ (в точке а);
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 – число киломолей остаточных газов.

В период дозарядки цилиндра число киломолей свежего заряда увеличивается, что учитывается введением коэффициента дозарядки

                                    
[image: image95.wmf]1

д

1

а

М

М

j

=×

                                                       (2.14)

Таким образом 
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Тогда действительное число молей свежего заряда
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Из характеристического уравнения состояния рабочей смеси в конце такта наполнения 
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Подставив полученное выражение Ма в формулу для определения действительного числа киломолей свежего заряда М1,  получим:
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Для определения количества молей заряда, которое теоретически можно разместить в рабочем объеме цилиндра Vh воспользуемся характеристическим уравнением 
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, из которого следует, что 
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После подстановки значений М1 и Мh в уравнение, определяющее 
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, получим:
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Так как 
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то окончательно выражение для определения коэффициента наполнения примет следующий вид:
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Для двигателей с наддувом 
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, поэтому выражение будет выглядеть следующим образом:
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С учетом выражения для определения Та зависимость для коэффициента наполнения цилиндров примет следующий вид:
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Данное выражение справедливо как для четырехтактных двигателей с наддувом, так и для двухтактных двигателей, лишь с той разницей, что при расчете двухтактного двигателя в зависимость подставляется действительная, а не геометрическая степень сжатия.Характер  зависимости  
[image: image112.wmf]V
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  от  влияющих  факторов  показан  на рис. 2.5.

Анализируя выражение (2.24), можно заметить, что основное влияние на коэффициент наполнения цилиндров оказывает давление конца впуска (при прочих равных условиях). Так, например, изменение ра на 0,01 МПа приводит к изменению 
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 на 15…18%. Таким образом, при создании двигателя необходимо стремиться к уменьшению (ра и принимать меры по предотвращению его увеличения в процессе эксплуатации. 
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Рис. 2.5.  Влияние на (v различных параметров:

––– – двигатели с ИЗ и внешним смесеобразованием;- - - – дизели.

В двигателях с ИЗ, у которых изменение нагрузки при постоянной частоте вращения коленчатого вала двигателя осуществляется поворотом дроссельной заслонки, коэффициент наполнения (при прочих равных условиях) будет наибольшим, когда заслонка полностью открыта. Прикрытие заслонки приводит к тому, что увеличивается сопротивление на впуске и, как следствие, уменьшается ра и 
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. Повышение (Т также уменьшает коэффициент наполнения цилиндров вследствие уменьшения плотности свежего заряда.

С увеличением нагрузки в дизеле при неизменном сопротивлении впускной системы 
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 несколько снижается, что вызвано повышенным подогревом свежего заряда при увеличении подвода теплоты (увеличивается цикловая подача).

Следует отметить, что для более быстрого пуска дизельного двигателя в условиях отрицательных температур иногда специально подогревают воздух на впуске, достигая тем самым повышения температуры заряда к концу процесса сжатия, что необходимо для надежного самовоспламенения топлива.

Кроме того, на наполнение цилиндра свежим зарядом оказывает влияние и скоростной режим работы двигателя (см. рис. 2.5). Наибольшее значение 
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 имеет для определенного скоростного режима. 

При малой частоте вращения впускной тракт двигателя обладает наименьшим сопротивлением для воздушного потока и в течение основного периода (180o ПКВ) цилиндры хорошо наполняются свежим зарядом. Снижение 
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 в этом случае обусловлено выбросом части заряда из цилиндра во впускную систему в период запаздывания закрытия впускного клапана. 

На среднем скоростном режиме коэффициент наполнения достигает своих максимальных значений вследствие возрастания дозарядки при незначительном увеличении сопротивления впускного коллектора в диапазоне средней частоты вращения. На данном режиме фазы газораспределения, как правило, являются оптимальными с точки зрения наполнения двигателя.

При увеличении частоты вращения в связи с ростом скорости во впускной системе увеличивается потеря давления на преодоление аэродинамического сопротивления движению газового потока, поэтому снижается 
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.

Падение давления изменяется пропорционально квадрату частоты вращения коленчатого вала двигателя, в то время как скорость воздушного потока пропорциональна частоте вращения коленчатого вала. Поэтому изменение величины 
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 протекает по выпуклой кривой.

Фазы газораспределения влияют на время-сечение клапанной щели и выбираются опытным путем. При увеличении зазора в механизме привода выпускных клапанов изменяются фазы газораспределения, увеличивается сопротивление выпуску и ухудшается очистка цилиндра от отработавших газов, что в конечном итоге влияет на наполнение цилиндра свежим зарядом. Как было отмечено ранее, применение четырехклапанных головок цилидра также позволяет увеличить коэффициент наполнения.
Величина коэффициента наполнения у существующих автотракторных двигателей при частоте вращения, соответствующей номинальной мощности, представлена в табл. 2.2.
Т а б л и ц а 2.2. Значение коэффициента наполнения
	Тип двигателя
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	Четырехтактные карбюраторные и газовые двигатели с ИЗ
	0,75...0,80

	Четырехтактные двигатели с ИЗ и впрыском топлива
	0,80…0,85

	Четырехтактный дизель без наддува
	0,85...0,9

	Четырехтактный дизель с наддувом
	0,9...0,98

	Двухтактный дизель с прямоточной продувкой
	0,75...0,85


Коэффициент наполнения дает оценку характеристик газообмена только в самом двигателе без оценки внешнего состояния среды, которая оказывает дополнительное влияние на массовый заряд цилиндра при изменении атмосферных условий. В зависимости от атмосферных условий массовый заряд цилиндра изменяется пропорционально плотности атмосферного воздуха, зависящей от барометрического давления и температуры.

Массовый часовой расход  воздуха определяется по выражению
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где 
[image: image123.wmf],,

k

i

¶

tr

– тактность двигателя, число цилиндров и плотность заряда на впуске.
3. ПРОЦЕСС СЖАТИЯ
3.1. Выбор степени сжатия
Предварительное сжатие рабочего тела в двигателях внутреннего сгорания позволяет повысить тепловой перепад, в котором осуществляются рабочие циклы, что создает благоприятные условия для протекания процесса сгорания в связи с уменьшением объема рабочего тела, повышением его температуры и давления перед воспламенением топлива. В результате этого значительно повышается экономичность рабочего процесса. В дизеле к концу сжатия необходимо создать температуру для надежного воспламенения топлива на всех режимах, в том числе и при пуске.

Параметры рабочего процесса в конце такта сжатия определяются степенью сжатия и условиями теплообмена между стенками цилиндров и рабочим телом.

При выборе степени сжатия ( учитывается ее влияние на полезное использование теплоты в цикле, достижение надежного самовоспламенения в дизелях, а также динамические и тепловые нагрузки на детали КШМ и цилиндропоршневой группы. С увеличением степени сжатия КПД возрастает и повышается экономичность цикла. Однако при значениях ( >11 рост КПД замедляется.
С точки зрения получения наибольшей экономичности двигателя оптимальным считается (=11…13. 
В бензиновых двигателях  допустимое значение степени сжатия ограничивается условиями возникновения детонационного сгорания. Оно ниже оптимального. 

В дизелях фактическое значение ( принимают с учетом необходимости создания надежного самовоспламенения впрыскиваемого топлива на любом возможном режиме работы двигателя. С увеличением степени сжатия возрастает давление и температура газов в цилиндре двигателя в конце процесса сжатия, что ведет к ускорению физических и химических процессов подготовки топлива к самовоспламенению. При этом к моменту впрыскивания топлива температура в конце сжатия должна превышать температуру самовоспламенения топлива на 100...200o.

Увеличение ( сокращает период задержки самовоспламенения топлива, что приводит к более мягкой работе и возрастанию КПД двигателя. Однако, как в двигателях с ИЗ, так и в дизельных двигателях повышение степени сжатия ведет к росту механических потерь. Кроме того, при выборе степени сжатия учитывается и эксплуатационная загрузка двигателя.
У тракторных двигателей степень сжатия принимают несколько ниже ((=14…17), а у автомобильных дизелей – несколько выше ((=16…20), что обусловлено разницей в нагрузочных режимах работы этих двигателей, их быстроходности и необходимости многократного и быстрого пуска автомобильного дизеля в процессе эксплуатации.
3.2. Показатель политропы сжатия

В действительном цикле процесс сжатия протекает при переменном по величине и направлению теплообмене между рабочим телом и окружающими его деталями, частичной потере рабочего тела через неплотности в сопряжениях деталей и испарении части находящегося в цилиндре топлива. Таким образом, процесс сжатия носит политропный характер.

В начале такта сжатия температура заряда обычно значительно ниже средней температуры окружающих деталей, поэтому начальная стадия сопровождается подводом теплоты к рабочему телу. В результате кривая процесса сжатия в координатах рV проходит несколько круче кривой адиабатного сжатия (рис. 3.1) и показатель n1 политропы сжатия больше показателя k адиабаты сжатия.

По мере движения поршня от НМТ к ВМТ температура рабочего тела повышается и теплообмен между зарядом и стенками цилиндра снижается. Затем происходит выравнивание температур и происходит мгновенный адиабатный процесс. 
Показатели политропы и адиабаты сжатия становятся равными: n1= k (точка d). При дальнейшем сжатии температура заряда начинает превышать температуру стенок цилиндропоршневой группы, что обусловливает изменение направления теплоотдачии. 
В этом случае кривая сжатия проходит выше кривой адиабаты сжатия, n1 ( k. Причем  разность значений увеличивается по мере приближения поршня к ВМТ.
 В конце такта сжатия поверхность охлаждения деталей уменьшается, рабочее тело соприкасается с более нагретыми деталями и теплоотдача в стенки становится несколько ниже. В результате показатель политропы уменьшается.
Таким образом, процесс сжатия в реальных двигателях представляет собой сложный политропный процесс с переменным показателем политропы n´1.
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	    Рис. 3.1. Зависимость изменения давления (а) и показателя политропы сжатия (б) от перемещения поршня.


Для упрощения практических расчетов переменный показатель политропы заменяют на его среднее постоянное значение n1. Средний показатель политропы сжатия n1 – это условное постоянное значение показателя политропы сжатия, при котором на сжатие затрачивается та же работа, что и при процессе сжатия с переменным показателем. Величину среднего показателя политропы сжатия можно получить исходя из уравнения политропы по параметрам состояния газа в начале и в конце сжатия:

                                     
[image: image125.wmf]11

nn

aacc

pVpV

=

.                                           (3.1)

Логарифмируя это уравнение, получим:
lg рa+n1 lgVa=lgрc +n1 lgVc,
откуда

                                     
[image: image126.wmf]1

lglg

lglg

ca

ac

pp

n

VV

-

=

-

.                                        (3.2)

Так как в целом за такт сжатия количество теплоты, отводимой от смеси, больше притока теплоты, то среднее значение показателя политропы будет меньше показателя адиабаты.

Расчет давления и температуры в конце сжатия ведут по уравнению политропного процесса для точек а и с:
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Некоторые значения параметров процесса сжатия для различных двигателей приведены в табл. 3.1.
Т а б л и ц а 3.1. Значения параметров процесса сжатия
	Параметр
	Дизель без наддува
	Дизель с наддувом
	Бензиновый двигатель с ИЗ
	Газовый двигатель с ИЗ

	Степень сжатия, (
	15–23
	14–17
	7,5–11
	7–10,0

	Средний показатель 
политропы сжатия, n1
	1,35–1,42
	1,32–1,37
	1,35–1,39
	1,37–1,39

	Давление в конце сжатия Рс, МПа
	2,9–6,0
	7,0 – 9,0 (и более)
	1,2–3,5
	1,2–3,0

	Температура в конце сжатия Тс, К
	800–950
	900–1100
	550–750
	650–750


3.3. Влияние конструктивных и эксплуатационных факторов

на параметры процесса сжатия

Протекание процесса сжатия в целом характеризуется средним показателем политропы сжатия, который зависит от условий теплообмена, разности температур заряда и топлива, которое испаряется в процессе сжатия. Во всех случаях, когда повышается подвод теплоты к рабочему телу, средний показатель политропы сжатия увеличивается.

При повышении частоты вращения коленчатого вала за счет увеличения частоты циклов возрастает количество теплоты, вводимой в двигатель за единицу времени, и, соответственно, повышается температура его деталей. Одновременно с этим в течение каждого цикла сокращается время контакта рабочего тела со стенками цилиндров и уменьшается утечка заряда через зазоры. Совместное воздействие этих факторов приводит к снижению отвода теплоты от рабочего тела, и средний показатель политропы сжатия повышается. Зависимость показателя политропы сжатия от частоты вращения коленчатого вала п двигателя получена профессором В. А. Петровым:
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Из данного выражения видно, что показатель политропы сжатия п1 всегда меньше показателя адиабаты k=1,41. Следует отметить, что у высокооборотных двигателей процесс сжатия происходит достаточно быстро (0,015…0,005 с на номинальном скоростном режиме) и суммарный теплообмен между сжимаемым зарядом и стенками цилиндра за процесс сжатия получается незначительным. Поэтому величина п1 у этих двигателей всегда ближе к показателю адиабаты.

При увеличении нагрузки двигателя показатель политропы сжатия также изменяется. В дизельных двигателях и двигателях с ИЗ и впрыском топлива в цилиндр при увеличении нагрузки увеличивают подачу топлива при практически неизменном заряде воздуха. Температурное состояние двигателя повышается, в результате уменьшается отвод теплоты от сжимаемого воздуха и значение среднего показателя политропы сжатия будет увеличиваться.

В двигателях с ИЗ и внешним смесеобразованием при увеличении нагрузки увеличивается степень открытия дроссельной заслонки, тем самым возрастает количество свежего заряда; поэтому давление газов при сжатии будет увеличиваться, и, следовательно, возрастет и их утечка через неплотности цилиндропоршневой группы. При увеличении утечки показатель п1 будет уменьшаться. Это является причиной того, что в этих двигателях при увеличении нагрузки величина показателя п1, несмотря на меньшую теплоотдачу в стенки цилиндра, может и не повыситься, а наоборот – уменьшиться.

Одним из важных параметров, оказывающих влияние на теплообмен в процессе сжатия, является величина относительной поверхности контакта рабочего тела с окружающими его деталями:
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где Fц – поверхность контакта рабочего тела и деталей в процессе сжатия;

a,b – коэффициенты, зависящие от хода поршня и формы камеры сгорания;

D – диаметр цилиндра.

При увеличении рабочего объема цилиндров за счет одновременного изменения D и S относительная поверхность контакта уменьшается, а соответственно уменьшается и теплоотвод. Поэтому двигатели с большими размерами Vh, D и S имеют и более высокие значения среднего показателя политропы сжатия. Это обстоятельство является основной причиной более низких пусковых качеств дизелей с малыми размерами цилиндров, в которых из-за низких значений n1 при отрицательных температурах давление в конце сжатия оказывается недостаточным для воспламенения топлива.

При неизменном рабочем объеме относительная поверхность контакта рабочего тела уменьшается с увеличением D. Поэтому с уменьшением отношения S/D   значение n1 будет  увеличиваться.
Использование для деталей цилиндропоршневой группы (ЦПГ) алюминиевых сплавов вместо чугуна или стали позволяет значительно снизить их температуру, увеличить отвод теплоты от рабочего тела. При этом средний показатель политропы сжатия уменьшается.

С повышением степени сжатия увеличивается температура и давление в конце процесса сжатия и возрастают утечки рабочего тела. Одновременно с этим сокращается поверхность камеры сгорания и уменьшается относительная поверхность контакта рабочего тела с деталями. В итоге совместного воздействия этих факторов показатель n1 изменяется незначительно.

Чем интенсивнее охлаждение стенок цилиндра, тем большее количество теплоты за время процесса сжатия перейдет от газов к стенкам, при этом показатель политропы сжатия будет уменьшаться. Излишнее охлаждение нерационально, так как связано с ненужной потерей теплоты и, как следствие, с падением мощности двигателя.

В двигателях с воздушным охлаждением температура  поверхности деталей ЦПГ всегда выше, чем в двигателях с жидкостным охлаждением. Поэтому эти двигатели имеют большие значения n1.

Все мероприятия, ведущие к снижению средней температуры деталей (повышение скорости циркуляции охлаждающей жидкости, охлаждение днища поршня и т.д.), снижают величину значения показателя n1.

При износе ЦПГ увеличиваются утечки рабочего тела и n1 уменьшается; этим объясняется плохой запуск сильно изношенных двигателей.

Наличие нагара на стенках камеры сгорания и днище поршня, отложение накипи на наружных поверхностях цилиндров ухудшает условия охлаждения и вызывает увеличение подвода теплоты к рабочему телу, что приводит к соответствующему повышению n1. 

4. РАБОЧИЕ ТЕЛА И ИХ СВОЙСТВА

4.1. Реакции окисления топлив

В двигателях внутреннего сгорания происходит горение топливовоздушной смеси в результате окисления топлива кислородом воздуха.

Теплота, выделяющаяся вследствие термохимического окисления топлива, идет на повышение внутренней энергии рабочего тела и на совершение механической работы.  В процессе сгорания рабочее тело (газы) подвергается качественным и количественным изменениям. Для расчета процесса сгорания необходимо определить количество, состав и теплоемкости газов, находящихся в цилиндре двигателя до и после сгорания.

В автотракторных двигателях применяют в основном жидкие топлива, полученные в результате переработки нефти. Так как на процессы смесеобразования и сгорания отводится очень малый промежуток времени (сотые доли секунды), то к топливу предъявляются следующие требования:

1) легкая испаряемость при различных температурах окружающей среды, необходимая для быстрого и качественного образования горючей смеси;

2) достаточно мелкое распыливание при впрыске (дизельные двигатели);

3) сгорание без нагаро- и коксообразования;

4) «мягкость» протекания процесса сгорания;

5) полное и своевременное протекание процесса сгорания;

6) безвредность продуктов сгорания.

Применяемые топлива представляют собой смесь различных углеводородов. Содержание отдельных химических элементов в топливе характеризует элементарный состав.

Элементарный состав топлива задают массовыми долями углерода  и водорода, содержащихся в 1 кг топлива (табл. 4.1). При использовании кислородосодержащих топлив в элементарном составе учитывают кислород.

Т а б л и ц а  4.1. Элементарный состав автотракторного топлива по массе

	Наименование топлива
	Элементарный состав, кг
	Низшая теплота

сгорания Hu, кДж/кг

	
	С
	Н
	О
	

	Бензин
	0,85
	0,15
	–
	43500…44500

	Дизельное топливо
	0,856
	0,136
	0,008
	41500…42500


При полном сгорании молекулы топлива окисляются до СО2 (диоксид углерода) и Н2О (водяной пар).
Реакция сгорания водорода может быть выражена формулой

                                         2Н2+О2=2Н2О,                                       (4.1)
т.е. две молекулы водорода, соединяясь с одной молекулой кислорода, дают две молекулы воды. Принимая во внимание молекулярный вес водорода и кислорода, реакцию сгорания можно представить следующим образом:
	2Н2
	О2
	2Н2О

	4 кг
	32 кг
	36 кг

	1 кг
	8 кг
	9 кг

	Н кг
	8Н кг
	9Н кг

	Н кг
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Таким образом, для сгорания Н кг водорода требуется Н/4 кмоли кислорода, в результате чего получится Н/2 кмоли продуктов сгорания Н2О.

Реакция сгорания углерода С+О2=СО2. Для полного сгорания с учетом молекулярного веса углерода будем иметь:

	С
	О2
	СО2

	12 кг
	32 кг
	44 кг

	1 кг
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	С кг
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Следовательно, для сгорания С кг углерода в углекислый газ требуется С/12 кмолей кислорода и получается С/12 кмолей продуктов сгорания СО2.

При сгорании с недостатком воздуха сгорание будет неполным. Состав продуктов сгорания во многом будет зависеть от сравнительной активности окисления отдельных элементов, входящих в состав топлива. Считая, что водород более активен, чем углерод,  реакция сгорания водорода записывается тем же уравнением, что и для случая (=1. Ввиду нехватки кислорода часть углерода окисляется до СО2, а часть до СО (оксид углерода).
4.2. Коэффициент избытка воздуха

Из рассмотренных уравнений сгорания отдельных составляющих элементов топлива нетрудно определить минимальное  количество кислорода, необходимого для полного сгорания, которое называется стехиометрическим.

Стехиометрическое количество кислорода для сгорания 1 кг топлива рассчитывается следующим образом:
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Так как в воздухе содержится по массе 23% кислорода и 77% азота, то минимальное количество воздуха, теоретически необходимого для полного сгорания 1 кг топлива, составит:
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Оно называется также стехиометрическим количеством воздуха (табл. 4.2). Для бензина
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Так как в воздухе по объему содержится 21% кислорода и 79% азота, то количество воздуха в киломолях, теоретически необходимого для полного сгорания 1 кг топлива, составит
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Связь между этими величинами выглядит следующим образом:
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где (B – молярная масса воздуха ((B=28,96 кг/кмоль).

Действительное количество воздуха, участвующее в сгорании, обычно не равно теоретическому и характеризуется коэффициентом избытка воздуха.

Коэффициент избытка воздуха – это отношение действительного количества воздуха, участвующего в процессе сгорания 1 кг топлива, к теоретически необходимому количеству воздуха для полного сгорания топлива:
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При испытании двигателей коэффициент избытка воздуха определяют по выражению
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где GB – количество воздуха, участвующее в сгорании, кг/ч;
GT – часовой расход топлива, кг/ч.
При (=1 состав смеси называют стехиометрическим, полное сгорание топлива в этом случае возможно лишь при идеальном его смешении с воздухом. В реальных условиях полное сгорание топлива в двигателе может быть достигнуто при ((1.
Смесь, характеризуемую ((1, т.е. количество воздуха больше теоретически необходимого для полного сгорания топлива, называют бедной; при ((1, т.е. количество воздуха меньше необходимого для полного сгорания топлива, – богатой (топливом). 

Минимальный коэффициент избытка воздуха, соответствующий неполному окислению углерода топлива только до СО, определяется через элементарный состав:
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В двигателях с внешним смесеобразованием αсо практически никогда не имеет места, поэтому углерод в продуктах сгорания отсутствует. В дизельных двигателях и двигателях с впрыскиванием бензина в цилиндр есть зоны с α(αсо, в процессе сгорания образуется несгоревший углерод, выделяющийся в виде сажи.
4.3. Горючая смесь
В двигателях горючая смесь представляет собой смесь воздуха и испарившегося топлива.
Количество киломолей горючей смеси M1, необходимой для сгорания 1 кг топлива, 
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где mТ – молярная масса топлива. 
Для автомобильного бензина mТ=110…120 кг/кмоль, для дизельного топлива mТ=180…200 кг/кмоль. С целью упрощения расчетов и в связи с незначительностью 
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 для дизелей этой величиной можно пренебречь. Тогда
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В ДВС сгорание протекает в замкнутом объеме. Поэтому для них наряду с теплотворной способностью топлива важным показателем при оценке процесса сгорания является количество теплоты, выделяющейся в цилиндре в результате сгорания горючей смеси. Этот показатель характеризует эффективность использования объема цилиндра. 

Теплота сгорания горючей смеси при ((1 может быть выражена следующими образом:
                                              Нсм=Нu /М1,                                        (4.11)
где Нu –  низшая теплота сгорания 1 кг жидкого топлива.
При ((1 имеет место химическая неполнота сгорания, соответственно

                         Нсм=(Нu – (Нu ) /М1,                                                                (4.12)
где (Нu – потери теплоты вследствие химической неполноты сгорания.
Значения теплоты сгорания топлив и горючих смесей представлены в табл. 4.2. 

Т а б л и ц а  4.2.  Теплота сгорания топлив и  горючих смесей при (=1
	Топливо
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	Удельная теплота сгорания     кДж/кг

	
	
	топлива
	горючей смеси

	Бензин
	14,80
	43961
	2800

	Керосин
	14,30
	43956
	2740

	ШФС
	14,40
	42420
	2750

	Дизельное
	14, 40
	42700
	2770

	Солярное масло
	12,90
	42430
	2780

	Этиловый спирт
	8,60
	26000
	2760

	Метиловый спирт
	6,50
	22000
	2760

	Бензол
	13,20
	40000
	2770

	Природный газ
	17,30
	49152
	2720

	Водород
	34,80
	118272
	3300

	Аммиак
	6,13
	17165
	2430

	Сжиженный газ
	15,20
	45780
	2830

	Соевое масло
	12,70
	37000
	2700

	Рапсовое масло
	13,10
	35790
	2600


Как видно из таблицы, значения Нсм для различных жидких топлив мало отличаются и не пропорциональны значениям Нu для соответствующих топлив. Это объясняется совместным влиянием на Нсм теплоты сгорания и стехиометрического количества воздуха, необходимого для сгорания топлива. Чем больше кислорода затрачивается на сгорание топлива, тем больше выделяется теплоты.

4.4. Продукты сгорания
Рассмотрим состав продуктов сгорания при различных значениях (.
Сгорание при ((1. В результате полного сгорания топлива при ((1 образуются продукты сгорания, которые состоят из углекислого газа СО2, водяных паров Н2О, кислорода О2 и азота N2. Процентное содержание азота в воздухе по объему равно 79%. Количество молей отдельных компонентов при сгорании 1 кг топлива определим исходя из реакций сгорания:
углекислого газа 
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Разность между кислородом воздуха, участвующим в сгорании и теоретически необходимым для сгорания 1 кг топлива, дает избыточный кислород, который не участвовал в реакциях окисления:
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Атмосферный азот не вступает в реакцию с кислородом и его содержание равно числу киломолей в воздухе: 
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Суммарное количество киломолей продуктов сгорания 
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Так как  
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Масса продуктов сгорания равна массе топлива и воздуха до сгорания, однако количество киломолей продуктов окисления не равно количеству киломолей свежего заряда. 

Поскольку количество киломолей свежего заряда 
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изменение количества молей газов при полном сгорании 1 кг топлива определяется следующим образом:
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Анализ данного уравнения показывает, что объем продуктов сгорания топлива больше объема свежего заряда, причем изменение объема в процессе сгорания зависит только от массовой доли водорода и кислорода.

Сгорание при ((1. Количество продуктов сгорания 
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Количество киломолей окиси углерода 
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После подстановки всех составляющих уравнение для определения количества продуктов окисления будет выглядеть следующим образом:
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а изменение количества киломолей свежего заряда 
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Анализ формулы показывает, что при сгорании с недостатком воздуха величина (М зависит не только от содержания в топливе водорода, но и от содержания углерода.

Сравнивая изменения объема продуктов окисления при различных условиях сгорания 1 кг топлива, имеем:
при ((1 
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Преобразуем последнее равенство, добавляя и отнимая в его правой части величину 0,21L0 :  
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Тогда, сравнивая изменения объема свежего заряда при различных условиях сгорания, можем записать:
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Таким образом, объем продуктов сгорания 1 кг топлива при ((1 больше объема продуктов сгорания при ((1 на величину 
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 Это объясняется тем, что при сгорании с недостатком кислорода число киломолей продуктов сгорания водорода и углерода не изменяется, а число киломолей израсходованного кислорода воздуха из горючей смеси будет меньше.

Коэффициент молекулярного изменения. Относительное изменение объема при сгорании характеризуется  теоретическим коэффициентом молекулярного изменения (о, который представляет собой отношение количества киломолей продуктов сгорания М2 к количеству киломолей свежего заряда М1:
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Поскольку теоретический коэффициент молекулярного изменения не учитывает наличие остаточных газов, вводится понятие действительного коэффициента молекулярного изменения рабочей смеси, который характеризует изменение объема газов при сгорании рабочей смеси (горючая смесь и остаточные газы):
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Разделив числитель и знаменатель на М1, и с учетом того, что
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связь между этими коэффициентами будет выглядеть следующим образом: 
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Данная зависимость справедлива для всех двигателей, работающих на жидком топливе. Так как (0 для жидких топлив всегда больше единицы, то и ((1, а чем выше значение действительного коэффициента молекулярного изменения рабочей смеси, тем больше работа газов при их расширении. На величину ( главным образом оказывает влияние коэффициент избытка воздуха (, при обогащении смеси (((1) действительный коэффициент молекулярного изменения увеличивается, что способствует получению большей мощности двигателя при ухудшении экономичности. 
Величина действительного коэффициента молекулярного изменения рабочей смеси находится в пределах:

	бензиновые двигатели с ИЗ
	1,02…1,12;

	дизельные двигатели
	1,01…1,06.


5. ПРОЦЕСС СГОРАНИЯ
Процесс сгорания является основным процессом, определяющим мощностные и экономические показатели двигателя.

В реальных  циклах поршневых двигателей рабочее тело не получает теплоты извне, как это предполагалось при рассмотрении идеальных циклов. Необходимая для работы энергия вводится в цилиндр вместе с топливом в виде его потенциальной химической энергии, где она превращается в тепловую и затрачивается на нагревание рабочего тела.

Процесс преобразования химической энергии топлива в тепловую, происходящий в результате быстрых реакций окисления топлива, называется процессом сгорания. 

К настоящему времени теория горения еще далека от своего завершения. Отсутствуют точные методы расчетов процессов горения. Поэтому для инженерных расчетов приходится пользоваться  полуэмпирическими и эмпирическими зависимостями.

5.1. Сгорание в двигателях с искровым зажиганием
5.1.1. Фазы процесса сгорания
При нормальном рабочем процессе в двигателях с искровым зажиганием достаточно однородная рабочая смесь воспламеняется электрической искрой и сгорает в процессе распространения фронта турбулентного пламени.

За начало процесса сгорания принимают момент появления искры на электродах свечи.

В процессе сгорания могут быть выделены три фазы:

1) начальная фаза, в течение которой образуется начальный очаг пламени;
2) основная фаза – фаза быстрого сгорания. В этой фазе пламя распространяется по основной части камеры сгорания;
3) фаза догорания. В ней происходит догорание смеси за фронтом пламени, в пристеночных слоях и зазорах между головкой цилиндра и днищем поршня.

Деление на фазы является условным. Провести четкие границы между отдельными фазами процесса сгорания в двигателях не представляется возможным, так как скорость сгорания изменяется постепенно.

Начертим участок развернутой индикаторной диаграммы, соответствующей процессу сгорания в координатах Р( (1) и диаграмму «чистого» сжатия – расширения (2), которая получается при выключенном зажигании (отсутствии воспламенения) (рис. 5.1).
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Рис. 5.1. Развернутая индикаторная диаграмма

процесса сгорания в двигателе с ИЗ.
Проследим по развернутой индикаторной диаграмме за характером изменения давления газа в цилиндре в процессе сгорания.

Отметим точку С´, соответствующую моменту зажигания. За момент окончания первой фазы сгорания и соответственно начала основной фазы принимают точку отрыва линии сгорания от линии сжатия, т.е. момент начала ощутимого повышения давления (точка С).

Следует отметить, что при искровом зажигании задержка воспламенения отсутствует. Очаг горения возникает сразу же в месте проскакивания искры. Поэтому будет неправильным назвать первый период периодом задержки воспламенения.

Начальный очаг горения очень мал, поэтому в течение первого периода не наблюдается заметного выделения тепла и повышения давления по сравнению с давлением сжатия.

За момент окончания второго и начало третьего периодов принимают момент достижения максимума давления на индикаторной диаграмме (точка Z).

В течение второго периода сгорает основное количество топлива (80…90%), а давление резко повышается.

Из анализа термодинамических циклов известно, что максимальная мощность и экономичность цикла при неизменной степени сжатия достигается при сгорании топлива при постоянном объеме. Следовательно, с точки зрения получения наилучших показателей цикла необходимо стремиться к такой организации процесса сгорания, при которой основная фаза процесса сгорания будет протекать вблизи ВМТ.

Скорость распространения пламени при нормальном сгорании бензовоздушных смесей составляет 20…40 (60) м/сек. При этом продолжительность основной фазы процесса сгорания получается равной 40…50o ПКВ (n=4000 мин-1). 
Осуществить протекание основной фазы сгорания вблизи ВМТ возможно только при условии  соответствующей установки момента зажигания.

Угол в градусах ПКВ от момента проскакивания искры до ВМТ называется углом опережения зажигания. Он должен увеличиваться с увеличением длительности начальной фазы и уменьшением скорости сгорания в основной фазе.

В современных быстроходных двигателях с воспламенением от искры максимальная мощность обычно получается при достижении максимального давления при угле 12…15o ПКВ после ВМТ. Угол опережения зажигания на номинальном режиме равен 30…35o ПКВ до ВМТ.

Скорость сгорания в основной фазе определяет быстроту нарастания давления по углу ПКВ – жесткость работы двигателя 
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 в процессе сгорания. Скорость нарастания давления при нормальной работе двигателя колеблется в пределах (0,2…0,3) 
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. Эта величина является важным эксплуатационным показателем, так как может оказывать заметное влияние на моторесурс двигателя.
В завершающей фазе сгорания скорость сгорания уменьшается вследствие достижения фронтом пламени стенок. Повышение давления в результате сгорания уже не может компенсировать его уменьшение из-за расширения газов, вызываемого движением поршня, и из-за теплоотдачи в стенки. В результате давление газов уменьшается.
 Окончание третьего периода непосредственно по индикаторной диаграмме определить невозможно. Для определения продолжительности сгорания ведется специальная математическая обработка индикаторной диаграммы с целью получения характеристики выгорания топлива (закона сгорания) – зависимость доли сгоревшего топлива от угла ПКВ двигателя 
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Отметим, что с точки зрения получения  наилучших показателей цикла необходимо стремиться к сокращению периода догорания.

5.1.2. Пределы воспламеняемости смеси
Сгорание в двигателях с воспламенением от искры представляет собой распространение фронта пламени от источника зажигания. Для развития фронта пламени необходимо, чтобы количество теплоты, выделяющейся от начального очага горения, было достаточно для появления пламени и прогрева следующего слоя смеси. В противном случае происходит затухание реакции горения. Такое явление может наступить при сгорании чрезмерно богатых или бедных смесей. Наибольшее количество теплоты выделяется при сгорании несколько обогащенных смесей α = 0,85…0,9. При большем обогащении смеси тепловыделение уменьшается вследствие химической неполноты сгорания. При обеднении смеси тепловыделение мало вследствие малой калорийности заряда.

Отсюда можно сделать вывод, что воспламеняться могут только топливовоздушные смеси определённого состава.

Пределы изменения составов горючих смесей, при которых возможно их воспламенение, носят название пределов воспламеняемости. Они оцениваются коэффициентом избытка воздуха.

Пределы воспламеняемости для различных топлив не являются постоянными, они зависят от условий, в которых находится воспламеняемая смесь: температуры, давления, наличия остаточных газов, интенсивности воспламенения и т.д. Пределы воспламеняемости некоторых топливовоздушных смесей для нормальных условий окружающей среды приведены в табл. 5.1.
Т а б л и ц а 5.1. Пределы воспламеняемости топливовоздушных смесей
	Вид топлива
	Пределы воспламеняемости по (

	
	Нижний
	Верхний

	Бензин
	1,20(1,30
	0,30(0,50

	Бензол
	1,25
	0,40

	Спирт
	1,80
	0,40

	Водород
	9,85
	0,14

	Метан
	1,87
	0,65

	Пропан
	1,70
	0,40

	Бутан
	1,65
	0,35

	Окись углерода
	2,64
	0,16

	Природный газ
	1,85
	0,64

	Светильный газ
	2,20
	0,82


Все факторы, способствующие повышению температуры смеси перед воспламенением, расширяют пределы воспламеняемости, все, что понижает температуру смеси, делает их более узкими.
Относительное количество остаточных газов также влияет на пределы воспламеняемости, так как они состоят из инертных газов, замедляющих протекание химических реакций. Увеличение относительного количества остаточных газов происходит по мере закрытия дроссельной заслонки (уменьшения нагрузки). В этих условиях тепловыделение уменьшается, а пределы воспламеняемости смеси сужаются.

Поэтому в холодное время года рационально останавливать автомобильные двигатели, выключая зажигание при несколько открытой дроссельной заслонке. При этом уменьшается процент остаточных газов, пределы воспламеняемости расширяются и облегчается последующий пуск.

Газовые топлива, на которых работают двигатели с ИЗ, имеют более широкие пределы воспламеняемости, чем бензины. Это в значительной мере облегчает пуск холодных газовых двигателей.

Из этого раздела надо сделать следующий вывод: бензиновым двигателям обычных конструкций присущ недостаток, заключающийся в невозможности сжигания на частичных нагрузках бедных смесей, что ведет к ухудшению их экономичности по сравнению с дизелями, которые могут работать с α > 4.

5.1.3.  Конструктивные и эксплуатационные факторы,

влияющие на процесс сгорания в двигателях
с искровым зажиганием
Конструктивные факторы.
Степень сжатия. С увеличением степени сжатия повышаются давление и температура заряда в период сжатия, что положительно сказывается на воспламенении смеси и протекании первой фазы. Однако при этом уменьшается объем камеры сгорания, увеличивается относительная величина ее поверхности Fc/Vc и, как следствие, возрастает  количество горючей смеси, соприкасающейся с охлажденными стенками. Сгорание будет происходить с меньшей скоростью, поэтому продолжительность третьей фазы возрастает.

Форма и размеры камеры сгорания определяют:

– относительную величину поверхности охлаждаемых стенок Fc/Vc; 

– турбулентность заряда;

– величину пути пламени.

Форма камеры сгорания (рис. 5.2) оказывает значительное влияние на скорость распространения фронта пламени. Путем придания камере рациональной формы можно регулировать интенсивность тепловыделения при сгорании рабочей смеси. Чем больше Fc/Vc, тем интенсивнее теплоотвод и тем больше продолжительность третьей фазы. Наименьшую относительную поверхность имеют полусферические камеры сгорания и камеры в головке поршня.
Ранее наибольшее распространение имели камеры сгорания с нижним расположением клапанов, отличающиеся конструктивной простотой и технологичностью, но мало удовлетворительными с точки зрения наполнения, так как поток свежего заряда при наполнении многократно меняет направление движения.
Камеры сгорания двигателей с верхним расположением клапанов отличаются большей компактностью, меньшими тепловыми и газодинамическими потерями. Лучшими являются полусферическая и клиновая камеры сгорания. В камерах этих типов заложены широкие возможности для создания турбулентных потоков заряда вытеснением части его из зазоров над поршнем в основную часть камеры сгорания. Вместе с тем для этих камер сгорания требуется более технологически сложный механизм газораспределения.

Вытеснители обычно располагаются так, чтобы создать дополнительное завихрение заряда в тех зонах, до которых фронт пламени от свечи доходит в последнюю очередь. Этим достигается ускоренное догорание смеси. При проектировании вытеснителей следует помнить, что увеличение их площади ведет к увеличению несгоревшей доли смеси, заключенной между головкой цилиндров и днищем поршня. Поэтому площадь вытеснителей не должна превышать 30…40% площади поршня. 
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Рис. 5.2. Формы камер сгорания двигателей: А – нижнеклапанная;
Б – шатровая цилиндрическая; полусферическая; В – клиновая, Г – овальная.
Свечу располагают так, чтобы не создавалась вблизи  высокая турбулизация и одновременно обеспечивалась хорошая очистка зоны свечи от остаточных газов, направляя на нее часть потока смеси, поступающей через впускной клапан.

Чем ближе к центру камеры сгорания расположена свеча, тем короче путь, проходимый пламенем до наиболее удаленных точек. При центральном расположении свечи достигается наибольшая скорость сгорания. Следует учитывать, что это относится лишь к камерам сгорания, имеющим симметричную форму. При несимметричных камерах сгорания свечу надо располагать в зоне наибольших объемов смеси. 

Турбулизация рабочей смеси. Турбулизация рабочего заряда при сгорании способствует искривлению и переносу фронта пламени, что увеличивает его поверхность и массовую скорость сгорания. Это значительно ускоряет сгорание рабочей смеси. Создание воздушных вихрей достигается приданием камере сгорания соответствующих очертаний, устройством вытеснителей и т.д.

Параметры искрового разряда. Положительный эффект повышения энергии разряда наблюдается только до определенного момента, при котором достигается надежное и быстрое зажигание.

Энергия электрического разряда может быть повышена путем увеличения амплитуды и продолжительности импульса напряжения на электродах свечи, что реализуется в транзисторных системах зажигания.

Эксплуатационные факторы.
Состав смеси. Наибольшая скорость распространения пламени получается при  α = 0,85…0,9 (рис.5.3). При этих значениях получается и наибольшая интенсивность тепловыделения, а следовательно достигается и наибольшая мощность двигателя. Поэтому такой состав смеси называют мощностным. Наилучшая экономичность при α = 1,1…1,15. При обеднении смеси (правая часть кривой) скорости распространения пламени падают значительно быстрее, чем при обогащении (левая часть кривой).
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	    Рис. 5.3. График зависимости средней скорости распространения фронта пламени безвоздушной                                                                                                                                                                                                                                   смеси  от  коэффициента  избытка
                      воздуха.


При сгорании как более богатых, так и более бедных смесей по мере уменьшения тепловыделения начальная фаза сгорания 
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 заметно удлиняется. Длительность основной фазы изменяется незначительно (скорость ее в основном зависит от вихреобразований), хотя максимальное давление Pz снижается в связи с меньшим энергосодержанием смеси, соответственно уменьшаются значения 
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Развернутые индикаторные диаграммы (рис. 5.4) подтверждают, что наименьшая продолжительность сгорания наблюдается у обогащенной горючей смеси при α =0,9. 
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	   Рис. 5.4. Развернутые индикаторные диаграммы, полученные при сгорании смесей различных составов.


Замедление протекания процесса сгорания ухудшает экономич-ность, снижает мощность, влияет на токсичность и по этой причине недопустимо при эксплуатации двигателя. Поэтому, создавая двигатели, позволяющие сжигать бедные смеси, необходимо обращать внимание на то, чтобы сгорание бедных смесей протекало с высокой скоростью.

В обедненных смесях (((1) обеспечивается фактически полное окисление топлива, однако динамика их сгорания резко ухудшается и мощность двигателя снижается ((=1,05...1,15), что требует несколько увеличить угол опережения зажигания.
Значительное обеднение горючей смеси ((=1,2...1,25) приводит к неустойчивой работе двигателя, максимальное давление сгорания оказывается очень низким, и возникают перебои в работе двигателя.

При очень большом обеднении смеси (((1,25) работа двигателя сопровождается вспышками горючей смеси во впускном трубопроводе, что объясняется настолько медленным процессом сгорания, что некоторая часть топлива догорает не только во время расширения, но и при впуске, в результате чего поджигается смесь во впускном трубопроводе.

Остаточные газы снижают температуру в цилиндре двигателя при сгорании смеси, а следовательно, и скорость распространения фронта пламени, т.е. увеличивают общую продолжительность процесса окисления.

Нагрузка двигателя. Изменение нагрузки двигателя оказывает существенное влияние на протекание процесса сгорания. При ее уменьшении, т.е. при дросселировании двигателя, снижается давление в конце процесса сжатия и увеличивается содержание остаточных газов, что значительно ухудшает условия воспламенения смеси и развития в ней начального очага горения. В результате этого соответственно возрастают период задержки воспламенения и общая длительность процессов сгорания. Ненадежность воспламенения и неудовлетворительность протекания процесса сгорания при работе двигателя на малых нагрузках в некоторой степени компенсируются соответствующим обогащением рабочей смеси (((0,8…0,9). Но и в этом случае процесс сгорания растягивается на значительную часть такта расширения, топливо не догорает, а отработавшие газы содержат значительное количество вредных продуктов неполного окисления углеводов.

При дросселировании смеси требуется увеличение угла опережения зажигания, так как вследствие возрастания содержания остаточных газов в рабочей смеси скорость сгорания уменьшается. 
Частота вращения. Повышение скоростного режима значительно уменьшает время, отводимое на процесс сгорания, и увеличивает турбулизацию смеси, ускоряя процесс сгорания. С повышением частоты вращения также возрастает тепловая напряженность цикла и ускоряется образование начального очага горения. Однако с повышением частоты вращения коленчатого вала возрастает и догорание смеси на такте расширения, т.е. его продолжительность по углу поворота коленчатого вала увеличивается (рис. 5.5), что в свою очередь ведет к повышению теплоотдачи в систему охлаждения через стенки цилиндра. Чтобы компенсировать это явление, при повышении частоты вращения увеличивают угол опережения зажигания. 
С ростом частоты вращения несколько увеличивается длительность фазы догорания φз, но связанное с этим некоторое снижение эффективности тепловыделения компенсируется уменьшением теплоотдачи в стенки из-за сокращения времени нахождения в цилиндре газов.
Угол опережения зажигания. На процесс сгорания смеси свое влияние также оказывает опережение зажигания. При установке слишком большого угла опережения зажигания происходит преждевременное нарастание давления до прихода поршня в ВМТ, в результате чего увеличивается работа сжатия, уменьшается мощность и ухудшается экономичность двигателя. Снижение мощности и экономичности имеет место и при установке слишком малого угла опережения зажигания, когда процесс сгорания протекает в основном на такте расширения, а максимальные давление и температура цикла снижаются.
Наивыгоднейший угол опережения зажигания должен быть таким, чтобы большая часть смеси сгорала вблизи ВМТ. Кроме того, величина угла опережения зажигания должна быть тем больше, чем больше длительность первых двух периодов горения. Наивыгоднейший угол опережения зажигания определяется опытным путем и зависит от частоты вращения коленчатого вала, качества смеси и степени сжатия.
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	Рис. 5.5. Развитие процесса сгорания при различных частотах вращения коленчатого  вала.


Процесс сгорания горючей смеси в двигателе с ИЗ продолжается в течение 40…70o поворота кривошипа. С изменением угла опережения зажигания изменяется положение линии сгорания относительно ВМТ (рис. 5.6).
Максимальную мощность двигатель будет иметь в том случае, если действительная диаграмма близка к теоретической. Для приближения действительной диаграммы к теоретической (на участке сгорания) воспламеняют рабочую смесь до прихода поршня в ВМТ. В этом случае процесс сгорания протекает вблизи ВМТ и достигаются наилучшие мощностные и экономические показатели двигателя.
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	   Рис. 5.6. Фрагмент  индикаторной  диаграммы при различных углах  опережения зажигания: 1 – раннее зажигание; 2 – оптимальное зажигание; 3 – позднее зажигание


При установке слишком большого угла опережения зажигания процесс сгорания закончится до прихода поршня в ВМТ и развиваемая двигателем мощность уменьшится.

При позднем зажигании процесс сгорания будет протекать на линии расширения и увеличатся потери тепла в стенки с отработавшими газами.

5.1.4. Основные нарушения нормального сгорания

в двигателях с искровым зажиганием в период эксплуатации

Детонационное сгорание. В процессе сгорания в двигателях с искровым зажиганием перед фронтом пламени происходит дополнительное сжатие смеси вследствие расширения продуктов сгорания, что приводит к повышению температуры несгоревшей ее части. Это вызывает последовательное увеличение скорости сгорания слоев смеси, непосредственно прилегающих к фронту пламени. Одновременно повышение температуры вследствие сжатия всей несгоревшей смеси ускоряет протекание в ней предпламенных реакций. При достаточно высоком сжатии скорость этих реакций может настолько возрасти, что до прихода фронта пламени в эту зону в ней возникает очаг самовоспламенения. Этот очаг начинает расширяться в результате самовоспламенения соседних слоев смеси, уже подготовленной к сгоранию предыдущими предпламенными реакциями. Скорость распространения такой волны самовоспламенения весьма высока и может превосходить скорость звука в данной среде. В результате в камере сгорания возникают детонационные ударные волны, распространяющиеся со скоростью до 2000 м/с. Эти волны, отражаясь от стенок камеры сгорания, вызывают новые очаги самовоспламенения. 

Такой процесс сгорания, протекающий вначале с обычными скоростями, но с мгновенным неуправляемым горением в конце, называют детонационным.

Детонирует обычно небольшая часть горючей смеси, окисляющаяся в последнюю очередь, когда показатели температуры и давления в камере сгорания близки к максимальным.

Внешне детонация проявляется в возникновении при работе двигателя на больших нагрузках звонких металлических стуков, являющихся результатом многократных периодических отражений от стенок камеры сгорания ударных волн, образующихся в газах. При этом в конце сгорания регистрируются вибрации давления в виде ряда постепенно затухающих острых пиков, наблюдаемых на индикаторных диаграммах. Частота этих вибраций давления равна основной частоте слышимых стуков.

Длительная работа двигателя с детонацией недопустима. Вызывая разрушение более холодных пограничных слоев газа, ударные волны могут существенным образом усиливать теплоотдачу от газов к стенкам деталей, образующих камеру сгорания. В результате температура этих деталей повышается: 

-  поверхности головки цилиндра на 30…50o; 

- головки выпускного клапана  на 70…80o;

- днища поршня на 30…60o. 

В результате эти детали могут прогорать. Повышение температуры деталей вызывает увеличение количества теплоты, передаваемой в систему охлаждения, и соответствующий рост температуры охлаждающей жидкости. Все это ведет к уменьшению коэффициента наполнения и снижению мощности двигателя. Местные резкие повышения температуры  усиливают диссоциацию в процессе сгорания и приток теплоты в процессе расширения. В некоторых случаях при этом наблюдается дымление отработавших газов. Кроме того, ударные волны при своем отражении от стенок  гильзы цилиндра разрушают находящуюся на них масляную пленку, что приводит к усиленному износу верхнего пояса гильзы и поршневых колец. Одновременно усиливается коррозионный износ гильзы под воздействием содержащихся в продуктах сгорания активных веществ, в частности окислов азота. Вибрационный характер нагрузки на поршень при наличии детонации может вызвать разрушение антифрикционного слоя в шатунных подшипниках.
Возникновению детонации способствуют все факторы, увеличивающие скорость развития предпламенной реакции в последней части заряда, а также ускоряющие сгорание последней части заряда во фронте пламени или каким-либо другим путем, препятствующим возникновению в смеси взрывного самовоспламенения.

К основным факторам, влияющим на детонацию, относятся следующие.
Сорт топлива. Появление детонационного сгорания в основном является результатом неправильного подбора  сорта топлива для двигателя с данной степенью сжатия.

Бензины характеризуются октановым числом, которое определяет его детонационную стойкость. Чем выше октановое число, тем выше антидетонационные свойства топлива. Октановое число легких фракций бензина меньше, чем у средних и тяжелых. При быстром открытии дроссельной заслонки (например, при интенсивном разгоне) тяжелые фракции поступают с некоторой задержкой, что приводит к детонации в начале разгона из-за временного снижения октанового числа топлива, поступающего в цилиндр. 

Степень сжатия. При повышении степени сжатия увеличиваются температура и давление в конце сжатия, что  способствует возникновению детонации.

Размеры и число цилиндров. С увеличением диаметра цилиндра увеличивается путь пламени, проходимый от источника зажигания до наиболее удаленной части  рабочей смеси, а значит и время подготовки последней части заряда к окислению. При этом создаются условия, благоприятствующие возникновению детонации. Кроме того, при работе многоцилиндрового двигателя может иметь место детонация в отдельных цилиндрах. Это объясняется тем, что состав смеси по цилиндрам различен. Раньше создаются предпосылки для возникновения детонации в тех цилиндрах, у которых смесь приближается к составу (=0,85…0,95, так как период задержки воспламенения такой смеси наименьший.

Материал поршня и головки цилиндров. Применение алюминиевого сплава для головок цилиндра и поршней позволяет снизить температуру этих деталей, по сравнению с чугунными, и уменьшить склонность двигателя к детонации. Снижение температуры деталей из алюминиевого сплава происходит благодаря большей теплоотдаче от газов к деталям и большей теплопроводности материала.
Частота вращения коленчатого вала и нагрузка двигателя. При повышении скоростного режима склонность двигателя к детонации уменьшается из-за сокращения времени для химической подготовки последней порции смеси к воспламенению, увеличения коэффициента остаточных газов и уменьшения коэффициента наполнения. При снижении нагрузки также наблюдается уменьшение коэффициента наполнения и увеличение коэффициента остаточных газов. Кроме того, снижается температура стенок камеры сгорания, что ведет к увеличению периода задержки воспламенения последней части заряда, поэтому при дросселировании детонационное горение может перейти в нормальное.

Угол опережения зажигания. При увеличении угла опережения зажигания окисление последней части заряда протекает при более высокой температуре и давлении, что увеличивает склонность двигателя к детонации. Позднее зажигание, наоборот, уменьшает склонность двигателя к детонации. Поэтому в условиях реальной эксплуатации при использовании бензина с меньшим октановым числом, чем необходимо, уменьшают угол опережения зажигания.

Тепловое состояние двигателя. С ростом температуры деталей камеры сгорания увеличивается вероятность возникновения очагов самовоспламенения и детонации.

Температура и давление воздуха на впуске в цилиндр. Увеличение температуры и давления окружающей среды усиливает вероятность детонации. 

Нагарообразование. Нагар обладает низкой теплопроводностью (в 50 раз меньше чугуна или стали), поэтому при его наличии в цилиндре двигателя температура газов в процессе сгорания повышается и увеличивается склонность двигателя к детонации. Кроме того, при наличии  нагара уменьшается объем камеры сгорания и, следовательно, повышается степень сжатия. 
Калильное зажигание, инициируемое тлеющим нагаром. Оно обычно возникает после достаточно длительной работы двигателя на режимах малой нагрузки и холостого хода, способствующих отложению нагара на днище поршня и стенках камеры сгорания. При увеличении нагрузки отложившийся нагар вследствие возникновения в нем термических напряжений начинает отслаиваться от стенок. Отдельные его частицы нагреваются до высоких температур и могут вызвать воспламенение окружающей газовой среды. Очаги воспламенения в первую очередь возникают в последних частях рабочего заряда, подвергающегося дополнительному сжатию в процессе распространения фронта пламени и имеющего высокую температуру. При таком  «последующем» воспламенении от раскаленных частиц начинают распространяться дополнительные фронты пламени и скорость сгорания в конце основной фазы резко возрастает. В результате индикаторные диаграммы приобретают вид острых пик, иногда сопровождающихся небольшими вибрациями давления.

Скорость повышения давления может достигать 0,8…1,0 МПа /град (при нормальном сгорании ≈0,2 МПа/град). Внешне это проявляется в виде глухого рокочущего стука. Сильное повышение значений Pz и dP/dφ вызывает вибрации коленчатого вала и может быть причиной его поломки, возможен перегрев двигателя. Возникновению такого зажигания способствуют малые углы опережения зажигания, вызывающие повышение температуры отработавших газов, а соответственно, и взвешенных в нем частиц нагара, использование бензинов с высоким содержанием ароматических углеводородов и ТЭС. 
Калильное зажигание от перегретых поверхностей. Источниками такого зажигания являются перегретые центральные электроды или юбочки изоляторов свечей (норм. t≈400oC), а также тарелки выпускных клапанов, если их температура превышает 700–800oС. Перегретые детали вызывают преждевременное воспламенение до момента подачи искры. От раскаленных поверхностей возникает фронт пламени, вполне аналогичный фронту пламени от искры свечи, но момент воспламенения оказывается при этом неуправляемым. 

В отличие от «последующего» воспламенения, которое прекращается по мере выгорания отложений нагара, преждевременное воспламенение,  наоборот,  обладает  склонностью  к  прогрессивному   самоусиле-

нию – возникновению все раньше и раньше в такте сжатия. Именно этим определяется крайняя опасность этого вида сгорания, приводящего, например, к расплавлению поршней. Мощность двигателя при преждевременном воспламенении уменьшается. 

Опасность преждевременного воспламенения усугубляется тем, что внешне его обнаружить затруднительно, так как оно обычно проявляется лишь в виде глухих стуков при работе на больших нагрузках двигателя.

Возникновению преждевременного воспламенения способствуют эксплуатация двигателя на топливе с пониженным октановым числом или со свечами с недостаточно высоким калильным числом.

5.1.5. Способы улучшения сгорания в двигателях 

с искровым зажиганием
К числу мероприятий, способствующих улучшению протекания рабочего процесса в двигателях легкого топлива, относятся следующие.
Интенсификация электрозажигания. В последнее время получили  распространение различные системы так называемого электронного зажигания. Их применение позволяет повысить энергию искрового разряда и обеспечивает большую крутизну фронта нарастания высокого напряжения между электродами свечи. Последнее способствует созданию более стабильных условий пробоя искровых промежутков свечей, в меньшей степени зависящих от их загрязнения отложением нагара.
Электронные системы с увеличенной энергией разряда в основном позволяют расширить пределы возможного обеднения смеси и улучшить стабильность воспламенения при работе двигателей на малых нагрузках, холостом ходу и, в особенности, на переходных режимах, что улучшает приемистость двигателя.
Дополнительные преимущества с точки зрения обеспечения  стабильного момента зажигания во всех цилиндрах двигателя на любых скоростных режимах дает применение бесконтактных электронных прерывателей, взамен механических.

Завихрение рабочего заряда. Оно может осуществляться за счет тангенциального направления впускных патрубков или их выполнения в форме улитки и позволяет создать устойчивое вращательное движение горючей смеси в камере сгорания. Это сокращает длительность сгорания и улучшает степень воспроизводимости последовательных циклов.
Изменение способа дросселирования. Увеличение скорости и воспроизводимости сгорания на малых нагрузках и холостом ходу удается достигнуть путем применения дросселирования в самих клапанных щелях. Это достигается изменением высоты подъема клапана с помощью соответствующего устройства. При подобном дросселировании увеличивается скорость воздуха, втекающего в цилиндр на режимах малых нагрузок, что вызывает интенсивную турбулизацию заряда и позволяет существенно улучшить воспроизводимость циклов и расширить пределы возможного обеднения смеси. 
Расслоение заряда. Одним из путей улучшения показателей двигателя на частичных нагрузках (бедные смеси) является такое распределение топлива в камере сгорания, при котором в зоне свечи зажигания находилась бы обогащенная смесь, а по мере удаления от свечи она постоянно обеднялась (общая α – бедная). Способы такого расслоения весьма разнообразны, В однополостных камерах это осуществляется как путем впрыска бензина в камеру сгорания в конце такта сжатия при соответствующим образом организованном воздушном вихре, так и раздельной подачей в зону свечи  обогащенной смеси, а в основной объем цилиндра – обедненной смеси или чистого воздуха. 
В таких двигателях не требуется дросселирование, т.е. имеет место термодинамически более выгодное качественное регулирование состава смеси. При их реализации возникают трудности, связанные с обеспечением расслоения заряда на частичных нагрузках и достаточно высокой его однородности на полных, без чего неизбежно снижение максимальной мощности двигателя.

Применение двухполостных камер. Отмеченные затруднения в расслоении заряда в значительной мере уменьшаются в случае разделения камеры сгорания на две полости, одна из которых, где расположена свеча, заполняется обогащенной смесью, а другая – обедненной смесью или воздухом. Таким путем удается достичь существенного снижения токсичности двигателя. 
5.2. Сгорание в дизелях
5.2.1. Фазы процесса сгорания

В дизелях топливо впрыскивается форсункой в воздушный заряд, сжатый до давления выше 45,0 МПа и имеющий температуру достигающую 800…950 К. Для эффективного протекания горения топливо должно находиться в парообразном состоянии, но из-за недостатка времени на смесеобразование часть топлива не успевает испариться и находится в начале горения в капельно-жидком состоянии. Поэтому воспламенение и сгорание – сложные процессы, включающие в себя физико-химическую подготовку топлива, воспламенение и горение.

При сгорании в дизеле выделяют 4 фазы:

1– задержка воспламенения;

2– самовоспламенение и быстрое горение;
3– горение, сопровождаемое плавным изменением давления;
4– догорание.
Первая фаза (рис. 5.7) начинается с момента поступления топлива в цилиндр (точка 1) и заканчивается в момент отрыва кривой сгорания от линии сжатия (точка 2). Впрыскивание топлива происходит до прихода поршня в ВМТ. Угол опережения впрыска топлива составляет 5…35o ПКВ.
Во время впрыскивания струя топлива, выходящая из форсунки под большим давлением, разбивается на мельчайшие капли, образуя факел распыления. При этом завихрения, которые придаются заряду сжимаемого воздуха, оказывают существенное влияние на развитие этого факела. Концентрация топлива в таком факеле изменяется по переменному сечению и длине. В ядре факела находятся наиболее крупные, а на периферии – наиболее мелкие капли, находящиеся друг от друга на значительных расстояниях. Следовательно, структура рабочей смеси в дизелях крайне неоднородна, поэтому здесь локальные коэффициенты избытка воздуха по различным зонам могут меняться от ноля (жидкие капли) до бесконечности (воздух).
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	Рис. 5.7.  Развернутая  индикаторная диаграмма процесса сгорания в дизельном двигателе.




В течение времени задержки воспламенения происходит распад струи на капли, перемещение капель по объему камеры сгорания и их прогрев, частичное испарение и смешивание паров топлива с воздухом, развитие предпламенных процессов и возникновение очагов самовоспламенения.

Если период задержки воспламенения больше продолжительности впрыскивания, то все топливо оказывается поданным в цилиндр до начала воспламенения. При этом большая часть его успевает испариться и смешаться с воздухом. В результате объемного воспламенения этой части топлива в цилиндре происходит резкое повышение давления с высокими динамическими нагрузками на детали и повышенным уровнем шума. Поэтому длительный период задержки воспламенения нежелателен.

На длительность периода задержки самовоспламенения влияют химические свойства топлива (его воспламеняемость), давление и температура заряда в начале впрыскивания топлива, тип камеры сгорания и интенсивность направленного движения зарядов, характеристика впрыскивания топлива и качество его распыливания, нагрузочный и скоростной режимы работы.

Воспламеняемость топлива оценивается цетановым числом, и чем оно выше, тем лучше воспламеняемость топлива (цетановое число – процентное содержание цетана в смеси с (-метилнафталином, эквивалентное по воспламеняемости в стандартных условиях испытуемому топливу). Для дизельных топлив цетановое число равно 45…60.
При повышении температуры и давления заряда в начале впрыскивания топлива время периода задержки воспламенения уменьшается. Это проявляется в случае повышения степени сжатия, применения наддува и уменьшения угла опережения впрыскивания.

Тип камеры сгорания также влияет на период задержки воспламенения. Время периода задержки воспламенения обычно сокращается при увеличении интенсивности движения заряда в камере сгорания. Кроме того, температура стенок камеры сгорания также будет зависеть от ее типа. 

При уменьшении нагрузки снижается давление и температура заряда в начале впрыскивания, что увеличивает время периода задержки воспламенения (при неизменном угле начала впрыскивания).

Увеличение частоты вращения коленчатого вала приводит к улучшению распыливания, увеличению давления и температуры конца сжатия, повышению интенсивности вихревого движения заряда, что способствует сокращению первой фазы горения, особенно в дизелях с разделенными камерами сгорания. Продолжительность первой фазы по углу поворота коленчатого вала при этом растет.

Вторая фаза начинается с момента отрыва кривой сгорания от линии сжатия (точка 2) до момента достижения максимального давления цикла (точка 3). В первую очередь сгорают однородные слои смеси топлива и воздуха, хорошо перемешанные между собой. Давление и температура во второй фазе быстро повышаются вследствие сгорания значительной части смеси испарившегося в первой фазе топлива с воздухом и топлива, впрыскиваемого во второй фазе. При этом фронт пламени распространяется очень быстро, в определенных случаях с образованием ударной волны, распространяющейся со скоростью звука. Но в отличие от двигателей с ИЗ, в дизелях эти волны не переходят в детонационные, так как структура смеси по всему объему камеры сгорания неравномерна, это позволяет использовать более высокую степень сжатия.

Максимальная скорость нарастания давления во второй фазе (dр/d()max характеризует жесткость процесса сгорания. Для автотракторных дизелей (dр/d()max=0,4…1,0 МПа/ град ПКВ.

Второй характеристикой этой фазы сгорания является степень повышения давления [image: image192.wmf]3
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. Чем выше (dр/d()max и (Р , тем экономичнее работа дизеля, но при этом возрастают нагрузки на детали и их износ.

На развитие и длительность второй фазы влияют: продолжительность первой фазы и количество топлива, поданного в цилиндр за время периода задержки воспламенения; характер топливоподачи во второй фазе; качество распыления топлива; скорость движения заряда в камере сгорания; скоростной и нагрузочный режимы работы двигателя.

Чем больше подача топлива и мельче распыливание, тем интенсивнее тепловыделение и рост давления.

Влияние конструкции камеры сгорания на первую фазу горения приводит к определенному развитию и второй фазы, так как определяет количество топливовоздушной смеси, подготовленной к воспламенению в течение первой фазы.

С уменьшением нагрузки продолжительность второй фазы горения сокращается, так как уменьшается величина впрыскиваемой порции топлива и время ее подачи.

При повышении частоты вращения коленчатого вала улучшается качество распыливания, сокращается продолжительность впрыскивания, растет давление и температура заряда, в результате чего длительность второй фазы горения сокращается.

Таким образом, чем лучше испаряемость топлива и дольше период задержки воспламенения, тем вероятнее самовоспламенение взрывного характера, сопровождающееся возникновением ударных волн и вибраций давления. Продолжительность фазы 10…20o ПКВ, при этом выделяется 35…45% всей теплоты. Температура рабочего тела возрастает до 1600…1800 К.
Третья фаза – начало (точка 3) и окончание (точка 4) – момент, соответствующий достижению максимальной средней температуры газов в цилиндре. К началу третьей фазы все несгоревшее топливо, поданное в цилиндр во время первых двух фаз, находится в виде капель или сгустков паров, которые отделены от зон со свободным кислородом фронтом пламени или продуктами горения. В результате происходит термическое разложение капель топлива (крекинг) с образованием частиц углерода в виде сажи, которая, покидая цилиндр вместе с отработавшими газами, вызывает сильное дымление на выпуске. Горение продолжается при постоянно увеличивающемся объеме камеры сгорания, поэтому давление плавно понижается, а температура газов растет.
На длительность третьей фазы влияют количество впрыскиваемого топлива после начала сгорания, качество его распыливания и скорость движения воздушного заряда. Ее продолжительность при полной нагрузке составляет15…25o ПКВ и выделяется еще 25…30% теплоты, температура продолжает повышаться, достигая своего максимума в конце фазы – 1800...2200 К.

На развитие третьей фазы оказывают влияние качество распыливания топлива, скорость движения воздушного заряда, скоростной режим работы двигателя.

Чем меньше подается топлива до начала третьей фазы горения, тем меньше выделяется теплоты, что характерно для работы дизеля на малых нагрузках. С ростом частоты вращения коленчатого вала скорость движения заряда увеличивается, а распыливание улучшается. Продолжительность третьей фазы сокращается. Кроме того, с увеличением роста скорости движения заряда увеличивается тепловыделение, однако при чрезмерном завихрении последнего тепловыделение может снижаться, так как продукты сгорания из зоны одного факела попадают в зону другого, увеличивая неполноту сгорания.

Четвертая фаза (догорание) составляет значительную часть такта расширения, и ее завершение соответствует примерно 70...100o после ВМТ. В течение этой фазы догорает топливо, не успевшее сгореть в третьей фазе, причем происходит это в условиях недостатка кислорода, так как значительное его количество уже израсходовано. Поэтому догорание протекает медленно. 

За время четвертой фазы при полной нагрузке дизеля выделяется  15…25% теплоты. Таким образом, общее количество тепловыделения к концу четвертой фазы составляет 90…95%. Остальные 5…10% теряются вследствие неполноты сгорания топлива. 
При нарушении нормального протекания процесса сгорания (поздний угол опережения подачи топлива, плохое качество распыливания и т.д.) неполнота сгорания возрастает, т.е. наблюдается неполное сгорание, что приводит к повышению температуры газов на выпуске и ухудшению экономичности.
5.2.2. Конструктивные и эксплуатационные факторы,

влияющие на процесс сгорания в дизелях

Угол опережения впрыскивания топлива. Опережение начала впрыскивания определяет условия, в которые попадает факел топлива после выхода из форсунки. При раннем впрыскивании давление и температура в цилиндре имеют относительно низкие значения и подготовка топлива к сгоранию замедляется, что увеличивает период задержки воспламенения. В результате этого значительно повышается жесткость работы и увеличивается максимальное давление сгорания.

При позднем впрыскивании давление и температура заряда в цилиндре успевают повыситься и задержка воспламенения сокращается. Сгорание протекает более мягко и переносится за ВМТ на линию расширения. При этом ухудшаются мощностные и экономические показатели дизеля при снижении содержания окислов азота в продуктах сгорания.
Для обеспечения высоких экономических показателей установочный угол равен 25...30o до ВМТ. Он может изменяться при использовании различных топлив или при работе на различных скоростных режимах и возрастает при увеличении частоты вращения или при использовании топлив, обладающих плохой воспламеняемостью. Для снижения содержания окислов азота на номинальном режиме в современных дизелях угол опережения впрыска топлива уменьшают до 0…3o ПКВ относительно ВМТ.
Температура и давление на впуске в двигатель и его тепловое состояние. Повышение температуры и давления на впуске ведет к росту температуры воздушного заряда, увеличивает интенсивность предпламенной подготовки топлива и снижает период задержки воспламенения, что благоприятно сказывается на рабочем процессе и долговечности дизелей.

Степень сжатия. С повышением степени сжатия увеличивается давление и температура воздуха к моменту впрыскивания топлива и ускоряется его самовоспламенение. При значительном повышении ( возрастает жесткость работы и максимальное давление цикла.

Для обеспечения надежного запуска и устойчивой работы на малых нагрузках и частоте вращения степень сжатия в дизелях (=14…17. В некоторых двигателях, предназначенных для работы на топливе, обладающем плохой воспламеняемостью, (=22…26.
Тип камеры сгорания. С точки зрения обеспечения оптимальных условий для осуществления сгорания, камеры оцениваются относительной величиной охлаждаемой поверхности FC/VC, и чем эта величина больше, тем сильнее теплоотдача в стенки и значительно замедляются процессы подготовки топлива к сгоранию. Наибольшую относительную поверхность имеют разделенные камеры с малым диаметром цилиндра.

Качество распыливания. За период задержки воспламенения успевают полностью испариться капли диаметром 12…15 мкм. Более крупные капли испаряются частично, образуя паровую оболочку, в центре которой остается жидкое ядро. При диаметре капли 50…100 мкм их крупные жидкие ядра подвергаются термическому крекингу, в результате чего образуются частицы твердого углеводорода, которые затем не окисляются. Для избежания потерь, обусловленных неполнотой сгорания, размер капель не должен превышать 50 мкм.

Материал поршня и головки цилиндра. В отличие от двигателей с ИЗ дизели должны иметь минимальную теплоотдачу от газов в стенки камеры сгорания. С этой точки зрения наилучшим материалом является чугун, однако применение чугунных поршней приводит к увеличению инерционных нагрузок. Поэтому поршни выполняются из алюминиевых сплавов, а ограничение теплоотвода обеспечивается рациональной конструкцией камеры сгорания и самого поршня.
5.2.3. Организация процессов смесеобразования и сгорания
Экономичность работы дизеля, скорость нарастания давления при сгорании, максимальное давление сгорания, а также дымность и токсичность выпускных газов определяют процессы смесеобразования, самовоспламенения и сгорания. 

Процессы смесеобразования, образование очагов самовоспламенения и горения в дизеле характеризуются крайней нестационарностью. Вследствие перемещения поршня, а также из-за интенсивного выделения теплоты после воспламенения непрерывно меняются давление и температура  в цилиндре двигателя. Топливо впрыскивают при переменном давлении, а образующаяся неоднородная по структуре струя распыленного топлива взаимодействует с организованным в камере воздушным вихрем. Кроме того, сложность процессов усугубляется широким фракционным составом топлив. Все это приводит к значительной температурной и концентрационной неоднородности горючей смеси, по-разному изменяющейся во времени в отдельных зонах камеры сгорания.

Качественное регулирование мощности дизелей означает, что массовое наполнение цилиндров воздухом на данном скоростном режиме практически остается постоянным на всех нагрузках и холостом ходу, а цикловую подачу топлива изменяют в зависимости от нагрузки. Это ведет к тому, что состав смеси в камере сгорания каждого цилиндра изменяется в широких пределах. На степень полноты использования воздуха в цилиндрах дизельного двигателя значительную роль оказывает форма камеры сгорания, а также организация движения в них воздуха и ввода топлива. Сочетание вышеперечисленных факторов предопределяет как способ приготовления рабочей смеси, так и выбор соответствующих камер сгорания, приборов топливоподачи и смесеобразования. 

Таким образом, основная задача топливоподачи и смесеобразования ( организация оптимального тепловыделения в цилиндре дизеля, обеспечивающего получение максимально возможной экономичности и экологичности при допустимой динамике тепловыделения в первоначальный период горения, определяющий долговечность дизеля и шум от его работы.
5.2.3.1. Способы смесеобразования 

В дизелях различают объемное, пленочное и объемно-пленочное смесеобразование.

Отделяющиеся от поверхности капли пары дизельного топлива диффундируют в окружающую среду, в то время как воздух диффундирует им навстречу. Таким образом, вокруг каждой капли по направлению радиуса образуется смесь паров топлива и воздуха с постепенным изменением концентрации от (=0 до (=(. Такое образование топ-ливовоздушной смеси в камере сгорания дизеля обычно называют объемным смесеобразованием, так как оно происходит в объеме воздушного заряда камеры сгорания.
Следующим способом создания топливовоздушной смеси является пленочное смесеобразование, при котором топливо испаряется со стенок камеры сгорания (до 85…95 % топлива), куда оно наносится ядром факела. В ядре сосредоточены крупные капли, не успевающие испариться за период пролета топливного факела от кромки соплового канала распылителя форсунки до стенки камеры сгорания. Капли, достигшие стенки камеры сгорания, не отражаясь, образуют на ней тонкую пленку топлива. 

Для этого способа смесеобразования характерно то, что топливо, частично нагретое при полете капель, а частично от стенки камеры сгорания (температура 300…400°С), под действием горячих воздушных потоков (500…700°С), проходящих вблизи поверхности пленки со скоростью 50…70 м/с, испаряется в более короткий промежуток времени, чем при объемном смесеобразовании.
Чем интенсивней движение горячего воздуха в камере сгорания вблизи тонкой пленки, тем быстрее происходит испарение, что объясняется увеличением относительной скорости между неподвижным топливом и движущимся воздухом, повышением температуры газовых потоков, проходящих мимо пленки. 
К преимуществам пленочного смесеобразования, по сравнению с объемным, можно отнести возможность использования низко-цетано-вых и легких сортов топлив, а также снижение жесткости сгорания. Однако пленочное смесеобразование нельзя осуществить в «чистом» виде без доли объемного, так как при нанесении топлива на стенку камеры часть его неизбежно испаряется в воздушном заряде. В современных быстроходных автотракторных дизелях практически при всех применяющихся камерах сгорания имеют место оба вида испарения топлива: с поверхности летящей по камере сгорания капли распыленного топлива и с поверхности тонкой пленки топлива (до 40…60%), нанесенного на стенку камеры сгорания. Такой вид смесеобразования носит название объемно-пленочного.
5.2.3.2.  Камеры сгорания 

Рассмотренные способы смесеобразования и сгорания с учетом факторов, влияющих на них, реализуются в камерах сгорания различного типа и формы.
Выделяют две основные группы камер сгорания: неразделенные (однополостные) и разделенные, каждые из которых разнообразны по форме.

В дизелях с неразделенными (однополосными) камерами сгорания пространство, в котором сгорает топливо, представляет единую полость, ограниченную днищем поршня и плоскостью головки. В ней топливо распыливается, испаряется, смешивается с воздушным зарядом, воспламеняется и  сгорает.

В дизелях с разделенными камерами сгорания сжатие происходит в двух полостях: над поршнем и в дополнительной камере (или камерах), расположенной в головке блока или в самом блоке (например, предкамера, вихревая камера сгорания и др.). Интенсивное испарение и смешивание паров топлива с воздухом осуществляется за счет использования энергии перетекания воздушного заряда и газов через канал (каналы) между надпоршневой полостью и камерой.
Камеры сгорания, у которых часть пространства сгорания расположена в поршне и соединена относительно большой горловиной (диаметром около ⅓ диаметра цилиндра) с надпоршневым пространством, относятся к полуразделенным камерам. 

Качественное перемешивание топлива с воздухом зависит от размеров и формы камеры сгорания, тонкости распыливания и распределения топливных факелов в объеме камеры, организации в ней движения воздушного заряда.

Схемы  основных  камер  сгорания и распределения в них топливных факелов даны на рис. 5.8, 5.9 и 5.10.
В камерах сгорания открытого типа (неразделенные) первостепенное значение отводится мероприятиям по распределению и распыливанию топлива форсункой, организации закрутки воздуха (рис. 5.8). В этих камерах струи впрыскиваемого топлива не достигают стенок, т.е. имеет место так называемое объемное смесеобразование. Двигатели с такими камерами имеют хорошие экономические показатели. Неразделенные камеры имеют ограниченное применение из-за высокой динамической нагруженности деталей кривошипно-шатунного механизма и жестких требований к топливной аппаратуре.

Важной проблемой совершенствования рабочего цикла дизеля при повышении удельной мощности является ограничение максимального давления и жесткости сгорания. В неразделенных камерах это возможно при применении систем топливоподачи с электронным управлением.

В разделенных камерах сгорания (рис. 5.9) смесеобразование осуществляется за счет высоких скоростей втекания воздуха в дополнительную камеру при сжатии, а ускорение завершения сгорания – путем выбрасывания  не полностью сгоревших газов из дополнительной камеры в полость цилиндра в начале расширения.

Однако при применении этого способа невозможно решить вопрос обеспечения надлежащей экономичности. Низкая экономичность, присущая двигателям с разделенной камерой сгорания, связана с наличием гидравлических потерь на перетекание газа из предкамеры в основную камеру и увеличенными тепловыми потерями вследствие интенсивного теплообмена в условиях высоких скоростей перетекания газов и развитой поверхностью камеры.

Решающее значение при выборе способа организации рабочего процесса имеет тенденция дальнейшего повышения удельной мощности с обеспечением высокой топливной экономичности, экологичности и эксплуатационных свойств дизеля. Одним из способов достижения высоких удельных показателей является дальнейшее форсирование выпускаемых дизелей по среднему эффективному давлению и частоте вращения коленчатого вала.
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	Рис. 5.8. Модификации камеры типа «Гесельман».


Обеспечение указанных требований по совершенствованию рабочего цикла возможно при применении полуразделенных камер сгорания. 

В полуразделенных камерах сгорания (рис. 5.10), выполненных в виде углубления в днище поршня, существенно меньшего диаметра чем цилиндр, процесс смесеобразования осуществляется как путем распыливания топлива, так и за счет соответствующим образом организованного вихревого движения воздушного заряда, тангенциального или радиального.
Важное влияние на скорость испарения и полноту сгорания топлива оказывает истечение продуктов неполного сгорания на такте расширения и температура боковой поверхности камеры сгорания.
В полуразделенных камерах часть топлива распределяется в объеме, другая часть попадает на стенку и растекается по ней в виде пленки, т.е. имеет место объемно-пленочное смесеобразование.

В дизелях с «М-процессом» (рис. 5.10, в) топливо впрыскивается односопловым распылителем на стенку камеры сгорания и распределяется по ней интенсивным воздушным вихрем в виде пленки, с поверхности которой происходит испарение – пленочное смесеобразование.
Существенное влияние на интенсификацию процесса испарения топлива в дизелях с «М-процессом» оказывает температурное состояние стенок камеры, которое находится в пределах 300…400 С.

На дизелях применяют как полуразделенные камеры сгорания с узкой горловиной без закрутки воздуха на впуске (рис. 5.10, е), так и камеры с широкой горловиной в сочетании с профилированными впускными каналами. 
Применение камер с широкой горловиной более предпочтительно для дизелей воздушного охлаждения и при форсировании дизелей наддувом, так как в камерах с узкой горловиной при повышении температуры стенок создается опасность появления радиальных трещин на кромках.

В современных высокофорсированных дизелях камера сгорания выполняется с увеличенной горловиной (80…83% от диаметра поршня) и центральным выступом. 
В таких двигателях широко применяются четырехклапанные головки цилиндров с центральным расположением форсунки и свеча накаливания, что позволяет улучшить условия пуска и организации процессов смесеобразования и сгорания.

Форма и размеры камеры сгорания в сочетании с характеристиками впрыскивания топлива должны обеспечивать формирование объемно-пленочного смесеобразования в цилиндре. При этом обеспечиваются высокие экономические и экологические показатели дизеля.
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	Рис. 5.9. Разделенные камеры сгорания.


Таким образом, по совокупности показателей, характеризующих рабочий процесс (удельные индикаторный и эффективный расходы топлива, закон тепловыделения, экологичность) лучшие показатели имеют камеры сгорания с объемно-пленочным смесеобразованием.
Вместе с тем объемно-пленочному смесеобразованию присущ ряд недостатков: повышенная теплонапряженность распылителей, кромок горловины камеры сгорания и межклапанной перемычки в головке цилиндров; недостаточно эффективное использование воздуха, поступающего в цилиндры двигателя; некоторое увеличение высоты головки поршня для размещения камеры сгорания, что способствует росту массы поршня; невысокие пусковые качества дизеля.
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	Рис. 5.10. Полуразделенные камеры сгорания:
а – сферическая камера; б – камера ЯМЗ; в – камера MAN;

г – камера Deutz; д – цилиндрическая камера; е – камера ЦНИДИ.



Все это вызывает необходимость разработки методов и практических мероприятий для повышения эффективности работы дизелей с объемно-пленочным смесеобразованием

Можно выделить следующие направления совершенствования процессов смесеобразования и сгорания в дизелях с данными камерами сгорания:

– обеспечение необходимой скорости смесеобразования за счет выбора количества топливных струй и их характеристик, структуры движения газа в камере сгорания;

– получение зависимостей, которые позволяют рассчитывать процессы смесеобразования и сгорания, раскрывая их физическую и химическую сущность, и обеспечивать рациональный выбор основных размеров топливной аппаратуры, характеристик процесса впрыскивания топлива, формы и размеров камеры сгорания;

– установление природы воспламенения и протекания процесса сгорания с учетом влияния локального обогащения горючей смеси на формирование очага пламени, поиск методов управления скоростью горения.

Данные направления совершенствования процессов смесеобразования и сгорания решают следующим образом:

– согласовываются характеристики топливных струй с формой и размерами камеры сгорания, интенсивностью и формой вихря для всех режимов работы двигателя;

– создаются топливные системы с микропроцессорным управлением подачей топлива; 

– разрабатываются распылители с составной иглой и расположением сопловых отверстий на носке в два ряда по высоте. При этом диаметры сопловых отверстий и их поперечные сечения в каждом из рядов отличаются; 

– совершенствуются камеры сгорания за счет выполнения в них различной формы выступов, ребер, ступенек, каналов и т.д.
5.2.4. Преимущества и недостатки дизельного процесса

Впрыск топлива непосредственно перед сгоранием обусловливает ряд преимуществ дизелей перед двигателями с внешним смесеобразованием. При этом исключается возможность преждевременного воспламенения и практически исключается детонация. Хотя в некоторых случаях (при больших периодах задержки воспламенения и высокой испаряемости топлива – бензина) процесс воспламенения может приобретать взрывной характер и сопровождаться возникновением ударных волн, т.е. наблюдаются явления, подобные детонации в двигателях с искровым зажиганием, но не в конце, а в начале сгорания.
Важным преимуществом дизелей является возможность практически неограниченного обеднения смеси. Это позволяет регулировать мощность дизеля путем изменения количества подаваемого за цикл топлива при неизменном количестве поступающего воздуха. Полнота сгорания в дизелях по мере увеличения [image: image196.wmf]a

 до 3…3,5 возрастает. Это связано с тем, что впрыскиваемое жидкое топливо не успевает равномерно смешиваться с находящимся в камере сгорания воздухом и смесь в зонах горения при малых [image: image197.wmf]a

 оказывается сильно переобогащенной. По мере увеличения [image: image198.wmf]a

 состав смеси в зонах горения приближается к стехиометрическому. Всё это приводит к тому, что индикаторные удельные расходы топлива в дизелях в отличие от двигателей с искровым зажиганием с уменьшением нагрузки снижаются. Соответственно в условиях эксплуатации дизель на 40% экономичней бензинового двигателя, в то время как различия в удельных расходах топлива на номинальном режиме составляют 20…25%. 

     Один из основных недостатков дизелей – это невозможность получения достаточно полного и бездымного сгорания при уменьшении [image: image199.wmf]a

 ниже 1,3…1,5.

Невозможность эффективного использования для сгорания всего имеющегося в цилиндре воздуха обуславливает существенно меньшую удельную мощность дизелей по сравнению с двигателями легкого топлива с искровым зажиганием, в которых горит уже в достаточной мере однородная смесь ([image: image200.wmf]»

a

0,9).

Другим недостатком дизелей является ограниченная возможность повышения частоты вращения как из-за большей массы дизелей КШМ, так и в связи с особенностями процессов воспламенения – увеличением периода задержки воспламенения по углу ПКВ.

Еще один существенный недостаток дизелей – жесткость и шумность их работы. В дизелях с открытыми камерами и обычным смесеобразованием 
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 в двигателях с искровым зажиганием.
5.3. Термодинамический расчет процесса сгорания

Выполнение термодинамического расчета процесса сгорания с учетом всей совокупности тепловых потерь, связанных с неполнотой и несвоевременностью сгорания, диссоциацией и теплоотдачей в стенки, является сложной задачей. Рассмотрим приближенный метод расчёта, предложенный профессором В. И. Гриневецким (в 1906 г.) и дополненный в дальнейшем профессорами Н. Р. Брилингом и Е. К. Мазингом.

В процессе сгорания топлива в цилиндре двигателя выделяется теплота, которая идет на повышение внутренней энергии рабочего тела и на совершение механической работы. Для определения температуры TZ и давления PZ в конце сгорания принимают, что процесс сгорания в двигателе с ИЗ происходит при постоянном объеме (при V=const), а у дизелей – по смешанному циклу (при V=const и р=const) (рис. 5.11).
В дизелях сложная кривая изменения давления на индикаторной диаграмме в период сгорания заменяется двумя прямыми: изохорой 
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Рис. 5.11. Процесс сгорания в двигателях с ИЗ и дизелях.
Термодинамическое уравнение сгорания на основании первого закона термодинамики представлено в следующем виде:
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где 
[image: image207.wmf]CZ
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 – количество теплоты, которое при сгорании 1 кг топлива сообщается рабочему телу и используется на повышение внутренней энергии газа и совершение механической работы, кДж;
       
[image: image208.wmf]C
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 – внутренняя энергия газов в начале сгорания (точка С), кДж;
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 – внутренняя энергия газов в конце сгорания (точка Z), кДж;
       
[image: image210.wmf]CZ
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 – работа, совершаемая газами в период сгорания, кДж.
Это уравнение является термодинамическим уравнением сгорания для смешанного цикла.
В реальном цикле количество выделившейся теплоты на участке СZ будет больше количества теплоты, идущей на повышение внутренней энергии и совершение работы 
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 – потери теплоты от газов в стенки на участке СZ; 
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 – потери теплоты на диссоциацию конечных продуктов сгорания; 
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 – потери теплоты вследствие неполноты сгорания на участке CZ.

Таким образом, теплота, которая при сгорании 1 кг топлива (на участке CZ) расходуется на повышение внутренней энергии газов и на механическую работу
                        [image: image215.wmf](
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где 
[image: image216.wmf]U
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 – низшая теплотворная способность топлива, кДж/кг.
Эффективность тепловыделения при сгорании оценивается коэффициентом активного тепловыделения [image: image217.wmf]x

, который представляет собой отношение количества теплоты, пошедшей на повышение внутренней энергии газа и совершение механической работы, ко всей теплоте, подведенной за цикл:
                                                      
[image: image218.wmf]U

CZ

H

Q

=

x

.                                            (5.3)
Учитывая последнее равенство, термодинамическое уравнение сгорания можно представить в следующем виде:
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Рассмотрим практическое применение этого уравнения для определения показателей конца сгорания в двигателях, работающих по смешанному циклу (дизелях).

Значение внутренней энергии газов в начале и конце сгорания определяется из выражений:
               
[image: image220.wmf](

)

C

V

C

T

M

M

C

U

2

1

+

¢

=

m

 и 
[image: image221.wmf](

)

Z

r

V

Z

T

M

M

C

U

+

¢

¢

=

1

m

,           (5.5)
где 
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 – средние мольные теплоемкости рабочей смеси и продуктов сгорания при постоянном объёме, 
[image: image224.wmf]град

кмоль

кДж

×

;

        
[image: image225.wmf]1

M

, 
[image: image226.wmf]2

M

 и 
[image: image227.wmf]r

M

 – количество свежего заряда, продуктов сгорания и остаточных газов, 
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При расчете (дизелей) теплоемкость рабочей смеси принимается равной теплоёмкости воздуха:
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Работа расширения газов на участке Z'Z
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так как 
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Запишем характеристическое уравнение для смеси газов в точке Z:
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и для рабочей смеси в точке С:
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Полученное выражение подставим в уравнение для определения 
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Разделив полученное уравнение на 
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так как 
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 – коэффициент молекулярного изменения рабочей смеси.

Из термодинамики известно, что
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Окончательно выражение уравнения сгорания смешанного цикла примет следующий вид:
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В случае бензиновых и газовых двигателей с искровым зажиганием, для которых принимается, что сгорание происходит при [image: image244.wmf]const
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, работа газов 
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 и уравнение сгорания принимает более простой вид:
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Это уравнение справедливо при [image: image247.wmf]1
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При 
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 сгорание будет неполным, вследствие этого теряется часть теплоты
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Уравнение сгорания для газовых двигателей отличается от уравнения для бензиновых двигателей тем, что в нем теплота сгорания топлива относится не к 1 кг, а к 1 кмолю газообразного топлива. Поэтому в член, содержащий 
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, вводится объём моля, равный 22,4 м3 при 0(С и давлении 0,1 МПа. Уравнение сгорания в этом случае (при 
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По уравнениям, называемым уравнениями сгорания, определяют максимальную температуру цикла.

В цикле со смешанным подводом теплоты (для дизелей) для определения 
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 необходимо задаться степенью повышения давления 
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.

Теплоемкости, входящие в уравнения сгорания, являются переменными величинами и зависят от температур 
[image: image257.wmf]C
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 и 
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и составов газов. 

Средние мольные теплоемкости чистого воздуха и продуктов сгорания  можно определять по формулам:
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где [image: image262.wmf]a

 и [image: image263.wmf]b

 – постоянные коэффициенты в формулах теплоемкости.

После подстановки значений теплоемкости уравнение сгорания для смешанного цикла будет иметь следующий вид:
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В этом уравнении все члены известны, кроме 
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Аналогично решаются уравнения сгорания для двигателей с ИЗ при 
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С использованием полученного значения 
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 определяется максимальное давление цикла. Для установления связи между параметрами рабочего тела в начале и конце сгорания запишем характеристические уравнения для точек С и Z:
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Разделив первое уравнение на второе, получим:
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откуда 
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где 
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 – степень повышения давления;
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 – степень предварительного расширения.

Из  последнего  соотношения  для  смешанного цикла определяется
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 для расчетов задано).
Для цикла со сгоранием 
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Давление в конце сгорания (расчетное):
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Предпосылка мгновенного сгорания топлива при 
[image: image286.wmf]const

V

=

 определяет получение при расчете по этой формуле завышенного 
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 с учетом теплоотдачи в период сгорания и конечной длительности этого периода вводят поправочный множитель (р.
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Коэффициент уменьшения давления 
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Величину коэффициента активного тепловыделения 
[image: image291.wmf]x

 принимают при расчете в соответствии с оцениваемым циклом, быстроходностью, способом смесеобразования и условиями охлаждения; она зависит от нагрузочного и скоростного режимов. Низкое значение 
[image: image292.wmf]x

 соответствует не только усиленной теплоотдаче в стенки, но и догоранию в процессе расширения.

Несмотря на некоторое уменьшение теплоотдачи в стенки, при увеличении частоты вращения величина 
[image: image293.wmf]x

 все же уменьшается вследствие того, что процесс догорания в этом случае возрастает.

В дизелях 
[image: image294.wmf]x

 меньше, чем в двигателях с ИЗ, так как догорание у них больше.

Заметное влияние на 
[image: image295.wmf]Z
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 оказывает и диссоциация конечных продуктов сгорания, с возрастанием которой значение 
[image: image296.wmf]x

 уменьшается.

В дизелях при температуре ТZ = 2000…2200 К  диссоциация не превышает 2%. В  двигателях с ИЗ ТZ достигает 2800 К, что может значительно увеличить тепловые потери за счет повышения диссоциации конечных продуктов сгорания (до 4%). Расчетное значение ТZ в бензиновых двигателях при учете диссоциации на 5…7% меньше, чем без учета.

Наибольшее значение (табл. 5.2) 
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 соответствует 
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. При наддуве диссоциация продуктов сгорания понижается, а поэтому величина 
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 возрастает. 
Т а б л и ц а 5.2. Значения [image: image300.wmf]x

, давления [image: image301.wmf]Z
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 и температуры [image: image302.wmf]Z
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 в двигателях
	
	[image: image303.wmf]x


	РZ , МПа
	ТZ , К

	Дизели
	0,65 – 0,85
	5 – 10
	1800 – 2200

	Двигатели с ИЗ:
бензиновые
газовые


	0,85 – 0,92
0,80 – 0,85
	3 – 5
2,5 – 4,5
	2300 – 2800
2200 – 2500


Более высокие значения 
[image: image304.wmf]Z
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 относятся к более быстроходным дизелям.

Степень  повышения давления 
[image: image305.wmf]l

 для двигателей с ИЗ – 3…4, дизелей – 1,2…2,2. Причем для дизелей с непосредственным впрыском (=1,7…2,2, предкамерных – (=1,4…1,6, с вихревыми камерами – (=1,5…1,8. Таким образом, наиболее высокие значения 
[image: image306.wmf]Z
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 можно ожидать у однокамерных дизелей.

Степень предварительного расширения (=1,2…1,7, причем большие значения относятся к дизелям с невысокими скоростями тепловыделения (предкамерные).

6. ПРОЦЕСС РАСШИРЕНИЯ
Газы, расширяясь внутри цилиндра, совершают полезную работу. Процесс расширения на свернутой индикаторной диаграмме (рис. 1.4 
и рис.1.6) отображается линией z´zb, расширение по линии z´z называется предварительным, расширение по линии zb – последующим. Во время процесса расширения происходит  теплообмен между рабочим телом и окружающими его деталями. В начале процесса расширения происходит догорание топлива, за счет чего газы получают теплоту, однако по мере движения поршня к НМТ (в связи с постоянно увеличивающимся объемом) они и отдают теплоту в стенки цилиндра. Температура газов при протекании процесса расширения уменьшается, следовательно, изменяется перепад температуры между газами и стенками цилиндра. От перепада температур зависит интенсивность теплопередачи. Кроме того, имеет место и утечка газов через неплотности поршневых колец, поэтому процесс последующего расширения является политропным с переменным показателем политропы n2. 

При проведении тепловых расчетов пользуются величиной среднего показателя политропы расширения. Средним показателем политропы расширения n2 называется  такой постоянный по величине показатель, при котором газы, расширяясь, совершают ту же работу, как и при переменном показателе. 

Профессор В. А. Петров для среднего показателя политропы расширения n2 предложил следующее выражение:
                                       [image: image307.wmf]2
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где n – частота вращения коленчатого вала двигателя.

Эта зависимость была им установлена на основании исследования индикаторных диаграмм автомобильных бензиновых двигателей. Для автотракторных дизелей, учитывая относительно более сильное догорание, можно рекомендовать уменьшить величину n2 на 0,01…0,02.

На основании уравнения политропного процесса [image: image308.wmf]2
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откуда давление в цилиндре двигателя в конце такта расширения для цикла со смешанным подводом теплоты (дизели)
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так как  [image: image311.wmf]1
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, выражение (6.2) может быть записано в следующем виде:
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где [image: image314.wmf]e
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 – степень последующего расширения.

Для двигателей с ИЗ, т. е. для цикла со сгоранием при [image: image315.wmf].
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, VZ=VC, так как степень предварительного расширения (=1, поэтому давление в конце расширения
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Для политропного процесса получим уравнение для определения температуры дизеля в конце расширения:
                        [image: image317.wmf]2
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Для двигателя с принудительным воспламенением смеси уравнение для определения температуры в конце расширения будет выглядеть следующим образом:
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Расчетные значения параметров процесса расширения приведены в табл. 6.1.
Т а б л и ц а 6.1. Значения параметров процесса расширения

	Двигатели
	n2
	рb, МПа
	Тb, К

	Бензиновые
	1,23–1,30
	0,35–0,50
	1200–1500

	Дизели
	1,18–1,28
	0,20–0,40
	1000–1200


7. ОСНОВНЫЕ ПОКАЗАТЕЛИ РАБОТЫ ДВИГАТЕЛЕЙ
К основным показателям работы двигателей относятся индикаторные, механические и эффективные.

7.1. Индикаторные показатели

Индикаторными показателями называют показатели, характеризующие работу, совершаемую газами в цилиндре двигателя. Эти показатели определяют эффективность использования рабочего объема двигателя и степень преобразования выделяемой теплоты в полезную работу внутри цилиндров. К индикаторным показателям относятся: индикаторная работа Li, индикаторная мощность Ni, среднее индикаторное давление pi, индикаторный КПД (i, удельный индикаторный расход топлива gi. 
7.1.1. Индикаторная работа
Работа, которую совершают газы при расширении и перемещении поршня внутри цилиндра, получается в результате частичного преобразования теплоты, выделяемой при сгорании топлива. Часть работы расширения газов затрачивается на сжатие вновь поступающего в цилиндры свежего заряда после выпуска отработавших газов. При запуске двигателя на сжатие свежего заряда затрачивается работа постороннего источника энергии (электрической энергии аккумулятора, преобразуемой в механическую в стартере, или, реже, энергии сжатого воздуха, подаваемого в цилиндр из специального баллона). Разность работы расширения газов ( на диаграмме рV соответствует площади под линией процесса расширения 
[image: image320.wmf]zzb
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) и работы, затрачиваемой на сжатие свежего заряда (соответствует площади под линией сжатия а – с), является полезной работой. Эту работу называют индикаторной.

Индикаторная работа газов в одном цилиндре за один цикл называется работой цикла. Она может быть определена с помощью индикаторной диаграммы, построенной по данным теплового расчета двигателя (рис. 7.1).
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Рис.7.1. Действительная и расчетная индикаторные

диаграммы четырехтактного двигателя.

Площадь FT, ограниченная контуром а–с–z(–z–b–a расчетной индикаторной диаграммы, будет в соответствующем масштабе представлять теоретическую индикаторную работу газов в одном цилиндре за цикл L(i. Причем площадь FT верхней петли этой диаграммы, ограниченной контуром а–с–z(–z–b–a, характеризует положительную работу газов  за  цикл L(i, а площадь  нижней  петли, ограниченной  контуром а–r–b(–a – работу (Li, затраченную на насосные ходы поршня для газообмена в цилиндре (за счет работы газов в других цилиндрах или за счет кинетической энергии движущихся масс). Работа насосных ходов обычно относится к механическим потерям.
Площадь верхней петли действительной индикаторной диаграммы FД, ограниченная контуром а–с'–с"–zд–b"–а, примерно на 5% меньше площади верхней петли расчетной диаграммы FT. Это объясняется изменениями действительного давления газа в цилиндре от расчетного вследствие опережения зажигания (или впрыскивания топлива), опережения выпуска отработавших газов и отличия действительного подвода теплоты от теоретического. Уменьшение площади расчетной диаграммы по указанным причинам учитывается с помощью коэффициента полноты диаграммы [image: image322.wmf]Д
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. Значения коэффициента полноты диаграммы в зависимости от типа четырехтактного двигателя находятся в пределах от 0,92 до 0,97.
7.1.2. Среднее индикаторное давление

Для сравнительной оценки эффективности рабочих циклов, совершаемых газами в цилиндрах  двигателей различной размерности, пользуются величиной индикаторной работы за цикл, отнесенной к единице рабочего объема цилиндра и представляющей среднее индикаторное давление.
Среднее индикаторное давление pi – условное, постоянное по величине давление в цилиндре двигателя, которое, действуя на поршень в течение одного хода, совершает работу, равную работе газов за весь цикл (см. рис. 7.1).

Если обозначить работу газов за цикл в одном цилиндре двигателя через Li, то

	                                           Li=piFS=piVh ,                                                (7.1)
	(4.1)


где F – площадь поршня;

       S – ход поршня; 

      Vh – рабочий объем одного цилиндра.

Из предыдущего уравнения 
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т.е. среднее индикаторное давление определяет индикаторную работу цикла, приходящуюся на единицу рабочего объема цилиндра. Таким образом, этот показатель оценивает степень эффективности использования рабочего объема цилиндра.

Графически теоретическое среднее индикаторное давление [image: image324.wmf]i
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 представляет высоту прямоугольника, построенного на основании Vh, площадь которого равна площади верхней петли расчетной индикаторной диаграммы. Отсюда величина [image: image325.wmf]i

p

¢

 может быть определена путем вычисления площади верхней петли расчетной индикаторной диаграммы и деления ее на длину диаграммы. 

Индикаторная работа (см. рис. 7.1) смешанного цикла для нескругленной расчетной диаграммы 
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Из термодинамики известно, что 
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или так как [image: image328.wmf]zc
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Работа политропного расширения (кривая zb) рассчитывается по формуле
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или так как [image: image333.wmf]2
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Работа политропного сжатия (кривая ас) рассчитывается по формуле
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или так как [image: image337.wmf]1
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Следовательно, 
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Подставляя это выражение в формулу (7.2), с учетом [image: image340.wmf]1
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 , получим формулу для среднего теоретического давления обобщенного цикла (дизеля):
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Для цикла со сгоранием при V=const (двигатели с ИЗ), у которого 
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	(7.12)


Среднее индикаторное давление [image: image346.wmf]i
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действительного цикла меньше среднего индикаторного давления [image: image347.wmf]i

p

¢

 расчетного цикла на величину, пропорциональную уменьшению расчетной диаграммы за счет скругления в точках z,c и b: 
                             [image: image348.wmf]i
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	7.1.3. Индикаторная мощность

	


Величина  индикаторной  мощности (работа,  совершаемая  газами за 
1 с)
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где 
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 – число рабочих ходов в секунду;

  τ – тактность (τ=4 и τ=2).

С учетом формулы (7.2)
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С другой стороны уравнение для определения индикаторной мощности можно получить на основании следующих выкладок.

Теоретическое количество воздуха ([image: image352.wmf]B
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), поступившего в цилиндр двигателя,
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Тогда масса воздуха (смеси) (GB), которая может поступить во все цилиндры двигателя,
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Исходя из определения коэффициента избытка воздуха ( определим часовой расход топлива GT, т.е.
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где l0 – теоретически необходимое количество воздуха для полного сгорания 1 кг топлива.

Количество теплоты (Q1), выделяющейся при полном сгорании топлива,
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где Hu – низшая теплотворная способность топлива.

Количество теплоты (Qi), превращенной в индикаторную работу,
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где (i – индикаторный КПД.

С учетом формулы для определения индикаторной мощности (10.14) можно записать:
	[image: image358.wmf]0

30

u

ihviB

H

ni

NV

hhr

at

=

l

.
	        (7.21)


7.1.4. Параметры индикаторной экономичности цикла

Параметрами индикаторной экономичности цикла являются индикаторный коэффициент полезного действия ηi и удельный индикаторный расход топлива gi.

Индикаторным КПД двигателя называется отношение индикаторной работы к теплоте, затраченной на получение этой работы:
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Индикаторный КПД характеризует экономичность действительного цикла. Он всегда меньше термодинамического КПД идеального цикла вследствие дополнительных потерь в действительном цикле, которые не учитываются при определении (t. 
К таким потерям относятся теплоотдача в стенки цилиндра, потери теплоты вследствие неполноты и несвоевременности сгорания топлива, потери на диссоциацию продуктов окисления.

Для оценки степени уменьшения использования теплоты в действительном цикле по сравнению с термодинамическим используют относительный КПД (о:
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Существующие двигатели имеют относительный КПД, находящийся в пределах [image: image362.wmf]0,6...0,9.
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Другим показателем, который характеризует экономичность действительного цикла, является удельный индикаторный расход топлива –расход топлива, приходящийся на единицу развиваемой двигателем индикаторной мощности в единицу времени:
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Удельный индикаторный расход топлива и индикаторный КПД связаны между собой следующим соотношением:
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7.1.5. Значения индикаторных показателей двигателей

В табл. 7.1 представлены значения индикаторных показателей для различных двигателей.

Т а б л и ц а 7.1. Значения индикаторных показателей двигателей

на номинальном режиме работы
	Двигатели
	Показатели


	
	Рi,МПа
	ηi
	gi, г/(кВт∙ч)

	Бензиновые:
без наддува

с наддувом
	0,7–1,2

0,9–1,9
	0,25–0,40


	225–330



	Дизели четырехтактные:

без наддува

с наддувом
	0,75–1,10
1,1–1,6
	0,39–0,49
	170–200

	Дизели двухтактные:
без наддува

с наддувом 
	0,5–0,9

1,0–2,2
	0,39–0,53
	162–220


При сравнении двигателей с ИЗ и дизелей по индикаторным показателям следует отметить, что индикаторный КПД у дизелей значительно выше. Это обусловлено более высокой степенью сжатия и большими величинами коэффициента избытка воздуха. 
Среднее индикаторное давление у дизелей без наддува меньше, так как на единицу объема в них подается меньше топлива .
По сравнению с четырехтактными, двухтактные двигатели имеют более низкие индикаторные показатели pi и (i. 
Это обусловлено менее совершенной очисткой цилиндра от продуктов сгорания и соответствующим ухудшением процесса сгорания и теплоиспользования. Кроме того, более низкое значение pi связано с потерей части рабочего объема на процесс газообмена. 
В двухтактном двигателе, имеющем такую же частоту вращения, как и четырехтактный, число циклов за единицу времени в два раза больше. Однако, вследствие меньшего значения pi, его мощность возрастает не в 2 раза, а  на 60...70%. 
7.1.6. Влияние различных факторов на индикаторные

показатели двигателей
Для достижения заданных показателей энергетической эффективности и топливной экономичности двигателя при его производстве необходимо оценить влияние различных факторов на индикаторные показатели.

На индикаторные показатели влияют следующие факторы.
1. Топливо. Влияние свойств топлива на индикаторные показатели дизеля следует рассматривать в связи с зависимостью характеристик топливоподачи (продолжительность впрыскивания, размер капель, дальнобойность и угол конуса топливных струй) от вязкости топлива. Применение в дизеле топлив облегченного фракционного состава ведет к увеличению периода задержки воспламенения и скорости тепловыделения в фазе быстрого сгорания. При этом возрастают максимальное давление цикла и скорость его нарастания. В дизеле должно применяться топливо с такими физико-химическими свойствами, с учетом которых была выполнена доводка его рабочего процесса.

В двигателе с ИЗ основное влияние на индикаторные показатели оказывает октановое число бензина.
2. Состав смеси. Состав смеси значительно влияет на протекание процесса сгорания в дизеле и бензиновом двигателе с ИЗ и, в этой связи, на индикаторные показатели цикла. Влияние ( на индикаторный КПД (i двигателей показано на рис. 7.2.
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Рис. 7.2. Зависимость индикаторного КПД дизеля (а 
бензинового двигателя) б от коэффициента избытка воздуха.

У бензинового двигателя максимальное значение индикаторного КПД достигается при более бедных смесях чем максимальное значение среднего индикаторного давления pi. Наибольшее значение (i  достигается при работе двигателя на смеси, оптимально сочетающей полноту и скорость сгорания. В то же время максимум отношения (i/(, влияющего на величину pi , достигается при сгорании несколько обогащенных смесей с учетом наибольших значений количества выделившейся теплоты и скорости сгорания. Таким образом, значения коэффициента избытка воздуха, соответствующие наибольшим значениям (t и (i/(, зависят от протекания процесса сгорания, на который влияют конструктивные параметры и режимы работы двигателя. На номинальном скоростном режиме работы двигателя индикаторный КПД максимален при составе смеси, характеризуемой (= 1,05…1,15, а максимальное значение (i/(, и pi – при ( =0,80…0,95.
На индикаторные показатели дизелей, так же как и бензиновых двигателей, оказывают влияние полнота и своевременность сгорания, а также тепловые потери в систему охлаждения и с отработавшими газами.

У дизелей вследствие недостатков внутреннего смесеобразования топливо наиболее полно сгорает при (=2,5…4,0, чему соответствует наибольшее значение (i.

У дизельного двигателя отношение (i/( и индикаторный КПД зависят от физико-химических свойств топлива, степени сжатия, параметров впрыскивания и распыливания топлива, состава смеси, типа камеры сгорания, характера и интенсивности движения заряда, режимов работы и регулировок двигателя, а также параметров воздуха на впуске.

3. Угол опережения зажигания или впрыскивания топлива. В дизеле для любого способа смесеобразования важное условие достижения наиболее высоких индикаторных показателей – создание такой организации топливоподачи, при которой исключаются чрезмерно большая порция впрыскивания в период задержки воспламенения, растянутость завершающей фазы впрыскивания и дополнительные впрыскивания топлива (полвпрыскивания).

Значительное опережение впрыскивания топлива отрицательно влияет на период задержки воспламенения, жесткость работы дизеля и относительные потери теплоты в стенки цилиндра и с отработавшими газами. 

В бензиновых двигателях при раннем зажигании значительная часть процесса сгорания протекает до ВМТ, что повышает отрицательную работу сжатия, давление и жесткость сгорания, среднюю и максимальную температуру цикла. Это вызывает снижение индикаторной работы, детонацию, усиленную диссоциацию продуктов сгорания и увеличенные потери теплоты. При позднем зажигании сгорание протекает за ВМТ, уменьшается полнота индикаторной диаграммы, а температура ОГ повышается, растут тепловые потери в систему охлаждения и с отработавшими газами. Поэтому индикаторный КПД снижается при любом отклонении угла опережения зажигания от его оптимальной величины.

4. Нагрузка. В двигателях с ИЗ при уменьшении нагрузки (прикрытии дроссельной заслонки) ухудшается наполнение цилиндра, увеличивается количество остаточных газов в смеси и процесс сгорания протекает менее активно, сгорание переносится на линию расширения, увеличиваются относительные потери теплоты в систему охлаждения и с отработавшими газами. Этим обусловлена необходимость увеличения угла опережения зажигания при работе  на частичных нагрузках.

У бензиновых двигателей наибольшие значения (i соответствуют средним нагрузкам при экономическом составе топлива (1,05<(<1,15). У дизелей экономический состав топлива соответствует 2,5<(<3,5, а диапазон средних нагрузок при максимальном значении (=1,7…2.2(i  более широк и составляет 25…45% максимальной нагрузки.

5. Частота вращения коленчатого вала двигателя. В  двигателе с ИЗ с увеличением частоты вращения, с одной стороны, уменьшаются время протекания цикла и теплоотдача от газов в систему охлаждения, а с другой –  возрастает турбулизация заряда, что интенсифицирует процесс теплоотдачи. В результате совместного действия указанных факторов с увеличением частоты вращения, (i, (i /( и pi незначительно возрастают.

Влияние частоты вращения коленчатого вала на индикаторные показатели дизеля следует рассматривать с учетом изменения продолжительности цикла, качества распыливания и угла опережения впрыскивания топлива. С увеличением частоты вращения, при условии постоянства коэффициента избытка воздуха, индикаторный КПД несколько увеличивается, что обусловлено снижением потерь теплоты в систему охлаждения и повышением полноты сгорания в связи с улучшением качества распыливания топлива и характеристики топливоподачи, повышением скорости движения заряда и более благоприятным развитием и протеканием процесса сгорания.
6. Степень сжатия. С ростом степени сжатия КПД цикла растет, поэтому при проектировании двигателей стремятся к увеличению степени сжатия. Однако у бензиновых двигателей увеличение степени сжатия ограничено детонацией.

Степень сжатия в дизелях выбирается с учетом создания надежного воспламенения топлива при его впрыскивании в нагретый от сжатия воздушный заряд и имеет сравнительно высокие значения ((=14…20). Дальнейшее повышение степени сжатия на индикаторные показатели влияет незначительно и имеет смысл только при работе дизеля на топливах различного фракционного состава и, в первую очередь, на облегченных топливах с низким цетановым числом. При увеличении ( растет температура в конце сжатия и скорость предпламенных реакций возрастает в большей степени, чем скорость испарения, что в конечном счете делает возможным сокращение периода задержки воспламенения и более мягкую работу дизеля (уменьшается скорость нарастания давления).

7. Климатические условия. При увеличении температуры окружающей среды и снижении давления уменьшается наполнение цилиндров по массе. При неизменной подаче топлива уменьшается коэффициент избытка воздуха, что ведет к снижению показателей (i и pi.
7.2. Механические потери

7.2.1. Виды потерь и механический КПД

Мощность,  снимаемая с коленчатого  вала, меньше индикторной мощности, что обусловлено механическими потерями.
К таким потерям относятся следующие.
1.Потери мощности на трение (NТР). Они составляют большую часть всех механических потерь. Основные потери приходятся на следующие пары трения:
 – поршень и поршневые кольца – стенки цилиндра;

 – шейки коленчатого и распределительного валов – подшипники скольжения;
 – поршневой палец – бобышки поршня и верхняя головка шатуна;

 – стержень клапана – втулка.

Потери на трение увеличиваются с ростом нагрузки на двигатель, повышением частоты вращения коленчатого вала, при грубой обработке поверхности сопряженных деталей, неоправданном увеличении их размеров, применении некачественных масел, нарушении нормальной работы смазочной системы и системы охлаждения, ухудшении технического состояния двигателя.
2. Потери мощности на совершение насосных ходов поршня(NНАС) (насосные потери). Для того чтобы подать свежий заряд в цилиндр и удалить отработавшие газы, необходимо затратить энергию. 
Величина этих потерь определяется величиной сопротивления впускных и выпускных трубопроводов, которое возрастает с увеличением частоты вращения в двигателях с ИЗ и степени прикрытия дроссельной заслонки.

В четырехтактных двигателях с наддувом работа процессов газообмена может быть положительной и увеличивать индикаторную мощность двигателя; в двухтактных двигателях мощность NНАС обычно принимают равной нулю.

На рис. 7.3 показаны диаграммы процессов газообмена при различных частотах вращения коленчатого вала и нагрузках. Площадь диаграммы между линиями выпуска и впуска эквивалентна работе, затрачиваемой на осуществление этих процессов.
На величину насосных потерь основное влияние оказывают размеры и конструкция деталей, участвующих в газообмене, и их техническое состояние.

3. Потери мощности на привод вспомогательных механизмов (NПР). К вспомогательным механизмам относятся жидкостный, масляный и топливный насосы, генератор, прерыватель-распределитель, вентилятор. Данный вид потерь зависит от конструкции этих агрегатов, их размеров и технического состояния.
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Рис. 7.3. Диаграммы насосных потерь в дизеле при различных

частотах вращения коленчатого вала ( а и нагрузках б ):

—— – большая нагрузка и высокая частота вращения;

– – –   – малая нагрузка и низкая частота вращения.
4. Потери мощности на механический привод компрессора (NК). Эти потери характерны для двигателей с наддувом (механическим приводом нагнетателя от коленчатого вала). Сюда не относятся двигатели с турбонаддувом, так как у них для привода компрессора используется кинетическая энергия отработавших газов. 

5. Гидравлические потери мощности (NГ). Они учитывают затраты мощности на преодоление сопротивления движению деталей кривошипно-шатунного механизма в картерном пространстве.

6. Вентиляционные потери (NВ).
Таким образом, внутренние потери индикаторной мощности механических потерь представляют собой сумму вышеперечисленных видов потерь, или мощность механических потерь – мощность, затрачиваемую на преодоление внутренних сопротивлений и привод компрессора или продувочного насоса:
	                   NМП=NТР+NНАС+NПР+NК+NГ  +NВ.
	         (7.26)



Ориентировочные значения доли различных видов механических потерь от общих потерь на номинальном скоростном режиме работы двигателя представлены в табл. 7.2.

Следует отметить, что главная составляющая мощности механических потерь – потери на трение – зависит от скоростного и нагрузочного режимов работы двигателя. Потери на привод вспомогательных механизмов зависят в основном от скоростного режима.
Ввиду сложности точного расчета мощности механических потерь при проектировании нового двигателя относительной величиной их задаются на основании статистических данных по существующим двигателям, близким по типу и классу с проектируемым.
Т а б л и ц а  7.2. Доля различных видов механических потерь 
от общих потерь  в двигателе на номинальном скоростном режиме
	Вид механических потерь
	NMП, %

	Потери мощности на трение:

 поршень и поршневые кольца – стенки цилиндра

 подшипники коленчатого вала

 механизм газораспределения
	До 75

42...50

16...19

4...6

	Насосные потери
	До 12

	Общие потери на привод вспомогательных механизмов:

жидкостного насоса

масляного насоса

топливного насоса

вентилятора

электрооборудования
	12...17

2...3

1...2

                 2…3
4...6
1...2

	Потери на привод нагнетателя
	До 10

	Гидравлические и вентиляционные потери                                                          
	До 5


Примечание. Меньшие значения механических потерь относятся к двигателям с искровым зажиганием, большие – к дизелям. 

Мощность механических потерь реального двигателя может быть определена одним из следующих способов.
1. Путем последовательного выключения отдельных цилиндров при работе двигателя на установившемся режиме. Величину уменьшения эффективной мощности двигателя при этом с некоторым приближением можно считать равной индикаторной мощности отключенного цилиндра, которая определяется как разность эффективной мощности всех цилиндров и эффективной мощности двигателя при отключенном цилиндре.
2. Путем прокручивания коленчатого вала предварительно прогретого до рабочего теплового состояния двигателя от постороннего источника энергии (например, от электродвигателя). Мощность, затраченную на такое прокручивание, с некоторым приближением можно считать равной мощности механических потерь двигателя.
3. Путем определения индикаторной  мощности по индикаторной диаграмме.
Кроме мощности NМП, механические потери оцениваются средним давлением механических потерь, под которым подразумевается удельная работа механических потерь при осуществлении одного цикла, или работа механических потерь, приходящаяся на единицу рабочего объема цилиндра. 

Среднее давление механических потерь рМ можно представить в виде суммы средних потерь давлений на трение рТР, на газообмен рНАС, на привод вспомогательных механизмов рПР, на привод компрессора рК, на гидравлические потери рГ  и вентиляционные потери рВ. По аналогии с индикаторным давлением можно записать:
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где [image: image369.wmf]МП
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 – работа механических потерь.

Основное влияние на величину механических потерь оказывает скоростной режим двигателя, поэтому среднее давление механических потерь может быть представлено в следующем виде:
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где СП – средняя скорость поршня.

Значения коэффициентов a и b зависят от типа, конструкции, размеров числа цилиндров и теплового состояния двигателя, они приведены в табл. 7.3.

Т а б л и ц а 7.3. Значения коэффициентов a и b в уравнении (10.31)
	Тип двигателя
	а, МПа
	b, МПа∙с/м

	Дизели 
	0,08–0,10
	0,01–0,12

	Двигатели с искровым зажиганием
	0,05
	0,01–0,12


Примечание. Меньшие значения b для двигателей с четырехклапанным газораспределением, а – для дизелей легковых автомобилей.
Значение среднего давления механических потерь находится в следующих пределах:

- дигатели с ИЗ  – 0,15...0,20 МПа;
     - дизели  – 0,2...0,25 МПа.
Механические потери в двигателе оцениваются механическим КПД (М, представляющим собой отношение мощности, снимаемой с коленчатого вала (эффективной мощности), к индикаторной мощности:
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Механический КПД характеризует степень снижения индикаторной мощности при передаче ее к выходному валу двигателя и зависит, в основном, от скоростного, нагрузочного и теплового режимов работы, а также от качества и свойств смазывающего масла.
Значения механического КПД для автомобильных двигателей, работающих на номинальном режиме, представлены в табл. 7.4.

Т а б л и ц а 7.4. Значения механического КПД на номинальном режиме работы
	Тип двигателя
	(М

	Четырехтактные с ИЗ
	0,8...0,85

	Газовые
	0,8...0,85

	Четырехтактные дизели:

без наддува

с наддувом
	0,75...0,80

До  0,98

	Двухтактные дизели:
без наддува

с наддувом
	0,7...0,8

До  0,96


7.2.2. Факторы, влияющие на величину механических потерь

По мере уменьшения нагрузки при постоянном скоростном режиме двигателя уменьшается среднее индикаторное давление и индикаторная мощность при почти неизменных механических потерях, поэтому механический КПД уменьшается. В частном случае, когда внешняя нагрузка двигателя отсутствует (холостой ход), развиваемая индикаторная мощность будет полностью затрачиваться на преодоление механических потерь в самом двигателе (Ni= NMП), и механический КПД будет равен нулю ((М=0).
По мере увеличения частоты вращения коленчатого вала при неизменном положении дроссельной заслонки (или рейки топливного насоса в дизелях) индикаторная мощность двигателя будет возрастать в меньшей степени, чем мощность механических потерь. В результате этого механический КПД уменьшается, а в частном случае, когда мощность механических потерь возрастет до величины индикаторной мощности (Ni=NMП), он будет равен нулю, и двигатель не сможет преодолевать нагрузки (случай холостого хода двигателя при заданном расходе топлива).
Повышение теплового режима увеличивает температуру масла и уменьшает его вязкость, следовательно, величина механических потерь уменьшается. Однако при чрезмерном уменьшении вязкости масла в случае перегрева двигателя механические потери могут возрастать  из-за возникновения полусухого трения.
Ухудшение качества масла снижает его смазывающие свойства и увеличивает тем самым потери на трение, в результате механический КПД уменьшается. Таким образом, наибольшая величина механического КПД имеет место при работе двигателя на полной нагрузке при малых скоростных режимах. Механический КПД дает всестороннюю оценку внутренних потерь двигателя, и с его помощью можно оценить конструктивное его совершенство, сравнить двигатели разных типов и довольно точно определить техническое состояние.

Тепловое состояние двигателя оказывает воздействие на (М за счет изменения сил трения, обусловленных вязкостью масла. 
Значительное влияние на (М оказывает техническое состояние двигателя. С износом поршневых колец и зеркала цилиндра увеличивается зазор между ними, что ведет к увеличению прорыва отработавших газов и способствует снятию масляной пленки со стенок цилиндра. Это приводит к разжижению масла в картере двигателя и приближает условия смазывания поршневых колец к полусухому трению.

Износ сопряжений подвижных деталей приводит к увеличению в них зазоров, падению давления в главной масляной магистрали и ухудшению условий смазывания.
Износ деталей газораспределительного механизма искажает фазы газораспределения, увеличивает насосные потери и способствует появлению в нем ударных нагрузок.

Износ шестерен масляного насоса приводит к падению давления в системе смазывания и общему ухудшению условий работы сопряженных пар.

Появление накипи на стенках рубашки охлаждения блока, его головки и радиатора, а также нагара на стенках деталей ухудшает теплоотдачу, повышает температуру стенок, в результате чего уменьшается вязкость масел, условия смазывания приближаются к полусухому трению.

К наиболее эффективным мероприятиям по снижению потерь на трение следует отнести уменьшение площади контактных поверх-ностей и совершенствование их формы и качества обработки, повышение качества применяемых масел, оптимизацию теплового состояния двигателя и улучшение приработки сопряженных поверхностей в процессе обкатки. Высокий эффект снижения потерь на трение достигается при уменьшении числа поршневых колец. Это направление широко применяется в отечественном двигателестроении. За счет правильного выбора конструкции и размеров впускной и выпускной систем, совершенствования аэродинамики соответствующих трактов достигается снижение потерь на газообмен. Снижение потерь на перетекание заряда достигается при использовании однополостных камер сгорания вместо разделенных (вихрекамерных и предкамерных).
С ростом коэффициента полезного действия компрессора во всем диапазоне режимов работы дизеля достигается уменьшение мощности на его привод. Практически это реализуется правильным выбором типа, размеров, частоты вращения и характеристик компрессоров под заданный расход газа и степень повышения давления. Применение наддува приводит к незначительному увеличению механических потерь. При наддуве возрастает среднее индикаторное давление, что ведет к повышению механического КПД. 
При снижении нагрузки механический КПД уменьшается, так как среднее давление механических потерь при этом практически не изменяется или несколько возрастает в связи с увеличением  относительных потерь на осуществление процессов газообмена, а среднее индикаторное давление снижается.

7.3. Эффективные показатели двигателя

Эффективными показателями называются показатели, характеризующие работу двигателя, которая «снимается» с его коленчатого вала и полезно используется. К числу таких показателей относятся: среднее эффективное давление, эффективная мощность, крутящий момент, эффективный КПД и удельный эффективный расход топлива.

Среднее эффективное давление –  условное постоянного давления в цилиндре двигателя, при котором работа, произведенная рабочим телом за один такт, равнялась бы эффективной работе двигателя. Среднее эффективное давление характеризует полезную работу, получаемую за один цикл с единицы рабочего объема цилиндра:
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Эффективная мощность – мощность, снимаемая с коленчатого вала двигателя. Эта мощность передается трансмиссии трактора или автомобиля, она меньше индикаторной на величину мощности, затрачиваемой на преодоление механических потерь, т.е.
	                                   Ne=Ni–NМП.
	        (7.31)



По аналогии с индикаторной мощностью
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Иногда эффективную мощность называют мощностью на валу двигателя.
Крутящий момент – средний за цикл момент, передаваемый от коленчатого вала силовой передаче автомобиля, – определяется из выражения эффективной мощности
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где [image: image377.wmf]30
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– угловая скорость коленчатого вала двигателя.

Тогда
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Или с учетом выражения (7.33) можно записать: 
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Степень использования теплоты с учетом механических потерь в двигателе определяется эффективным КПД [image: image380.wmf]e

h

и эффективным удельным расходом топлива gе.
Эффективный КПД – это отношение количества теплоты Lе, преобразованной в полезную эффективную работу на валу двигателя при сгорании в его цилиндрах 1 кг топлива, к теплоте сгорания топлива Hu:
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или так как [image: image382.wmf]ito
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Эффективный КПД существенно зависит от режима работы двигателя. По мере уменьшения нагрузки при постоянной частоте вращения коленчатого вала [image: image384.wmf]e
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 уменьшается вследствие уменьшения 
[image: image385.wmf]M
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и достигает нуля на режиме холостого хода двигателя. При работе двигателя с полной нагрузкой,  по мере увеличения частоты вращения коленчатого вала (начиная от минимальной), эффективный КПД сначала возрастает (в основном за счет увеличения относительного КПД), а затем уменьшается (в основном за счет уменьшения [image: image386.wmf]M
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). В результате максимальное значение [image: image387.wmf]e
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 имеет место при средних скоростных режимах работы двигателя.
Эффективный удельный расход топлива – расход топлива, приходящегося на один киловатт эффективной мощности в течение часа:
	                 [image: image388.wmf]3
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Взаимосвязь 
[image: image389.wmf]e
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 и ge определяется выражением:
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Выразим удельный эффективный расход топлива через коэффициент наполнения цилиндров и среднее эффективное давление. Из определения коэффициента избытка воздуха выразим часовой расход воздуха:
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Тогда цикловой расход воздуха составит:
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Расход воздуха, который теоретически может поступить в рабочий объем  двигателя, 
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Исходя из определения коэффициента наполнения цилиндров можно записать:
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С учетом выражений (7.33) и (7.38) формула для определения коэффициента наполнения цилиндров будет представлена в следующем виде:
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Отсюда 
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В табл. 7.5 приведены эффективные показатели ДВС на номинальном режиме работы.

Т а б л и ц а 7.5. Значения эффективных показателей различных двигателей

на номинальном режиме работы
	Двигатели
	pе, МПа
	gе, г/кВт∙ч
	(е

	Четырехтактные с искровым 

зажиганием
	1,1–1,3
	300–215
	0,27–0,38

	Четырехтактные дизели: 
без наддува
с наддувом
	0,65–0,8

1,2–1,8
	235–202

223–188
	0,36–0,42

0,38–0,45

	Двухтактные дизели: 
без наддува

с наддувом
	0,4–0,6

0,8–1,3
	257–223

248–223
	0,33–0,38

0,35–0,41


Соотношения между эффективными и индикаторными показателями двигателя. Из сравнения соответствующих выражений для индикаторных и эффективных показателей нетрудно заметить, что они взаимосвязаны следующими простыми соотношениями:
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Пользуясь этими соотношениями и зная механический КПД [image: image398.wmf]M

h

, легко вычислить эффективные показатели  двигателя, если известны индикаторные, и наоборот.

Оценка степени форсирования двигателя с точки зрения использования рабочего объема, а также тепловой и механической напряженности производится по литровой и поршневой мощностям.

Литровая мощность определяет эффективность использования рабочего объема цилиндра и показывает, какую мощность можно получить от одного литра рабочего объема данного двигателя, т. е. определяет степень форсирования двигателя:
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Поршневая мощность – эффективная мощность, отнесенная к 1 дм2 площади сечения цилиндра:
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где FП – площадь поршня;

S – ход поршня.

Из уравнения (7.46) видно, что литровая мощность может быть увеличена при повышении среднего эффективного давления и частоты вращения коленчатого вала.

Величиной литровой мощности пользуются для сравнительной оценки различных ДВС с точки зрения совершенства рабочего процесса и конструктивного выполнения. Чем больше литровая мощность, тем более форсирован двигатель и меньше его габариты и масса.
Литровая мощность дизелей без наддува находится в пределах от 12 до 15 кВт/л и уступает аналогичному показателю двигателей с ИЗ–20…50 кВт/л.  Для  дизелей  с  наддувом  она  находится в  пределе  до 

35 кВт/л.
7.4. Тепловой баланс двигателя
7.4.1. Виды тепловых потерь
Из приведенных в табл. 7.5 значений эффективных показателей видно, что эффективный КПД различных двигателей может колебаться от 0,33 до 0,45. Это означает, что только часть вводимой в двигатель теплоты преобразуется в полезную работу, остальную часть составляют  различные виды тепловых потерь.
Распределение теплоты, вводимой в двигатель с топливом, на полезную работу и на различные виды потерь, называется внешним тепловым балансом. Внешний тепловой баланс определяется опытным путем и выражается в абсолютных единицах теплоты за 1 ч работы двигателя или относительных величинах, его составляющих.

С помощью теплового баланса можно определить степень совершенства конструкции и регулировок двигателя и наметить пути улучшения экономичности его работы.
Для определения характера использования теплоты и способов его улучшения, возможности утилизации тепловых потерь и расчета системы охлаждения служит уравнение внешнего теплового баланса. В абсолютных величинах оно имеет следующий вид:
	            Q=Qe+Qохл+Qм+Qг+Qнс+Qост ,
	  (7.47)


где Q – общее количество теплоты, введенное в двигатель с топливом; 

Qe – теплота, эквивалентная эффективной работе; 

Qохл – количество теплоты, передаваемой охлаждающей жидкости; 

Qм – количество теплоты, передаваемой смазочному материалу (при наличии на двигателях масляных радиаторов); 

Qг – количество теплоты, теряемое с отработавшими газами; 

Qнс – теплота, не выделившаяся в двигателе вследствие неполноты сгорания; 

Qост – остаточные потери теплоты, не учтенные остальными составляющими теплового баланса.
В процентном отношении уравнение теплового баланса можно записать в следующем виде:
	qe+qохл+qм+qг+qнс+qост=100% ,
	 (7.48)
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Общее количество теплоты 
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	Количество полезно используемой теплоты, эквивалентное эффективной работе двигателя, определяется по формуле

[image: image404.wmf]eeuTe

QQHG

hh

==

.
	   (7.50)


Тепловые потери в охлаждающую среду находятся по формуле
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где 
[image: image406.wmf]охл
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 – теплоемкость охлаждающей жидкости; 
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 – соответственно температура охлаждающей жидкости на выходе из двигателя и входе в него.

В охлаждающую среду передается не только теплота от газов через стенки цилиндра, но и теплота, эквивалентная работе трения цилиндропоршневой группы деталей.

Тепловые потери в смазочную систему определяются при наличии на двигателе масляного радиатора, в противном случае они входят в остаточные потери теплоты. Потери теплоты определяются по формуле
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где 
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 – теплоемкость смазывающего масла;
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G

 – расход масла через радиатор; 
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 – соответственно температура масла на выходе из двигателя и входе в него.

Потери теплоты с отработавшими газами определяются по упрощенной формуле, предположив, что количество газов Qг равно сумме количества поступившего воздуха Gв и топлива GT:
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где 
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с

 – средняя теплоемкость отработавших газов при постоянном давлении; 
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 – температура отработавших газов; 
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– температура окружающей среды.

Потери теплоты вследствие неполноты сгорания топлива определяются только для двигателей с ИЗ при коэффициенте избытка воздуха (<1:
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Остаточный член теплового баланса может быть определен как разность:
                       Qост = Q – (Qe+Qохл+Qм+Qгаз+Qнс).                       (7.55)
Остаточный член теплового баланса включает теплоту, затраченную на совершение работы трения (за вычетом той части, которая отведена в охлаждающую среду); теплоту, эквивалентную кинетической энергии отработавших газов; потери теплоты на излучение нагретых внешних поверхностей двигателя и неучтенные потери теплоты.

Теплоту Qохл, Qм и  Qгаз используют при расчете систем охлаждения, смазки и наддува.

По величине Qнс можно судить о степени совершенства процесса сгорания.

В табл. 7.6 приведены средние значения составляющих теплового баланса.
Т а б л и ц а 7.6. Процентное соотношение составляющих теплового баланса

автотракторных двигателей  на режиме номинальной мощности, %

	Тип двигателя
	qе
	qохл
	qг
	qнс
	qост

	Двигатели с ИЗ
	27…38
	13…27
	30–50
	0–45
	    3–8

	Дизель:

без наддува

с наддувом
	36…42
38…45
	17…35

12…25
	25…45

25…40
	0…5

0…5
	    2…5

    2..5


Данные таблицы показывают, что основные тепловые потери – это потери в систему охлаждения и с отработавшими газами.

Один из способов снижения тепловых потерь – применение турбонаддува с приводом нагнетателя за счет энергии отработавших газов, а также  использование высокотемпературной системы охлаждения.

7.4.2.  Влияние различных факторов на тепловой баланс 
Величины составляющих теплового баланса (табл. 7.6) зависят от степени сжатия, нагрузки, частоты вращения коленчатого вала, состава рабочей смеси, фаз газораспределения, угла опережения впрыскивания топлива (или зажигания), теплового режима работы двигателя и других факторов.

Частота вращения коленчатого вала. С ростом частоты вращения коленчатого вала абсолютные величины всех составляющих теплового баланса увеличиваются, так как в двигатель за единицу времени поступает большее количество теплоты (рис 7.4, а). 
Изменение относительных величин теплового баланса в зависимости от частоты вращения коленчатого вала приведено на рис. 7.4, б.

С увеличением частоты вращения коленчатого вала величина qохл уменьшается, так как время на теплоотдачу в систему охлаждения сокращается.
Значения qе достигают максимума при частоте вращения коленчатого вала, соответствующей минимальному удельному расходу топлива.
Величина qг увеличивается с ростом частоты вращения коленчатого вала, так как при этом растет температура отработавших газов и недогорание топлива.
Потери на неполноту сгорания qнс остаются почти постоянными, что объясняется примерно одинаковым составом смеси по всему диапазону частоты вращения коленчатого вала.
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Рис. 7.4. Влияние частоты вращения коленчатого вала на составляющие

теплового баланса в двигателе с ИЗ: a – изменение абсолютных значений;
б – изменение относительных величин.
Нагрузка. С увеличением нагрузки значение qе увеличивается до максимума, когда произведение (i(м принимает наибольшее значение. Дальнейшее уменьшение qе связано с обогащением смеси на полных нагрузках. При этом возрастает доля qнс (рис. 7.5).
Наибольшие относительные потери теплоты в охлаждающую среду наблюдаются на холостом ходу, так как на этом режиме вся выделенная теплота идет на совершение работы по преодолению сил трения в двигателе и нагрев окружающих поверхностей.
С увеличением нагрузки возрастает и qг в связи с ростом температуры отработавших газов.
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Рис.7.5. Влияние нагрузки на составляющие теплового баланса двигателя с ИЗ:
а – изменене абсолютных значений; б – изменение относительных величин.

Угол опережения зажигания, или впрыскивания топлива. Наибольшее значение qе соответствует оптимальному значению угла опережения зажигания (впрыскивания топлива) (рис. 7.6). Потери теплоты в систему охлаждения возрастают как при раннем, так и при позднем опережении, так как сгорание в этих случаях происходит в невыгодных условиях. При позднем угле возрастают потери теплоты с отработавшими газами, так как догорание происходит уже в стадии процесса расширения. На потери, связанные с неполнотой сгорания, угол опережения  влияния практически не оказывает, так как коэффициент избытка воздуха остается при этом неизменным.
Изменение состава смеси существенно влияет на теплоиспользование в двигателе вследствие изменения теплоты сгорания и ее скорости. При экономическом составе смеси, когда (=1,05…1,15, значения qе становятся максимальными. Потери qохл возрастают при отклонении (в обе стороны) от значений (=0,8…0,9, что объясняется увеличением времени сгорания в обоих случаях. Потери qг увеличиваются с изменением коэффициента избытка воздуха ( аналогично qохл из-за увеличения температуры отработавших газов при замедлении скорости сгорания. По мере обеднения смеси тепловые потери от неполноты сгорания  уменьшаются, но возрастают потери в охлаждающую среду и с отработавшими газами. Суммарные потери в двигателе с ИЗ достигают наименьшей величины  при работе его на экономичных смесях.
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                         Рис. 7.6. Влияние угла опережения зажигания на 
                                составляющие теплового баланса двигателя.




Дизелям, по сравнению с двигателями с ИЗ, присущи большие потери теплоты на преодоление механических сопротивлений вследствие больших нагрузок от газовых сил и связанных с ними потерь на трение. Однако принципиально неустранимые потери теплоты в дизелях из-за более высоких степеней сжатия меньше, поэтому эффективный КПД дизелей выше.

8. СИСТЕМЫ ВПРЫСКА БЕНЗИНА
8.1. Общие сведения о системах впрыска бензина

Управление топливоподачей в бензиновых двигателях связано с регулированием топливовоздушной смеси и включает в себя следующие функции: измерение количественных и качественных характеристик рабочей смеси; образование рабочей смеси; распределение смеси по цилиндрам. Приготовление рабочей смеси в значительной мере зависит от типа устройства, используемого для этих целей.

Применение карбюраторной системы питания позволяет в определенной мере поддерживать требуемый состав топливовоздушной смеси и оптимальное наполнение цилиндров на различных режимах работы двигателя.

Однако эта система питания имеет свой предел максимума адаптации к режимам работы двигателя. В то же время системы впрыска топлива позволяют оптимизировать процесс смесеобразования в гораздо большей степени. Расширение применения систем впрыска бензина обусловливается необходимостью улучшения динамических характеристик автомобилей, повышения их топливной экономичности и снижения токсичности отработавших газов двигателей.

Системы впрыска топлива изобретены практически одновременно с созданием автомобильного двигателя. Еще в 1881 г. француз Этив получил патент на систему измерения массы сжатого воздуха, а в 1883 г. немецкий инженер Шпиль получил патент на метод впрыска топлива в камеру сгорания. Первый серийный двигатель с системой впрыска топлива был разработан фирмой Стирлинга в 1887 г. Этот двигатель в основном работал в стационарном режиме.

До 50-х годов прошлого столетия системы впрыска применялись в основном на самолетах и гоночных автомобилях. Первый в мире серийный автомобиль с впрыском бензина – Mercedes-300SL – был выпущен в 1954 г. и оснащался системой механического впрыска бензина.
В настоящее время двигатели с системами впрыска бензина производятся в Германии, США, Англии, Японии, Франции, Италии, России. Если не принимать во внимание выпускаемые до сих пор устаревшие типы двигателей (разработки более 10...15-летней давности), то почти все современные автомобильные бензиновые двигатели оборудованы впрыском топлива.

По мере развития систем впрыска топлива на автомобили устанавливались механические и электронные системы, различающиеся по месту, способу и моменту подачи топлива в цилиндры двигателя.

Системы впрыска бензина классифицируются следующим образом.

По расположению форсунок:

· центральный впрыск;

· распределенный впрыск.

По месту впрыска топлива:

· во впускной трубопровод;

· в цилиндр (непосредственный впрыск).

По способу подачи топлива:

· непрерывный впрыск;

· циклический (прерывистый) впрыск.

По моменту впрыска топлива:

· несогласованный впрыск;

· согласованный впрыск.

Согласованный впрыск топлива привязан к определенной фазе цикла работы двигателя. В связи с этим, если несогласованный впрыск топлива может быть как непрерывным, так и циклическим, то согласованный впрыск – только циклическим.

Классификация и соответствие различных способов впрыска топлива приведены на рис. 8.1.

При центральном впрыске топливо подается одной форсункой, устанавливаемой на участке до разветвления впускного трубопровода. По сравнению с карбюраторной системой питания существенных изменений в конструкции двигателя нет, т. е. система центрального впрыска практически взаимозаменяема с карбюратором и может применяться на уже эксплуатируемых двигателях.

Обозначению «центральный впрыск топлива» соответствуют также термины «одноточечный впрыск» и «моновпрыск».

При распределенном («многоточечном») впрыске топливо подается индивидуальными для каждого цилиндра форсунками. При этом возможны два места подачи топлива: перед впускными клапанами каждого цилиндра или непосредственно в цилиндры двигателя. Если в первых системах впрыск топлива возможен как без согласования момента впрыска с процессами впуска в каждый цилиндр (несогласованный впрыск), так и согласованный с открытием соответствующих впускных клапанов, то во вторых системах возможен только согласованный впрыск.

С целью различия двух систем распределенного впрыска топлива принята следующая терминология. Для системы с подачей топлива в зону впускных клапанов используется термин «распределенный впрыск», а для системы с подачей топлива непосредственно в цилиндры двигателя – термин «непосредственный впрыск» (рис. 8.2).

По сравнению с карбюраторными системами питания двигатели с впрыском бензина имеют следующие преимущества.

1. Топливо равномернее распределяется по цилиндрам, что дает возможность поддерживать одинаковый состав смеси в цилиндрах, вследствие чего повышается экономичность двигателя. При однородном составе смеси в цилиндрах снижается разброс показателей их работы, уменьшаются вибрация и износ деталей.

2. Уменьшается сопротивление впускного тракта благодаря отсутствию карбюратора, улучшается наполнение цилиндров рабочей смесью или воздухом, что увеличивает экономичность и мощность двигателя (рис. 8.3).

3. Можно несколько повысить степень сжатия двигателя вследствие более однородного состава смеси в цилиндрах и возможности организовать продувку (для систем с распределенным циклическим впрыском топлива). 

4. Достигается более точная, чем при карбюраторном смесеобразовании, коррекция состава смеси при переходе двигателя с одного режима на другой, чем обеспечивается лучшая приемистость и экономичность двигателя (рис. 8.4).

5. В отработавших газах содержится меньшее количество окислов углерода, а также других вредных веществ.

6. Упрощается решение проблемы нейтрализации токсичных компонентов отработавших газов, поскольку применение хорошо отрегулированной системы впрыска позволяет использовать только один каталитический трехкомпонентный нейтрализатор и избежать применения более сложных систем нейтрализации, таких, как рециркуляция отработавших газов, подача дополнительного воздуха для дожигания горючих компонентов отработавших газов.
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Рис. 8.1. Классификация способов впрыска топлива.
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Рис. 8.2. Системы впрыска топлива: а – центральный впрыск; б – распределенный впрыск; в – непосредственный впрыск; 1 – подача топлива; 2 – поступление воздуха; 3 – дроссельная заслонка; 4 – впускной коллектор; 5 – форсунки; 6 – двигатель.
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Рис. 8.3. Скоростные характеристики двигателей 
с  различными системами питания:

 - - -  – с карбюраторной системой питания;
 –––  – с распределенным впрыском топлива; 

- (- (-  – с непосредственным впрыском топлива.
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	Рис. 8.4. Топливная характеристика установившегося движенияавтомобиля ЗИЛ-431410: 1 – с карбюраторной системой питания; 2 – с центральным впрыском топлива.




7. Уменьшается пожарная опасность, так как отсутствуют карбюратор и большие объемы, заполненные горючей смесью.

8. При электронном управлении впрыском облегчается возможность отключения подачи топлива на режимах принудительного холостого хода, что значительно уменьшает расход топлива.

9. Создаются предпосылки для оптимального управления работой двигателя на всех режимах с применением микропроцессорной техники.

Наряду с указанными преимуществами системы впрыска бензина обладают некоторыми существенными недостатками.

1. Эти системы сложнее, чем карбюраторные системы питания. Наличие прецизионных деталей и чувствительной автоматики для регулирования и корректирования состава смеси обусловливает более высокую стоимость систем впрыска по сравнению с карбюраторными системами.

2. Эксплуатация таких систем сложнее эксплуатации карбюраторных систем питания. Регулирование и устранение неисправностей в системе должны производиться высококвалифицированным персоналом.

Указанные недостатки до недавнего времени обусловливали ограниченное применение систем питания с впрыском топлива. Однако в связи с бурным развитием средств электроники и повышением их надежности, а также значительной экономией топлива системы впрыска бензина получили широкое применение на автомобильных двигателях.

8.2. Управление топливоподачей в двигателях с впрыском
 топлива
Мощность установленного на автомобиле двигателя с впрыском топлива так же, как и мощность карбюраторного двигателя, регулируется изменением положения дроссельной заслонки, связанной с педалью акселератора. Если у карбюраторного двигателя при этом изменяется обакая система регулирует состав смеси только в зависимости от количества расходуемого воздуха, но не учитывает особенностей изменения характеристик двигателя в зависимости от частоты вращения коленчатого вала. Этот недостаток устраняется в системах с измерителем расхода воздуха и электронным регулированием.
В системах с электронным регулированием дозирование топлива осуществляется электромагнитными форсунками, подающими топливо циклически. Подаваемые на форсунки электрические импульсы формируются синхронно с частотой вращения двигателя, для чего в управляющий электронный блок вводится сигнал от специального датчика частоты вращения или от первичной цепи системы зажигания.
В управляющем блоке продолжительность формируемых импульсов зависит от циклового расхода воздуха и корректируется в зависимости от частоты вращения.

Регулирование по углу открытия дроссельной заслонки и частоте вращения двигателя. В таких системах величина циклового расхода воздуха связывается с положением дроссельной заслонки. Вместе с тем цикловой расход для каждого фиксированного положения заслонки зависит и от частоты вращения. 
Такая схема применяется в системах с механическим регулированием и плунжерными топливными насосами. Рейка насоса перемещается механизмом, суммирующим воздействие центробежного регулятора и тяги привода дросселя, для этой цели использовалось устройство с пространственным (двухмерным) кулачком. Возможно применение этого принципа и в системах с электронным управлением, где сигнал угла поворота дросселя может сниматься с потенциометра, соединенного с его осью, а частота вращения учитываться частотной характеристикой электронного блока.

Регулирование по разрежению во впускной системе и частоте вращения двигателя. Действие системы основывается на том, что цикловой заряд воздуха практически линейно зависит от разрежения в пространстве впускной трубы за дроссельной заслонкой. Таким образом, задача сводится к измерению разрежения во впускной трубе.
На ранних стадиях создания аппаратуры впрыска применялись мембранные или сифонные регуляторы с тарированной пружиной, непосредственно управлявшие рейкой плунжерного топливного насоса. В современных системах с электронным управлением используются индуктивные датчики давления с мембранными коробками. 
Управляющие блоки таких систем изменяют длительность импульсов в зависимости от давления во впускной трубе и от частоты вращения двигателя.
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Рис. 8.5. Датчики объемного (а) и массового (б) расхода воздуха: 1 – винт регулирования смеси на холостом ходу; 2 – измерительная заслонка; 3 – стопор; 4 – компенсационная заслонка; 5 – демпфирующая камера; 6 – датчик температуры воздуха; 7 – теплоотводящий элемент; 8 – распорный элемент; 9 – задающая ступень; 10 – гибридная схема; 11 – пленочный измерительный элемент.

Регулирование по составу отработавших газов. Учитывая постоянное ужесточение требований к уровню токсичности отработавших газов, в систему регулирования состава смеси вводится обратная связь по содержанию в отработавших газах одного из токсичных компонентов. 
Такое решение требует специального датчика, реагирующего на изменение состава отработавших газов. Датчиком такого типа, используемым в автомобильной промышленности, является так называемый датчик кислорода (лямбда-зонд, или λ-зонд, от французского sonde – щуп), реагирующий на содержание в отработавших газах кислорода.

Схема одного из типов λ-зондов (циркониевого)  представлена на рис. 8.6, а. Циркониевый датчик имеет два электрода – наружный 2 и внутренний 3. Оба электрода выполнены из пористой платины или ее сплава и разделены слоем твердого электролита 1. Электролитом является диоксид циркония ZrO2 с добавлением оксида иттрия Y2О3 для повышения ионной проводимости электролита.
Среда, окружающая внутренний электрод, имеет постоянное парциальное давление кислорода. Наружный электрод омывается потоком отработавших газов в выпускном трубопроводе с переменным парциальным давлением кислорода. 
Ионная проводимость твердого электролита, возникающая вследствие разности парциальных давлений кислорода на наружном и внутреннем электродах, обусловливает появление разности потенциалов между ними.
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Рис. 8.6. Схема (а) и характеристика (б) циркониевого датчика кислорода 
((-зонда): 1 – твердый электролит ZгO2; 2 – платиновый наружный электрод; 
3 – платиновый внутренний электрод; 4 – контакты; 5 – корпусной контакт; 6 – выпускной трубопровод.

При низком уровне парциального давления кислорода в отработавших газах, когда двигатель работает на обогащенной смеси ((<1), датчик как гальванический элемент генерирует высокое напряжение (700...1000 мВ). 
При переходе на обедненную смесь ((>1) парциальное давление кислорода в отработавших газах заметно увеличивается, что приводит к резкому падению напряжения на выходе датчика до 50...100 мВ. Такое резкое падение напряжения датчика (рис. 8.6, б) при переходе от обогащенных к обедненным смесям позволяет определить стехиометрический состав смеси с погрешностью не более ± 0,5 %.

Вместе с тем работа двигателя с α=1 возможна далеко не на всех режимах (пуск двигателя, прогрев, движение с непрогретым двигателем, разгон автомобиля), и кроме того λ-зонд начинает давать сигнал только по достижении определенной температуры. Поэтому регулирование по составу отработавших газов вводится как дополнительная обратная связь в систему с обычной схемой регулирования, чем достигается работа двигателя на всех необходимых режимах. Следует отметить, что работа двигателя при α=1 не является наиболее экономичной и что такое решение оправдано, как правило, в случае применения на автомобиле трехкомпонентного нейтрализатора.
Регулирование топливоподачи в двигателях с электронным управлением впрыском осуществляется, как правило, в зависимости от сочетания различных параметров (расхода воздуха, частоты вращения коленчатого вала двигателя, угла открытия дроссельной заслонки, разрежения во впускном трубопроводе, температуры воздуха и т.д.). Основным регулировочным параметром при этом остается количество поступающего в цилиндры двигателя воздуха.

8.3. Cистемы центрального впрыска топлива
Системы центрального впрыска топлива имеют блок центрального впрыска, расположенный во впускном тракте между воздухоочистителем и разветвлениями впускного коллектора, по которым рабочая смесь поступает к отдельным цилиндрам двигателя (рис. 8.7). 

Блок включает в себя смесительную камеру с дроссельной заслон-кой 8, форсунку 7, расположенную над дроссельной заслонкой, регулятор давления 5 и регулятор холостого хода 2. Форсунка впрыскивает топливо в зону над дроссельной заслонкой, где происходит образование рабочей смеси. Регулирование количества смеси основано на изменении положения дроссельной заслонки. В режиме холостого хода управление осуществляется с помощью регулятора холостого хода, воздействующего на клапан канала холостого хода 1 или непосредственно на дроссельную заслонку, приоткрывая ее в случае падения частоты вращения ниже допустимой.

Типичной системой центрального впрыска является система «Mono-Jetronic» фирмы Bosch (рис. 8.8) с электронным блоком управления (ЭБУ).
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	    Рис. 8.7. Блок центрального впрыска топлива: 1 – канал холостого хода; 2 – регулятор холостого хода; 3 – канал подвода топлива; 4 – канал отвода топлива; 5 – регулятор давления топлива; 6 – штекер форсунки; 7 – электромагнитная форсунка;                 8 – дроссельная заслонка.


Система  имеет  одну  на  весь  двигатель электромагнитную форсун-

ку 5 с циклической подачей топлива. Струя топлива направляется непосредственно в серпообразное отверстие между корпусом блока центрального впрыска и дроссельной заслонкой, где за счет большой разности давления обеспечивается оптимальное смесеобразование, исключающее возможность осаждения топлива на стенках впускного тракта.

Топливный насос 2 качает топливо через фильтр 3 с несколько большей, чем требуется, производительностью. Регулятор давления топлива 4 поддерживает давление в форсунке на постоянном уровне и возвращает избыток топлива в бак через возвратную трубку. Такая система постоянного потока уменьшает температуру топлива и предотвращает его повышенное испарение.

Так как топливная форсунка расположена перед дроссельной заслонкой практически на месте распылителя карбюратора, давление топлива в системе составляет всего около 0,1 МПа. Это позволяет устанавливать недорогой топливный насос с электроприводом, размещаемый в топливном баке. Форсунка непрерывно охлаждается потоком топлива, предотвращая образование воздушных пузырьков. Такое охлаждение необходимо в топливных системах с низким давлением.

Система «Mono-Jetronic» не имеет расходомера воздуха, поэтому соотношение масс воздуха и топлива на основных режимах работы определяется только положением дроссельной заслонки, температурой всасываемого воздуха и частотой вращения коленчатого вала. Устройство, определяющее положение дроссельной заслонки, представляет собой потенциометр, который информирует электронный блок управления о положении заслонки в данный момент времени.

Корректировка дозирования при холодном пуске и прогреве осуществляется ЭБУ по импульсам, получаемым от датчиков температуры всасываемого воздуха, охлаждающей жидкости и потенциометра дроссельной заслонки. Чтобы улучшить запуск холодного двигателя и работу в режиме холостого хода, на впускном коллекторе может устанавливаться нагревательный элемент, который предотвращает конденсацию паров топлива.

Содержание кислорода в отработавших газах постоянно контролируется блоком управления по сигналам λ-зонда 12, установленного в выпускном коллекторе. На основании этой информации происходит изменение дозирования за счет увеличения или уменьшения времени впрыска при постоянном давлении топлива. В связи с этим ручная регулировка содержания CO не требуется.

Регулировка холостого хода достигается поворотом дроссельной заслонки специальным электродвигателем. При этом увеличивается или уменьшается количество воздуха в зависимости от отклонения мгновенного значения частоты вращения коленчатого вала от номинального значения, заложенного в память электронного блока управления.

Блоком управления воспринимается также скорость поворота дроссельной заслонки. В режиме ускорения рабочая смесь обогащается.

Система впрыска «Mono-Jetronic» может быть выполнена также в варианте с расходомером воздуха и клапаном добавочного воздуха.
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Рис. 8.8. Схема системы впрыска «Mono-Jetronic»: 1 – топливный бак; 2 – топливный насос с электроприводом; 3 – топливный фильтр; 4 – регулятор давления топлива; 5 – форсунка;  6 – датчик температуры воздуха;  7 – электронный блок управления; 8 – привод дроссельной заслонки; 9 – датчик положения дроссельной заслонки; 10 – клапан; 11 – резервуар с углем (адсорбер); 12 – кислородный датчик (λ-зонд); 13 – датчик температуры охлаждающей жидкости; 14 – распределитель зажигания; 15 – аккумулятор; 16 – выключатель зажигания; 17 – реле; 18 – разъем для подсоединения диагностической аппаратуры; 19 – блок центрального впрыска.

В аналогичной системе одноточечного впрыска «Fenix-3B» доза впрыскиваемого топлива зависит только от положения дроссельной заслонки или, другими словами, система имеет те же режимы работы, что и карбюратор, но обеспечивает лучший контроль за составом рабочей смеси. Форсунка обеспечивает точную дозировку топлива и его оптимальное распыление во впускном коллекторе. Продолжительность впрыска топлива форсункой синхронизирована по фазе с углом опережения зажигания. При формировании каждого сигнала «момент зажигания» контроллер выдает электрический импульс в обмотку 2 форсунки (рис. 8.9), через клапан 4 открывается доступ топлива к распылите-лю 5, и оно распыляется через шесть сопловых отверстий во впускной коллектор.

Режим холостого хода и содержание СО в отработавших газах поддерживается в заданных пределах контроллером и не регулируется в процессе эксплуатации автомобиля.
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	   Рис. 8.9. Форсунка системы   впрыска «Fenix-3B»: 1 – штекер; 2 – обмотка; 3 – якорь; 4 –клапан; 5 – распылитель.


Система одноточечного прерывистого впрыска низкого давления «General Motors» имеет много общего с рассмотренными выше системами. Одним из отличительных элементов системы «GM» является датчик давления воздуха (рис. 8.10), при помощи которого ЭБУ получает информацию о режиме нагрузки двигателя.
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	Рис. 8.10. Датчик давления воздуха во впускном трубопроводе: 1 – пьезоэлемент; 2 – мембрана; 3 – вакуумная камера; 4 – пластинка из тугоплавкого стекла; 5 – микросхема. Клеммы: А – «масса»; В – подвод напряжения питания 5 В, С – выход напряжения 1,3...4,6 В.


Датчик расположен на перегородке моторного отделения. Он соединен шлангом с впускным коллектором (давление воздуха указано стрелкой на рис. 8.10). Основной элемент датчика – микросхема 5 с пьезоэлементом 1. К датчику подводится эталонное напряжение питания 5 В (клеммы А и В). 

Перепад  давления  между  вакуумной  камерой  3 (давление  в  ней 
0,01 МПа) и впускным коллектором вызывает усилие, воздействующее через мембрану 2 на пьезоэлемент 1. Чем выше давление, тем больше пьезоэлемент вырабатывает электричества и тем меньше падение эталонного напряжения на выходе из датчика (клеммы А и С). Выходное напряжение датчика, пропорциональное разрежению в коллекторе, подается на вход ЭБУ.

При закрытой дроссельной заслонке (холостой ход) давление во впускном трубопроводе снижается до минимального – 0,02…0,03 МПа. Напряжение на выходе датчика падает до 1,3±0,2 В. Электронный блок управления, получив соответствующий сигнал, уменьшает дозу впрыскиваемого топлива.

При полностью открытой дроссельной заслонке (полная нагрузка) давление во впускном трубопроводе повышается до атмосферного (0,085…0,095 МПа), а напряжение на выходе датчика будет приближаться к 4,6±0,2 В. Электронный блок управления получает от датчика сигнал повышенного напряжения и увеличивает дозу впрыскиваемого топлива.

При первом включении зажигания ЭБУ считывает и запоминает показания датчика об уровне атмосферного давления в данный момент. Поскольку в процессе эксплуатации автомобиля атмосферное давление меняется, информация о его текущем значении позволяет ЭБУ более точно вычислить количество впрыскиваемого топлива.

8.4. Cистемы распределительного впрыска топлива
В системах распределенного впрыска топлива в отличие от систем центрального впрыска топливо к отдельным цилиндрам двигателя подается во впускной коллектор индивидуальными форсунками (рис. 8.11). Поскольку зона впрыска топлива расположена непосредственно перед впускными клапанами, сам впускной коллектор остается сухим, т. е. в нем отсутствуют пары топлива. 
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	   Рис. 8.11. Схема расположения форсунки   при  распределенном впрыске топлива: 1 – форсунка; 
2 – впускной   трубопровод; 3 – впускной клапан.


Независимая подача топлива к каждому цилиндру увеличивает точность дозирования, что улучшает мощностные и экономические показатели двигателей.

В настоящее время наибольшее распространение получили системы с пневмомеханическим и электронным управлением топливоподачей. В первых системах дозирование топлива и распределение его по форсункам осуществляется специальным дозатором-распределителем, во вторых – топливо к форсункам поступает из единой распределительной магистрали, а количество впрыскиваемого топлива определяется электронным блоком управления.

8.4.1. Пневмомеханические системы впрыска

Среди пневмомеханических систем распределенного впрыска топлива наибольшее распространение получила система «K-Jetronic» фирмы Bosch, которая представляет собой пневмомеханическую систему непрерывного впрыска топлива. Топливо под давлением поступает к рабочим форсункам, установленным во впускном коллекторе перед впускными клапанами. Форсунки непрерывно распыляют топливо, поступающее под давлением. Давление топлива и соответственно его расход зависят от нагрузки двигателя (от разрежения во впускном коллекторе) и температуры охлаждающей жидкости.

Количество впрыскиваемого во впускной коллектор топлива регулируется дозатором-распределителем в строгом соответствии с объемом поступающего воздуха (за исключением ряда режимов работы двигателя, таких, как пуск холодного двигателя, работа под полной нагрузкой и т.д.).

Топливный насос 11 (рис. 8.12) забирает топливо из бака 9 и подает его под давлением около 0,5 МПа через аккумулятор 12 и фильтр 10 к каналу А  дозатора-распределителя  6.  Поворотом  дроссельной  заслон-

ки 4 регулируется подача не топливовоздушной смеси, а чистого воздуха. Для того чтобы установить требуемое соотношение между количеством поступающего воздуха и впрыскиваемого бензина, используется расходомер воздуха с напорным диском 5. На оси вращения рычага измерителя расхода воздуха 5 закреплен второй рычаг с роликом. Ролик упирается непосредственно в нижний конец плунжера дозатора-распределителя. Наличие второго рычага с регулировочным винтом позволяет менять относительное положение рычагов и этим изменять состав рабочей смеси. 
На некоторых автомобилях, например BMW-520i, 525i, 528i, 535i, при необходимости этим винтом можно отрегулировать содержание СО в отработавших газах (при его завертывании смесь обедняется).

Перемещение напорного диска, пропорциональное расходу воздуха, вызывает перемещение плунжера 3 (рис. 8.13) дозатора-распре-делителя, и топливо через дозирующее отверстие 4 по каналам 2 (соответствует каналу Е на рис. 8.12) поступает к форсункам. Перед каналами подвода топлива 2 внутри дозатора-распределителя располагаются дифференциальные клапаны 5, необходимые для получения линейной зависимости между перемещением плунжера и расходом топлива, поступающего к форсункам. На диафрагму 1 каждого дифференциального клапана снизу (показано стрелкой) действует давление, поддерживаемое регулятором давления 7 (см. рис. 8.12). При поступлении топлива через отверстие 4 в пространство над диафрагмой за счет действия пружины и перепада давлений между верхней и нижней камерами диафрагма прогибается вниз, увеличивая проходное сечение канала 2.
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Рис. 8.12. Схема системы впрыска топлива «K/KE-Jetronic»: 1 – рабочая форсунка;
2 – пусковая форсунка; 3 – регулировочный винт холостого хода; 4 – дроссельная заслонка; 5 – измеритель расхода воздуха; 6 – дозатор-распределитель; 7 – регулятор давления топлива; 8 – регулятор управляющего давления; 9 – топливный бак; 10 – топливный фильтр; 11 – топливный насос; 12 – аккумулятор топлива; 13 – ограничитель частоты вращения; 14 – датчик частоты вращения; 15 – клапан обводного канала; 16 – датчик положения дроссельной заслонки; 17 – термореле. Каналы: А – подвод топлива к дозатору-распределителю; В – слив топлива в бак; C – канал дозатора; D – канал управления прогревом; Е – подвод топлива к рабочим форсункам; F – подвод топлива к пусковой форсунке.
В результате давление в верхней камере падает, диафрагма поднимается вверх, тем самым несколько уменьшая проходное сечение канала 2 и соответственно количество впрыскиваемого топлива. Работа дифференциальных клапанов во взаимодействии с перемещением плунжера обеспечивает стехиометрическое соотношение воздуха и бензина в рабочей смеси.
Поскольку двигатель должен быть приспособлен к различным режимам работы (холодный пуск, холостой ход, частичные нагрузки, полная нагрузка и т.д.), то смесь приходится либо обогащать, либо обеднять. Для получения соответствия состава рабочей смеси режиму работы двигателя в системе впрыска со стороны верхней части плунжера в распределитель по каналу D подводится топливо, давление которого определяется регулятором управляющего давления 8 (см. рис. 8.12). При большем давлении сопротивление перемещению плунжера увеличивается и смесь обедняется, при меньшем – обогащается. При резком открытии дроссельной заслонки обогащение смеси обеспечивается почти мгновенной реакцией напорного диска.
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	Рис. 8.13. Дозатор-распре-делитель топлива системы впрыска «K-Jetronic»: 1 – диафрагма; 2 – канал подвода топлива к форсунке; 3 – управляющий плунжер; 4 – дозирующее отверстие; 5 – дифференциальный клапан.



Холостой ход карбюраторных двигателей обычно регулируется двумя винтами: количества и качества смеси. Система питания с впрыском топлива «K-Jetronic» также имеет два винта: винт качества смеси, которым регулируется содержание СО в отработавших газах, и регулировочный винт холостого хода 3, которым устанавливается частота вращения холостого хода.

В момент пуска холодного двигателя и в течение определенного времени пусковая форсунка 2 впрыскивает во впускной коллектор дополнительное количество топлива. Продолжительность работы пусковой форсунки определяет термореле в зависимости от температуры охлаждающей жидкости. Клапан 15 обеспечивает подвод к двигателю дополнительного количества воздуха для повышения частоты вращения коленчатого вала холодного двигателя на холостом ходу, что обедняет топливовоздушную смесь. Дополнительное обогащение смеси при пуске и прогреве холодного двигателя достигается за счет более свободного подъема плунжера дозатора-распредели-теля благодаря тому, что регулятор  управляющего  давления  8  снижает  над  плунжером  4 (см. 
рис. 8.13) противодействующее давление. Если двигатель прогрет (температура не менее 35°С), термореле 17 выключает пусковую форсунку 2 и питание осуществляется только через главную дозирующую систему и систему холостого хода. Если пуск продолжается более чем 10...15 с, то термореле также выключает пусковую форсунку, чтобы двигатель не «залило».

Рабочие форсунки (рис. 8.14) открываются автоматически под давлением и не осуществляют дозирование топлива. Угол конуса распыла топлива составляет 30...35° (у пусковой форсунки около 80°).
Топливный насос 11 (см. рис. 8.12) работает независимо от частоты вращения коленчатого вала двигателя. Он включается при двух условиях: включено зажигание и вращается коленчатый вал. В связи с тем, что насос обеспечивает двукратное превышение давления и десятикратный запас по подаче, то в системе впрыска установлен регулятор давления топлива 7, встроенный в дозатор-распределитель. Регулятор давления соединен с каналом А (подвод топлива), по каналу В осуществляется слив излишков топлива в бак, канал C соединен с регулятором управляющего давления 8.
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	Рис. 8.14. Форсунка системы впрыска «K-Jetronic»: 1 – шестигранник; 2 – фильтр из мелкоячеистой сетки; 3 – корпус клапана; 4 – игольчатый клапан;  5 –  резиновое кольцо.


В большинстве элементов системы «K-Jetronic» питание осуществляется от управляющего реле, и только пусковая электромагнитная форсунка с термореле подключена к клемме «50» выключателя зажигания. Другими словами, пусковая форсунка и термореле могут быть включены только во время работы стартера.

Управляющее реле выключает электрический бензонасос, регулятор управляющего давления и клапан добавочного воздуха при включенном зажигании, но при невращающемся коленчатом вале двигателя, что важно по соображениям безопасности в случае аварии. Управляющее реле включается самостоятельно, как только стартер провернет коленчатый вал двигателя. Для этого реле получает импульсы от датчика-распределителя, катушки зажигания или от коммутатора системы зажигания. Управляющее реле распознает состояние – «коленчатый вал двигателя вращается». Если же двигатель не запустился, импульсы к управляющему реле больше не подходят. Реле распознает это и отключает топливный насос через 1 с после прохождения последнего импульса.

Система впрыска «KE-Jetronic» отличается от системы «K-Jetronic» наличием электронного блока управления, который позволяет лучше оптимизировать дозирование топлива. В данной системе регулятор управляющего давления 8 заменен электрогидравлическим регулятором (рис. 8.15), установленным в корпусе дозатора-распределителя. Электрогидравлический регулятор, управляемый ЭБУ, изменяет давление в нижних камерах дифференциальных клапанов в зависимости от режима работы двигателя путем регулирования величины тока, проходящего через катушку 3. В результате пластина 2 под действием магнитного поля перемещается на определенную величину, изменяя должным образом давление топлива, проходящего через жиклер 1 к нижним камерам дифференциальных клапанов.

Кроме электрогидравлического регулятора система «KE-Jetronic» имеет датчик положения дроссельной заслонки 16 (см. рис. 8.12) и потенциометр, установленный на рычаге расходомера воздуха 5. Потенциометр сообщает в электронный блок управления информацию о положении напорного диска расходомера воздуха. Датчик положения дроссельной заслонки информирует ЭБУ о всех положениях дроссельной заслонки и о скорости ее открытия и закрытия. В свою очередь, электронный блок управления через электрогидравлический регулятор корректирует воздействие перемещений напорного диска на плунжер распределителя. Например, при резком нажатии на педаль акселератора электронный блок управления отличает ускорение движения автомобиля от увеличения частоты вращения коленчатого вала двигателя на холостом ходу путем оценки взаимосвязи между величиной открытия дроссельной заслонки, перемещением напорного диска и изменением частоты вращения коленчатого вала.
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	Рис. 8.15. Электрогидравлический 
регулятор   давления  системы  впрыска
«KE-Jetronic»:  1 – жиклер;  2 – пластина 
клапана; 3 – катушка; 4 – полюс магнита; 5 – вход топлива; 6 – регулировочный винт.


8.4.2. Электронные системы впрыска

Главным отличием электронных систем распределенного впрыска от пневмомеханических является отсутствие дозатора-распределителя топлива. Расходомер воздуха в этом случае представляет собой отдельное устройство, подающее сигнал на электронный блок управления. Все форсунки (пусковая и рабочие) имеют электромагнитное управление с прерывистым впрыском топлива.

Большинство электронных систем распределенного впрыска схоже по конструкции с системой впрыска «L-Jetronic» фирмы Bosch.
«L-Jetronic» – это более совершенная система, чем «KE-Jetronic», обеспечивающая увеличение экономичности, снижение токсичности отработавших газов, улучшение динамики автомобиля.

Электрический топливный насос 2 (рис. 8.16) подает топливо из ба-ка 1 под давлением 0,25 МПа через фильтр тонкой очистки 3 к распределительной магистрали, соединенной с рабочими форсунками цилиндров 5. Установленный с торца распределительной магистрали регулятор 6 поддерживает постоянное давление впрыска и осуществляет слив излишнего топлива в бак, чем обеспечивается циркуляция топлива в системе и исключается образование паровых пробок.
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Рис. 8.16. Схема системы впрыска топлива «L/LH-Jetronic»: 1 – топливный бак; 2 – топливный насос; 3 – фильтр тонкой очистки топлива; 4 – электронный блок управления; 5 – форсунка (инжектор) впрыска; 6 – регулятор давления топлива в системе; 7 – впускной коллектор; 8 – пусковая форсунка; 9 – датчик положения дроссельной заслонки; 10 – расходомер воздуха; 11 – λ-зонд; 12 – термовыключатель и реле времени; 13 – датчик температуры охлаждающей жидкости; 14 – прерыватель-распределитель системы зажигания;
15 – регулятор частоты вращения коленчатого вала на холостом ходу; 16 – аккумулятор; 17 – выключатель зажигания.
Количество впрыскиваемого топлива регулируется электронным блоком управления 4 в зависимости от температуры, давления и объема поступающего воздуха, частоты вращения коленчатого вала и нагрузки двигателя, а также от температуры охлаждающей жидкости.

Основным параметром, определяющим дозирование топлива, является объем всасываемого воздуха, измеряемый расходомером 10. Поступающий воздушный поток отклоняет измерительную заслонку 2 (см. рис. 8.5) расходомера на определенный угол, который преобразуется в электрическое напряжение посредством потенциометра.

Соответствующий количеству воздуха электрический сигнал передается в ЭБУ, который определяет необходимое количество топлива в данный момент работы двигателя и подает на электромагнитные клапаны рабочих форсунок импульсы тока с целью впрыска топлива. Независимо от положения впускных клапанов, через форсунки осуществляется разовый впрыск топлива за один или два оборота коленчатого вала двигателя (каждые два или четыре такта работы четырехтактного двигателя). Если впускной клапан в момент впрыска закрыт, топливо накапливается в пространстве перед клапаном и поступает в цилиндр при следующем его открытии одновременно с воздухом.

Каждый цилиндр имеет свою рабочую форсунку (рис. 8.17) с электромагнитным управлением, впрыскивающую топливо перед впускным клапаном. Синхронизация впрыска с циклами работы двигателя осуществляется электронным блоком управления посредством информации о частоте вращения, полученной от контактов прерывателя 14 (рис. 8.16) системы зажигания, от клеммы катушки зажигания или клеммы коммутатора (для бесконтактных систем зажигания).
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	   Рис. 8.17. Форсунка системы впрыска  «L-Jetronic»:  1 – штифт; 
2 – игла; 3 – якорь; 4 – пружина; 5 – обмотка электромагнита;  6 – электрический контакт; 7 – топливный   фильтр.


Регулятор частоты вращения коленчатого вала на холостом ходу 15, установленный в воздушном канале, выполненном параллельно дроссельной заслонке, подводит к двигателю добавочный воздух при холодном пуске и прогреве двигателя, что приводит к увеличению частоты вращения коленчатого вала (свыше 1000 мин–1) и ускоренному прогреву. О тепловом режиме двигателя дает информацию датчик температуры охлаждающей жидкости 13. Для облегчения пуска холодного двигателя, как и в других рассмотренных системах впрыска, применяется электромагнитная пусковая форсунка 8, продолжительность открытия которой изменяется в зависимости от температуры охлаждающей жидкости (термореле 12) (см. рис. 8.16).
Объем проходящего воздуха полностью определяется положением дроссельной заслонки (нагрузкой двигателя). Информацию о нагрузочном режиме двигателя в ЭБУ сообщает датчик положения дроссельной заслонки. Информация состоит из сигналов: «холостой ход», «частичные нагрузки», «полная нагрузка». Если дроссельная заслонка закрыта и двигатель работает на холостом ходу, то контакты холостого хода замкнуты и в электронный блок управления идет соответствующий сигнал. Также передается информация о полной нагрузке двигателя, только в этом случае контакты разомкнуты. Сигнал о частичной нагрузке формируется при помощи потенциометра.

В системе «L-Jetronic» учитывается, что плотность холодного воздуха выше плотности теплого. Чем теплее засасываемый воздух, тем меньше массовый заряд воздуха, поступающего в цилиндры при постоянном положении дроссельной заслонки. Информация о температуре воздуха от датчика 6 (см. рис. 8.5), встроенного в расходомер воздуха, поступает в электронный блок управления, определяющий дозу впрыскиваемого топлива. На автомобиле также может устанавливаться высотный корректор, который информирует блок управления о наружном атмосферном давлении.

Большую часть времени двигатель работает в режиме частичных нагрузок, поэтому программа, заложенная в ЭБУ, обеспечивает минимально возможный расход топлива при приемлемой концентрации вредных веществ в отработавших газах. Топливную экономичность и (или) минимальную токсичность отработавших газов удается получить при использовании λ-зондов и нейтрализаторов (см. рис. 8.6 и 8.7).

Обогащение смеси происходит при холодном пуске, прогреве, холостом ходе, ускорении движения, полной нагрузке. При всех режимах, кроме последнего, излишек топлива необходим для устойчивой работы двигателя. При холодном двигателе «больше топлива» означает и больше его легкоиспаряющихся фракций. При холостом ходе хуже наполнение цилиндров, больше остаточных газов. При полной нагрузке «излишек» топлива необходим для «внутреннего» охлаждения двигателя за счет испарения части топлива.

В режиме принудительного холостого хода дроссельная заслонка закрыта и в блок управления идет сигнал «холостой ход». Если при этом обороты двигателя выше так называемой восстанавливаемой частоты вращения, впрыск топлива прекращается. Соответственно уменьшается расход топлива и выброс вредных веществ. Восстанавливаемая частота вращения (когда вновь начинается впрыск топлива) обычно лежит в пределах 1200...1700 мин–1.

Система холостого хода дополнена обводным каналом, в котором установлен винт качества смеси для регулирования уровня СО в отработавших газах.

Система «LH-Jetronic» отличается от систем «L-Jetronic» главным образом измерителем расхода воздуха. В системе «LH-Jetronic» вместо объемного расходомера А (выделен серым цветом на рис. 8.16) применяется термоанемометрический измеритель расхода воздуха B. Принцип его действия состоит в следующем: тепловая энергия, необходимая в единицу времени для поддержания постоянного перепада температур между нагреваемым элементом и обтекающим его воздухом, пропорциональна массовому расходу воздуха, проходящего через заданное сечение потока. 
Величина тока нагрева, требуемого для сохранения постоянного температурного перепада между воздухом и пленочным измерительным элементом 11 (см. рис. 8.5), является мерой массы воздуха, поступающего в двигатель. Этот ток преобразуется в импульсы напряжения, которые обрабатываются блоком электронного управления как основной входной параметр наравне с частотой вращения коленчатого вала двигателя.

Диапазон измерения расхода воздуха составляет от 8 до 360 кг/ч, причем результаты измерений не зависят от плотности воздуха, его температуры и давления. Более точное измерение расхода воздуха позволило отказаться от пусковой форсунки 8 (выделена серым цветом на рис. 8.16). 
Обогащение смеси при пуске холодного двигателя осуществляется посредством рабочих форсунок за счет увеличения частоты и длительности импульсов управления форсунками.

8.5. Системы непосредственного впрыска топлива
В системах непосредственного впрыска топливо подается индивидуальными форсунками прямо в камеру сгорания цилиндров двигателя (рис. 8.18). Давление впрыска топлива в таких системах на порядок выше, чем у других систем.

Специфика процесса смесеобразования в системах непосредственного впрыска зависит от формы камеры сгорания, расположения форсунки, закона подачи топлива и  движения находящегося в камере воздуха. Выбор формы камеры сгорания и размещение свечи зажигания осуществляется с учетом требований, вытекающих из необходимости обеспечения бездетонационной работы двигателя. 
Одновременно не менее вескими являются и компоновочные соображения, так как в контур камеры сгорания должны быть вписаны седла впускных и выпускных клапанов, количество и площадь проходного сечения которых выбираются достаточными для газообмена в двигателях с впрыском топлива.

Подача топлива в системах непосредственного впрыска производится согласованно с циклом работы двигателя, причем из соображений наилучшего смесеобразования топливо впрыскивается в цилиндр либо во время такта впуска, либо в конце такта сжатия. При размещении форсунки принимается во внимание то, что впрыскиваемое топливо не должно выбрасываться во впускной трубопровод. 
С другой стороны, направление факела топлива в сторону выпускных клапанов дает возможность несколько улучшить их тепловой режим. Вместе с тем и сам распылитель форсунки нуждается в защите от тепловых перегрузок и сажеобразования.
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	Рис. 8.18. Схема непосредственного впрыска топлива: 1– свеча зажигания; 
2 – форсунка;  3 – впускной трубопровод;  4–впрыскиваемое  топливо; 5 – поршень.


При непосредственном впрыске обеспечивается наиболее точное распределение топлива по цилиндрам двигателя. В результате удается добиться наименьшей токсичности отработавших газов и выйти на нормы по токсичности Euro-4. Кроме того, появляется возможность эксплуатации двигателя на обедненных смесях, что улучшает топливную экономичность (см. рис. 8.3). Применение таких систем повышает приемистость двигателя вследствие снижения отставания потока топлива от потока воздуха и облегчает пуск двигателя благодаря более точному дозированию топлива на пусковых режимах.

Недостатком систем непосредственного впрыска топлива является сокращение времени на смесеобразование, что влечет за собой повышение жесткости и шумности работы двигателя.

По способу подачи топлива к форсункам различают два типа систем: механические с топливным насосом высокого давления и электронные с топливной магистралью высокого давления.

8.5.1. Механические системы впрыска

В механических системах дозирование и распределение топлива по форсункам осуществляется топливным насосом высокого давления рядного или распределительного типа аналогично системам питания дизельных двигателей. Также существуют системы с раздельными насосом и распределителем. Как насос, так и распределитель топлива приводятся от двигателя.
Среди механических систем непосредственного впрыска топлива наиболее удачной является система «Kugelfischer» (рис. 8.19). Топливо из бака забирается электрическим бензонасосом и через фильтр поступает в топливный насос высокого давления 4, откуда по топливопроводам высокого давления 3 подается к форсункам 2. Давление начала впрыска топлива составляет 3,0...3,8 МПа. Количество поступающего в двигатель воздуха регулируется дроссельной заслонкой, которая посредством системы тяг связана с топливным насосом. Регулировкой длины тяги 1 устанавливают требуемое содержание CO в отработавших газах.
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Рис. 8.19. Элементы системы впрыска «Kugelfischer»: 1 – тяга управления топливным насосом; 2 – форсунка; 3 – топливопроводы высокого давления; 4 – насос высокого давления; 5 – шкив привода насоса.
Управление топливоподачей осуществляется с помощью электронного блока. В ЭБУ поступает информация о следующих параметрах: частоте вращения коленчатого вала двигателя, температуре охлаждающей жидкости, положении дроссельной заслонки, температуре и давлении всасываемого воздуха, температуре топлива, скорости движения автомобиля, режиме работы и загрузке двигателя. После обработки поступившей информации электронный блок управления вырабатывает команды для регулирования подачи топлива.

8.5.2. Электронные системы впрыска

Электронные системы непосредственного впрыска топлива имеют много общего с электронными системами распределенного впрыска. Топливо нагнетается поршневым насосом в распределительную магистраль под давлением 5...12 МПа, из которой через электромагнитные форсунки 4 (рис. 8.20) подается в камеру сгорания. Количеством топлива, подаваемого в цилиндры двигателя, управляет электронный блок 7 в зависимости от количества поступающего воздуха, частоты вращения, нагрузки на двигатель, токсичности отработавших газов и других параметров. Уровень CO контролируется датчиками кислорода 2 и 5.
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Рис. 8.20. Элементы системы непосредственного впрыска топлива FSI: 1 – трехкомпонентный каталитический нейтрализатор; 2, 5 – λ-зонды; 3 – заслонка во впускном коллекторе; 4 – форсунка; 6 – датчик температуры; 7 – ЭБУ; 8 – датчик NOx; 9 – накопительный нейтрализатор NOx.

Особенностью таких систем является способность работать на сверхобедненных смесях, когда соотношение воздух – бензин может доходить до 40:1. При этом в выхлопных газах резко возрастает концентрация окислов азота NOx, с которой обычный трехкомпонентный каталитический нейтрализатор 1 уже не справляется.

В двигателе с системой непосредственного впрыска FSI (автомобиль Volkswagen Golf V) впускной трубопровод каждого цилиндра разделен на два индивидуальных канала по количеству впускных клапанов. В одном из каналов перед впускным клапаном установлена специальная завихрительная заслонка 3 с электроприводом. Блок заслонок во впускном коллекторе обеспечивает завихрение потока воздуха при работе на сверхобедненной смеси при небольших нагрузках путем перекрытия подачи воздуха в соответствующем канале перед каждым цилиндром. На небольших нагрузках бензин впрыскивается в камеру сгорания в конце такта сжатия при закрытых заслонках в половине впускных каналов. При этом двигатель работает на обедненной смеси, вырабатывая избыточное количество окислов азота NOx, которые накапливаются в нейтрализаторе 9 с покрытием из бария. Затем ЭБУ по сигналу датчика 8 на короткое время переводит двигатель на обогащенную смесь, увеличивая подачу топлива форсунками и открывая завихрительные заслонки. Температура отработавших газов, контролируемая датчиком температуры 6, повышается, при этом связанные барием молекулы NOx высвобождаются и разлагаются на кислород и азот.

У автомобиля Volkswagen Golf V с системой непосредственного впрыска FSI по сравнению с системой распределенного впрыска расход топлива меньше на 6…13%, причем двигатель соответствует экологическим нормам Euro-4. Аналогичные показатели у автомобилей Mercedes C200 с системой CGI и Ford Mondeo с системой SCi. Так, расход топлива у Mercedes C200 CGI на 19% меньше, чем у Mercedes C200. Двигатель Duratec SCi, установленный на Ford Mondeo, позволяет экономить топливо на 15…20% в загородном цикле и на 6…8% в городском цикле также при соответствии нормам Euro-4.
9. ТОПЛИВНЫЕ СИСТЕМЫ ДИЗЕЛЕЙ
Одним из основных путей повышения качества энергонасыщенных тракторов является повышение их надежности и экономичности, а также обеспечение требований экологии дизельных двигателей, которые являются основными агрегатами техники, работающей в сельскохозяйственном производстве.
Работы по совершенствованию дизельных двигателей ведутся в следующих направлениях: снижение массы и уменьшение габаритных размеров, улучшение удельных мощностных показателей, повышение топливной экономичности при обеспечении возможности работы на альтернативных видах топлива, снижение отрицательного воздействия на окружающую среду, повышение безотказности и долговечности, снижение трудоемкости и частоты технических обслуживаний.
Стремление обеспечить во всем диапазоне режимов работы двигателя оптимальные законы тепловыделения и, следовательно, высокие мощностные, экономические и экологические показатели требует автоматизированного управления впрыскиванием топлива в цилиндры, которое способны обеспечить топливные системы с электронным управлением.
     9.1. Требования к топливным системам и их классификация

Функции топливных систем состоят, в основном, в следующем: хранение запаса топлива, его подготовка (очистка от воды и механических примесей, подогрев или охлаждение); подача цикловой порции топлива в цилиндры на определенном участке рабочего цикла по заданному закону; дозирование топлива в соответствии с режимом работы двигателя; распределение топлива по камере сгорания в соответствии с принятым способом смесеобразования.
Требования к топливным системам, конкретизирующие и дополняющие перечисленные функции, формируются из необходимости обеспечения экологических норм, планируемых технико-экономических показателей дизелей, характера протекания рабочих процессов, достигнутого уровня показателей различных топливных систем, обеспечения необходимых условий эксплуатации. Ниже приведены основные требования к топливным системам; в скобках – некоторые комментарии или примеры, поясняющие значение сказанного:
–
минимальные стоимость и масса, высокая технологичность (в структуре стоимости автомобильного дизеля ТПА составляет 25…40%);
–
стабильность показателей подачи топлива в течение всего срока эксплуатации (регулировка и обслуживание автомобильной форсунки должна производиться не чаще, чем через 1000 ч, ТНВД – 3000 ч);

– 
удобство обслуживания, ремонта, регулирования (например, неудобной является конструкция, требующая для выемки форсунки снятия крышки газораспределения или люка);

–
обеспечение максимального ресурса в пределах ресурса двигателя (ресурс ТПА высокооборотных дизелей 4…10 тыс. ч, малооборотных – 10…26 тыс. ч);

–
обеспечение заданного давления и характеристики впрыскивания, их управление в соответствии с режимами работы;

–
управление цикловой подачей и углом опережения впрыска топлива (УОВТ) в зависимости от частоты, нагрузки дизеля, давления наддува, параметров окружающей среды, теплового состояния двигателя и других (точность выдерживания УОВТ составляет ±0,5°);
–
недопустимость подвпрыскивания и подтекания топлива;

–
минимальная неравномерность подачи топлива по цилиндрам (на номинальном режиме менее 3…4% и по циклам до 1%) или, напротив, управляемая неравномерная подача индивидуально по каждому цилиндру;

–
минимальный собственный уровень шума (менее 80 дБ на расстоянии 1 м) и уменьшение уровня шума двигателя;

–
обеспечение устойчивой подачи топлива на режимах малых нагрузок, холостого хода, при многофазном впрыскивании (gЦmin/gЦном < <1/10...1/50);

–
возможность прокачки системы для удаления воздушных пробок.

Дополнительные требования к ТПА автотракторных дизелей:

–
формирование скоростной характеристики ТПА (корректорами, оптимизацией ТПА, электронным регулированием);

–
обеспечение необходимых динамических качеств двигателя на переходных режимах работы; ускорение переходных процессов в самой ТПА (управление остаточным давлением, создание ТПА с остаточным давлением, не зависящим от режимов);

–
виброустойчивость и герметичность для предупреждения потерь топлива и попадания в топливо пыли, воды и воздуха;

–
работоспособность в широком интервале температур воздуха.

Этот перечень может расширяться как применительно ко всей ТПА, так и частными требованиями к отдельным ее элементам.
Классификацию ТПА ведут обычно на основе конструктивных отличий, обусловленных способами подачи и распыливания топлива. Существенность тех или иных требований, предъявляемых к топливным системам, предопределила многообразие их конструкций (рис. 9.1).
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Рис. 9.1. Классификация топливных систем дизелей.
9.2. Аккумуляторные топливные системы

ТПА аккумуляторного типа начала применяться на главных судовых дизелях с 1910 г. и наиболее широко использовалась в 50-е годы прошлого столетия. Механическое управление клапаном, приводимым от кулачка, обусловливало количество и фазу впрыскиваемого топлива. Это дало возможность поддерживать высокое давление впрыскивания на всех частичных режимах работы дизеля. Однако для судового дизеля это обстоятельство было наименее важно и применение ТПА аккумуляторного типа на морских судах обусловливалось меньшими ограничениями по габаритам, сложности, стоимости. К исчезновению на полстолетия этих систем привели их недостатки: значительная сложность, металлоемкость и громоздкость, разветвленность арматуры высокого давления, недостаточная живучесть при разгерметизации одного из соединений. Новые требования к ТПА, а именно: управляемости давлением, характеристикой подачи и УОВТ на различных режимах работы и возможность, таким образом, глубокой оптимизации рабочего процесса вызвали к жизни новое поколение аккумуляторных систем – систем с электронным управлением.

Разработка аккумуляторных топливных систем может рассматриваться как самостоятельное направление или дальнейшее развитие ТПА с электронным управлением. По сравнению с ТПА непосредственного действия, они позволяют оптимально регулировать давление и характеристику впрыскивания, осуществлять многофазную подачу топлива. Работы по созданию аккумуляторных топливных систем начались примерно 30 лет назад, но только в 1997 г. нашли промышленное применение. Применяемость такой ТПА – от быстроходных легковых автомобилей до двухтактных крейцкопфных для морских судов. В эту же группу можно отнести ТПА с мультипликаторами давления (насос-форсунками с гидроприводом плунжера).

За последние годы разработано много систем впрыска дизельного топлива, в частности, прямого впрыска. При этом преследовалась задача не только увеличения мощности двигателя, но и снижения расхода топлива, токсичности отработавших газов и шума. По сравнению с ранее использовавшимися системами аккумуляторная топливная система для прямого впрыска топлива Common Rail («общая магистраль») обеспечивает более высокую гибкость при адаптации к системе питания дизельного двигателя, например:
–
обширная область применения (для легковых и коммерческих автомобилей с выходными мощностями 30 кВт на цилиндр, а также для грузовых автомобилей большой грузоподъемности, локомотивов и су​дов с выходными мощностями 200 кВт на цилиндр);
–
высокие давления впрыска топлива (до 1700 бар);

–
соответствие давления впрыска рабочему режиму двигателя;
–
изменения впрыска при запуске двигателя;

–
возможность контрольного, главного и позднего впрыска.

9.3. Функционирование системы впрыска Common Rail
Отличительная черта системы Common Rail заключается в разделении узла, создающего давление, от узла впрыска топлива.
Основу системы составляет резервуар – аккумулятор высокого давления (рис. 9.2). Давление впрыска не зависит от количества впрыскиваемого топлива и частоты вращения коленчатого вала двигателя. Запас топлива под давлением находится в аккумуляторе и готов к впрыску.
Количество впрыскиваемого топлива определяется по требованию водителя, а давление впрыска рассчитывается электронным блоком управления (ECU) на основании информации от различных датчиков. ECU в точно установленный момент передает сигнал возбуждения к соленоиду форсунки, означающий начало подачи топлива. Количество впрыскиваемого топлива определяется периодом открытия распылителя и давлением в системе.
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Рис. 9.2. Схема расположения элементов системы впрыска Common Rail на дизельном четырехцилиндровом двигателе: 1 – измеритель расхода воздуха; 2 – ECU; 3 – топливный насос высокого давления; 4 – аккумулятор высокого давления; 5 – топливные форсунки; 6 – датчик частоты вращения коленчатого вала; 7 – датчик температуры охлаждающей жидкости; 8 – топливный фильтр; 9 – датчик положения педали акселератора.

На основании информации от датчиков и требования водителя (положения педали акселератора) ECU определяет мгновенную операционную характеристику двигателя и автомобиля в целом. Блок обрабатывает сигналы, выработанные датчиками и переданные по линиям связи, и на основании этой информации управляет системой впрыска в режиме открытого или закрытого контура.
Измеритель расхода воздуха передает ECU сигнал с данными относительно мгновенного потока воздуха, что позволяет рассчитать процесс полного сгорания топлива с минимальным содержанием вредных веществ в отработавших газах. Если двигатель оборудован турбокомпрессором и регулировкой увеличения давления наддува, дополнительный датчик также измеряет это давление. 
При низкой наружной температуре и холодном двигателе ECU определяет момент впрыска и другие параметры, соответствующие особому эксплуатационному режиму. В зависимости от автомобиля и повышения требований к безопасности и комфорту для передачи информации ECU могут использоваться дополнительные датчики.
Основные функции системы заключаются в обеспечении впрыска требуемого количества топлива в строго определенный момент и под необходимым давлением. Это обеспечивает не только плавную работу дизельного двигателя, но и экономичное потребление топлива. 
Дополнительные функции в режиме работы в закрытом контуре и функции управления без обратной связи служат для уменьшения токсичности отработавших газов и расхода топлива и используются для улучшения безопасности, комфорта и удобства. Например, рециркуляция отработавших газов (EGR), регулировка давления наддува воздуха, переключение передач, электронный иммобилайзер и т.д. Система CAN обеспечивает обмен данными с другими системами автомобиля. При диагностической проверке автомобиля можно извлечь данные, находящиеся в резерве данных системы.
9.4. Характеристики системы впрыска Common Rail
Для того чтобы наиболее полно изучить особенности аккумуляторной топливной системы Common Rail, необходимо провести сравнительный анализ данной системы с обычной системой впрыска.

В обычных системах впрыска топлива с распределительным устройством и насосом прямого впрыска система впрыска включает только главную его фазу – без контрольного и позднего впрысков. На распределительном топливном насосе с электромагнитным управлением действия происходят с приближением к контрольной фазе впрыска топлива. 
В обычных системах операции создания давления и регулировки количества впрыскиваемого топлива соединены друг с другом за счет взаимодействия кулачка и плунжера топливного насоса. Это оказывает следующее влияние на характеристики впрыска топлива:
– давление впрыска увеличивается вместе с увеличением скорости и количества поступающего в двигатель воздуха;
– в течение фактического процесса впрыска давление впрыска увеличивается и затем уменьшается до заключительного его давления. 
В результате этого имеют место следующие последствия:
– впрыскивается меньшее количество топлива с более низким давлением, чем требуется в соответствии с количеством поступающего в двигатель воздуха;
– пиковое давление составляет более чем удвоенное среднее значение давления впрыска;
– в соответствии с требованиями для эффективного сгорания кривая скорости разгрузки фактически является треугольной (рис. 9.3, а).
Пиковое давление является решающим для механической нагрузки элементов топливного насоса и его привода. На обычных системах впрыска топлива это является решающим для качества формирования смеси в камере сгорания.

По сравнению с обычными системами впрыска для получения иде-
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Рис. 9.3. Кривая скорости разгрузки: а – для обычной системы впрыска топлива; б – для системы впрыска топлива Common Rail; pm – среднее давление впрыска; ps – пиковое давление впрыска.
альной характеристики впрыска необходимо выполнить следующие требования:
– для каждого эксплуатационного режима двигателя необходимо разделение узла, создающего давление, и узла впрыска топлива;
– в начальный момент впрыска количество впрыскиваемого топлива должно быть низким насколько это возможно (т.е. должна учитываться инерционность между начальным моментом впрыска и началом воспламенения).
Эти требования выполняются системой впрыска Common Rail с ее контрольными и главными фазами впрыска (рис. 9.3, б).
Common Rail представляет собой блочную систему и, по сути, следующие узлы ответственны за характеристику впрыска топлива:
– форсунки с электромагнитным управлением, ввернутые в головку цилиндров;
– аккумулятор высокого давления (rail);
– топливный насос высокого давления.
Также для функционирования системы Common Rail необходимы следующие узлы:
– электронное контрольное устройство ECU;

– датчик частоты вращения коленчатого вала;

– датчик положения распределительного вала (датчик фазы).
В легковых автомобилях для создания давления используется радиальный поршневой насос высокого давления, при этом давление создается независимо от процесса впрыска топлива. Производительность насоса прямо пропорциональна частоте вращения коленчатого вала двигателя. По сравнению с обычными системами впрыска фактическое нагнетание топлива является однородным, т.е. в Common Rail топливный насос высокого давления не только имеет меньшие размеры, но и его привод в меньшей степени подвержен пиковым нагрузкам.
Топливные форсунки соединены с рейкой короткими трубопроводами и, по существу, включают распылители и соленоидальный клапан, управляемый ECU. После прекращения подачи напряжения на соленоидальный клапан впрыск топлива прекращается. Предполагая постоянное давление, количество впрыскиваемого топлива прямо пропорционально отрезку времени, в течение которого открыт соленоидальный клапан. Этот процесс полностью независим от частоты вращения коленчатого вала двигателя и частоты вращения насоса (впрыск топлива в зависимости от времени).
Высокоскоростное переключение соленоида достигнуто за счет использования высокого напряжения и тока. Момент впрыска определяется системой управления EDC (Electronic Diesel Control – электронное управление дизельным двигателем), которая использует датчик частоты вращения коленчатого вала и датчик положения распределительного вала для фазового определения рабочего цикла.

Контрольный впрыск топлива. Контрольный впрыск топлива может производиться в положении коленчатого вала 90° до ВМТ. Если начало впрыска топлива происходит менее чем за 40° до ВМТ, топливо может откладываться на поверхности поршня и стенках цилиндра и привести к нежелательному растворению его в моторном масле. 
При контрольном впрыске небольшое количество дизельного топлива (1…4 см3) подается в цилиндр в «предварительно условную» камеру сгорания.

Эффективность сгорания топлива может быть улучшена и достигнуты следующие эффекты:
– давление сжатия, недостаточное для начала реакции и неполного сгорания топлива;

– задержка воспламенения главного впрыска топлива;

– уменьшение давления при сгорании топлива и сглаживание пиков давления (более мягкое сгорание).

Эти эффекты снижают шум от сгорания, сокращают расход топлива и во многих случаях уменьшают токсичность отработавших газов. В случае скорости разгрузки без контрольного впрыска (рис. 9.4, а) в соответствии со сжатием имеет место только незначительное увеличение давления перед ВМТ, которое достигает максимума относительно резко в точке максимального давления.
Резкое увеличение давления вместе с крутым пиком вносит значительный вклад в создание шума при сгорании топлива в дизельном двигателе. Как показано на кривой скорости разгрузки с контрольным впрыском (рис. 9.4, б), давление около ВМТ достигает несколько более высокого значения и увеличивается с меньшей скоростью. Так как это уменьшает задержку воспламенения, контрольный впрыск вносит косвенный вклад в образование крутящего момента двигателя. Удельный расход топлива может увеличиться или уменьшиться как функция главного впрыска и времени между контрольным и главным впрыском топлива.
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Рис. 9.4. Подъем игольчатого клапана форсунки и скорость разгрузки: а – без контрольного впрыска; б – с контрольным впрыском.

Главный впрыск топлива. Энергия, необходимая для работы двигателя, появляется от последовательного главного впрыска топлива. Это означает, что главный впрыск топлива обеспечивает крутящий момент коленчатого вала двигателя. С аккумуляторной системой Common Rail давление фактически постоянно в течение всего процесса впрыска.

Дополнительный впрыск топлива. На некоторых версиях дизелей с каталитическими нейтрализаторами NOx дополнительный впрыск топлива может привести к догоранию NOx. Это приводит к тому, что впрыск топлива продолжается в течение 200° после ВМТ в течение рабочего такта и такта выпуска. Дополнительный впрыск топлива обеспечивает подачу определенного количества топлива в отработавшие газы.

В отличие от контрольного и главного впрысков впрыскиваемое топливо не воспламеняется, а в виде пара забирает остаточное тепло из отработавших газов. В течение такта выпуска смесь отработавших газов и топлива через выпускные клапаны попадает в систему выпуска отработавших газов. Часть топлива через систему рециркуляции отработавших газов EGR возвращается в цилиндры для догорания и приводит к тому же эффекту, что и контрольный впрыск топлива. Каталитические нейтрализаторы NOx используют топливо в отработавших газах как исполнительное устройство для уменьшения содержания NOx в отработавших газах. Так как дополнительный впрыск топлива приводит к растворению моторного масла, такой впрыск должен быть одобрен изготовителем двигателей.
Критерии двигателя. Конфигурация камеры сгорания и канала воздухозаборника могут положительно влиять на уменьшение эмиссии отработавших газов. Если перемещение воздуха в камере сгорания тщательно согласовано с топливными жиклерами и распылителями, что способствует эффективному смешиванию воздуха и топлива, то достигается полное сгорание впрыснутого топлива. Кроме того, достигаются положительные эффекты гомогенизации смеси воздуха и отработавшего газа, охлажденного в тракте EGR. Использование четырех клапанов на цилиндр и турбокомпрессора с турбиной переменной геометрии (VTG) также способствует уменьшению токсичности отработавших газов и повышению удельной мощности.
Момент впрыска топлива. Уменьшение температуры сгорания и замедление процесса впрыска топлива приводят к уменьшению содержания NOx в отработавших газах. Однако при значительном уменьшении этих параметров увеличивается содержание CH в отработавших газах, расход топлива и выделение сажи при больших нагрузках на двигатель.
Если момент впрыска топлива отклоняется только на 1° (коленчатый вал) от оптимального значения, содержание NOx может увеличиться на 5%; принимая во внимание, что отклонение на 2° в сторону опережения момента впрыска может привести к увеличению давления в цилиндрах двигателя до 10 бар, а отклонение на 2° в сторону запаздывания может увеличить на 20° температуру отработавших газов. Такая высокая чувствительность требует предельной точности при регулировке момента впрыска топлива.
Распыление топлива. Мелкодисперсное распыление топлива способствует эффективному смешиванию воздуха и топлива. Это вносит значительный вклад в уменьшение выделения сажи и CH. Высокое давление впрыска и оптимальная геометрическая конфигурация отверстия распылителя приводят к хорошему распылению топлива.
Для исключения появления видимого выхода сажи количество впрыскиваемого топлива должно быть ограничено в соответствии с количеством поступающего в двигатель воздуха. Это требует подачи избыточного воздуха, по крайней мере, на 10…40 % (коэффициент избытка воздуха α=1,1…1,4). После закрытия иглы распылителя топливо, оставшееся в отверстии распылителя, испаряется и приводит к увеличению выделения CH. Это значит, что такие вредные объемы должны быть сведены к минимуму.
9.5.  Устройство и работа топливной системы Common Rail

Топливная система Common Rail (рис. 9.5) включает ступень подачи топлива под низким давлением, ступень подачи топлива под высоким давлением и ECU.
Подача топлива под низким давлением. Подача топлива под низким давлением системы Common Rail включает:
– топливный бак 5 с фильтром-топливозаборником и подкачивающим насосом;

– фильтр тонкой очистки топлива 4;
– топливопроводы низкого давления.
Электрический подкачивающий топливный насос с фильтром-топ​ливозаборником непрерывно подает определенное количество топлива из топливного бака 5 к топливному насосу высокого давления 1. Насос не только подает топливо, но в пределах работы системы безопасности должен прекратить подачу топлива в случае аварии, т. е. при включенном зажигании и остановленном двигателе.
Подача топлива под высоким давлением. Подача топлива под высоким давлением системы Common Rail включает:
– топливный насос высокого давления 1;
– топливопроводы высокого давления;

– аккумулятор высокого давления (rail) 9 с датчиком давления 10, регулятором давления 12, ограничителем потока 11, форсунками 14;
– возвратный топливопровод.
Топливный насос высокого давления. Топливный насос высокого давления 1 через топливопроводы подает топливо под давлением 1350 бар в аккумулятор 9.
Топливный насос высокого давления расположен на границе ступеней низкого и высокого давления топлива. При всех эксплуатационных режимах срок службы топливного насоса соответствует сроку службы автомобиля.
Топливный насос смазывается дизельным топливом. Топливо сжимается тремя поршнями, установленными радиально под углом 120° друг к другу (рис. 9.6). Насос подает три порции топлива за один оборот коленчатого вала.
Подкачивающий топливный насос подает топливо через фильтр с отделителем воды ко входу и предохранительному клапану топливного насоса высокого давления. Топливо через дроссельное отверстие предохранительного клапана смазывает подвижные элементы насоса, а также охлаждает его. Приводной вал с эксцентриковыми кулачками перемещает три плунжера насоса вверх и вниз в соответствии с формой кулачка. Как только давление подачи превышает давление открытия предохранительного клапана (0,5... 1,5 бар), подкачивающий насос заставляет топливо пройти через впускной клапан топливного насоса высокого давления в отсек насосного элемента, поршень которого перемещается вниз (такт впуска).

Впускной клапан закрывается, когда поршень насоса проходит через НМТ. Так как топливо не может вытечь из отсека насосного элемента, оно сжимается независимо от давления подачи. Увеличивающееся давление открывает выпускной клапан, и как только достигается давление, равное давлению в аккумуляторе, сжатое топливо входит в контур высокого давления. Поршень насоса продолжает поставлять топливо, пока не достигает ВМТ (нагнетательный ход), после чего давление уменьшается и выпускной клапан закрывается. 
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   Рис. 9.5. Система впрыска топлива Common Rail: 1 – ТНВД; 2 – электромагнитный клапан выключения подачи; 3 – редукционный клапан ТНВД; 4 – фильтр тонкой очистки топлива; 5 – топливный бак с фильтром-топливозаборником и подкачивающим насосом;
 6 – ЭБУ; 7 – блок управления свечами накаливания; 8 – аккумуляторная батарея; 9 – аккумулятор топлива высокого давления; 10 – датчик давления топлива в аккумуляторе; 11 – ограничитель подачи топлива; 12 – регулятор давления; 13 – датчик температуры топлива; 14 – форсунка; 15 – свеча накаливания с закрытым нагревательным элементом; 16 – датчик температуры охлаждающей жидкости; 17 – датчик частоты вращения коленчатого вала; 18 – датчик частоты вращения распределительного вала; 19 – датчик температуры воздуха на впуске; 20 – датчик давления наддува; 21 – массовый расходомер воздуха; 22 – турбокомпрессор; 23 – привод клапана системы рециркуляции ОГ; 24 – привод клапана перепуска ОГ; 25 – вакуумный насос; 26 – панель приборов; 27 – датчик положения педали акселератора; 28 – датчик положения педали тормоза; 29 – концевой выключатель на педали сцепления; 30 – датчик скорости автомобиля; 31 – электронный блок управления системы поддержания скорости автомобиля (Cruise Controller); 32 – компрессор кондиционера; 33 – блок управления компрессором кондиционера; 34 –   дисплей системы диагностики с диагностическим разъемом.

Топливо, остающееся в отсеке насосного элемента, расширяется, и поршень насоса перемещается вниз. Как только давление в отсеке насосного элемента уменьшается ниже давления, создаваемого подкачивающим насосом, впускной клапан открывается и процесс повторяется.
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   Рис. 9.6. Радиально-плунжерный ТНВД Common Rail: 1 – эксцентриковый вал; 2 – эксцентрик; 3 – плунжер; 4 – впускной клапан; 5 – электромагнит впускного клапана; 6 – выпускной клапан; 7 – электромагнит регулятора давления; 8 – седло клапана регулятора; 9 – противодренажный клапан.

Так как производительность насоса превышает потребление топлива двигателем, избыточное топливо под высоким давлением через клапан регулировки давления возвращается в топливный бак. Это приводит к ненужному нагреву топлива и снижению общего КПД.
Аккумулятор высокого давления (rail). Давление, создаваемое топливным насосом высокого давления, распространяется через аккумулятор 1 (рис. 9.7) и топливопроводы к форсунке. Одновременно, за счет объема топлива в аккумуляторе, уменьшаются колебания давления топлива, создаваемые топливным насосом высокого давления и открывающимися форсунками. Сжимаемость топлива как следствие высокого давления используется для достижения эффекта аккумулятора. Давление топлива измеряется датчиком 3 и поддерживается на требуемом уровне клапаном регулирования давления.
Форсунка. Топливо в форсунку подается через входной штуцер высокого давления и далее в канал и камеру гидроуправления через «питающий» жиклер (рис. 9.8). Камера гидроуправления соединяется с линией возврата топлива через жиклер камеры гидроуправления, который открывается электромагнитным клапаном. При закрытом жиклере силы гидравлического давления, приложенные к управляющему плун​жеру, превосходят силы давления, приложенные к заплечику иглы форсунки.
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Рис. 9.7. Аккумулятор высокого давления (rail): 1 – аккумулятор высокого давления; 2 – вход от топливного насоса высокого давления; 3 – датчик давления в аккумуляторе; 4 – возврат топлива в топливный бак; 
5 – выход к топливной форсунке.

В результате игла садится на седло и закрывает проход топлива под высоким давлением в камеру сгорания. При подаче пускового сигнала на электромагнитный клапан жиклер открывается, давление в камере гидроуправления падает, и в результате сила гидравлического давления на управляющий плунжер также уменьшается. Поскольку сила гидравлического давления на управляющий плунжер оказывается меньше силы, действующей на заплечик иглы форсунки, последняя открывается, и топливо через сопловые отверстия впрыскивается в камеру сгорания.

Такое косвенное управление иглой форсунки, использующее систему мультипликатора, позволяет обеспечить очень быстрый подъем иглы, что невозможно сделать путем прямого воздействия электромагнитного клапана.

Работа форсунки может быть разделена на четыре рабочих стадии при работающем двигателе и создании высокого давления ТНВД:

– форсунка закрыта с приложенным высоким давлением;

– форсунка открывается (начало впрыска);

– форсунка полностью открыта;

– форсунка закрывается (конец впрыска).

Эти рабочие стадии являются результатом действия сил, приложенных к деталям форсунки.

При остановленном двигателе и отсутствии давления в аккумуляторе форсунка закрыта под действием пружины. При закрытой форсунке питание на электромагнитный клапан не подается (рис. 9.8, а). При закрытом жиклере камеры гидроуправления пружина якоря прижимает шарик к седлу, высокое давление, подаваемое в камеру и к распылителю форсунки из аккумулятора, увеличивается. Таким образом, высокое давление, действующее на торец управляющего плунжера, вместе с усилием пружины держат форсунку закрытой, преодолевая силы давления в камере распылителя.
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	Рис. 9.8. Форсунка:  а – форсунка  закрыта;
б – форсунка открыта (впрыск); 1 – возврат топлива; 2 – электрические выводы; 3 – электромагнитный клапан; 4 – вход топлива из аккумулятора; 5 – шариковый клапан; 6 – жиклер камеры гидроуправления; 7 – «питающий» жиклер; 8 – камера гидроуправления; 9 – управляющий плунжер; 10 – канал к распылителю; 11 – игла форсунки.


Перед началом процесса впрыска, еще при закрытой форсунке, на электромагнитный клапан подается большой ток, что обеспечивает быстрый подъем шарикового клапана (рис. 9.8, б). Шариковый клапан открывает жиклер камеры гидроуправления и, поскольку теперь электромагнитная сила превосходит силу пружины якоря, клапан остается открытым, и практически одновременно сила тока, подаваемого на обмотку электромагнитного клапана, уменьшается до уровня тока, требуемого для удерживания якоря. Это возможно потому, что воздушный зазор для электромагнитного потока теперь уменьшается. 
При открытом жиклере топливо может вытекать из камеры гидроуправления в верхнюю полость и далее по линии возврата топлива в бак. Давление в камере гидроуправления уменьшается, нарушается баланс давлений, и давление в камере распылителя, равное давлению в аккумуляторе, оказывается выше давления в камере гидроуправления.
В результате сила давления, действующая на торец управляющего плунжера, уменьшается, игла форсунки поднимается, и начинается процесс впрыска топлива. Скорость подъема иглы форсунки определяется разностью расходов через жиклер и сопловые отверстия. 
Управляющий плунжер достигает верхнего упора, где остается, поддерживаемый «буферным» слоем топлива, образующимся в результате указанной выше разницы расходов через жиклер и сопловые отверстия. Игла форсунки теперь полностью открыта, и топливо впрыскивается в камеру сгорания под давлением, практически равным давлению в аккумуляторе. Распределение сил в форсунке подобно их  распределению в фазе открытия.

Как только прекращается подача питания на электромагнитный клапан, пружина якоря перемещает его вниз и шариковый клапан закрывается. Якорь состоит из двух частей, поэтому, хотя тарелка якоря перемещается вниз заплечиком, она может оказывать противодействие возвратной пружиной, что уменьшает напряжение на якорь и шарик. Закрытие жиклера приводит к повышению давления в камере гидроуправления при поступлении в нее топлива через «питающий» жиклер. Это давление, равное давлению в аккумуляторе, действует на торец управляющего плунжера, и сила давления вместе с силой пружины преодолевают силу давления, действующую на заплечик иглы форсунки, которая закрывается. Скорость посадки иглы форсунки на седло,   т. е. скорость закрытия форсунки, определяется расходом через «пита-ющий» жиклер. Впрыск топлива прекращается, как только игла форсунки садится на седло.

Форсунка с пьезоэлементом. Одним из путей совершенствования системы Common Rail является уменьшение быстродействия открытия форсунки. Минимальное время открытия форсунки для электромагнита с подвижным сердечником составляет 0,5 мс, что не позволяет оперативно изменять подачу топлива. Для более быстрого срабатывания форсунки концерн Siemens, разработал пьезокерамический инжектор, который работает вчетверо быстрее.

Известно, что при подаче электрического напряжения на пьезокерамическую пластинку она на несколько микрон изменяет свою толщину. Пьезоэлемент, являющийся исполнительным элементом форсунки, представляет собой параллелепипед длиной 30…40 мм, состоящий из спеченных между собой 300 керамических пластинок (кристаллов). Для усиления пьезоэффекта в керамику добавляют палладиум и цирконий. После подачи напряжения пьезоэлемент удлиняется в общей сложности на 0,04 мм. Изобретателям немецкой фирмы удалось создать 280-слойный пакет из пьезокерамики, расширяющийся на 80 мкм всего за 0,1 мс. Этого достаточно, чтобы воздействовать на иглу форсунки с усилием 6300 Н. Результатом совершенствования форсунок с пьезоэлементом стало перенесение управляющего клапана в нижнюю часть форсунки (рис. 9.9).

Если в системах Common Rail с электрогидравлическими форсунками давление впрыска составляло порядка 1350 бар, то для систем с пьезогидравлическими форсунками давление возросло до 1650 бар.

Благодаря тому, что пьезофорсунки имеют намного меньшее время срабатывания, чем традиционные электромагнитные, стало возможным разделение горючей смеси на несколько отдельных микродоз (до семи за один рабочий процесс). После многократных предварительных впрыскиваний очень небольших количеств горючей смеси следуют либо основное впрыскивание, либо, при необходимости, многие так называемые «послевпрыскивания».
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	      Рис. 9.9. Схема форсунки Bosch с пьезоэлементом второго поколения: 1 – отвод топлива; 2 – подвод топлива; 3 – пьезоэлектрический  элемент;  4 – управляющий поршень;  5 – управляющий клапан;
6 – гайка распылителя.


Время между предварительным впрыскиванием и основным впрыскиванием составляет 100 мс. Объем топлива, попадающего в цилиндр в момент предварительного впрыскивания, составляет  1,5 мм3. Это делается для равномерного распределения давления в камере сгорания и, соответственно, уменьшения шума, создаваемого в процессе сгорания. Послевпрыскивания, в свою очередь, служат для снижения  токсичности  отработавших газов. Кроме того, в случае, когда в выпускной системе установлен фильтр для улавливания несгоревших частиц, такая технология за счет высокой температуры способствует его очистке, что особенно актуально для двигателей с большим рабочим объемом.

9.6. Системы впрыска с индивидуальными ТНВД

Особенностью систем впрыска с индивидуальными ТНВД является отсутствие (или минимальная длина) магистрали высокого давления, что позволяет достигать давления впрыска до 2050 бар и улучшить протекание процесса впрыска. Имеются две разновидности этих систем.
1. Насос-форсунка (UIS, PDE). В данной системе насос и форсунка объединены в один агрегат. Привод насос-форсунки осуществляется от распределительного вала или гидравлической системы. Регулировка параметров впрыска происходит с помощью электромагнитного клапана высокого давления.

2. Насос-форсунка-трубопровод (UPS, PLD). Отличается от предыдущей системы тем, что насос и форсунка не объединены в один агрегат, а соединены короткой магистралью. Такая конструкция облегчает монтаж системы на двигатель и, соответственно, упрощает обслуживание и ремонт системы.
9.6.1. Насос-форсунка
Синоним насос-форсунки – топливная система неразделенного типа (подразумевается, что насос и форсунка не разделены нагнетательным трубопроводом). В едином корпусе размещается ТНВД и форсунка, и этот узел устанавливается в головке цилиндров на месте форсунки.
Насос-форсунки применялись на дизелях всегда, но отношение к ним менялось не раз. Еще до 80–90-х годов прошлого столетия они не считались перспективными. Американская промышленность (General Motors, Cummins) не прекращала использовать насос-форсунки даже в 60–70-е годы – годы пониженного к ним интереса. В СССР и России они применялись на судовом дизеле Д42(8ЧН30/38) и, ранее, на двигателе ЯАЗ-204/206, а на рубеже веков – на ГАЗ-560 (Steyr).

Насос-форсунка АР-21 для двухтактного дизеля ЯМЗ-204 была скопирована вместе с самим дизелем General Motors и выпускалась Ленинградским  карбюраторным  заводом.  Несмотря на более чем 60-летний возраст, она обеспечивала современное давление впрыска Рвпр=1320 бар. Клапан давления (ΔРоткр=50 бар) продублирован обратным клапаном. И все же этого оказалось недостаточно, поэтому фирма General Motors изменила конструкцию, использовав, как и во всех современных насос-форсунках, запорную иглу. В России этот дизель и ТПА с конца 80-х годов производятся в малых объемах для дизель-генераторов.
В насос-форсунке для высокооборотного дизеля обычным можно считать наличие иглы, но отсутствие нагнетательного клапана. В судовой конструкции присутствует полный набор элементов ТНВД и форсунки. Это связано с увеличенными размерами топливоподающей аппаратуры и стремлением получения высоких Рвпр.
Процесс импульсного догружения иглы реализован в современной ТПА General Motors. Благодаря каналу и дополнительным окнам во втулке, взаимодействующим с управляющими кромками плунжера, после закрытия впускного окна осуществляется предварительное сжатие топлива, причем оно поступает не только под иглу, но и в надыгольную полость. Благодаря гидроимпульсному управлению иглой оказывается возможным существенно увеличить давление впрыскивания, особенно на наиболее неблагоприятных – частичных скоростных и нагрузочных режимах.
Еще один нетрадиционный процесс реализует насос-форсунка фирмы Cummins. Впрыскивание газотопливной эмульсии началось в более ранней ТПА типа РТ (Pressure-Time, 1954 г.) фирмы. В ней один прецизионный элемент является одновременно плунжером и иглой. В усовершенствованной ТПА (рис. 9.10) топливо поступает через входной жиклер 1, вертикальные каналы во втулке 2 к кольцевой выточке 3 на ее нижнем торце и далее к дозирующему жиклеру 5. При поднятом плунжере через него топливо поступает в подплунжерную полость. В нее ранее  поступили  газы  из  цилиндра. Далее  следует опускание плунже-

ра – впрыскивание эмульсии. Он садится на седло плотно, используя упругость деталей привода. В таком положении находится при сгорании и расширении. За это время через кольцевую выточку 4 проходит топливо в 4…5 раз больше полезного. Эта циркуляция охлаждает нижнюю часть агрегата. Дозирование подачи с помощью жиклера 5 осуществляется изменением давления подкачки, для чего применен специальный гидромеханический автоматический регулятор.
Насос-форсунка Cummins обеспечивает мелкое распыливание и, несмотря на достаточно продолжительную подачу,  хорошую экономичность дизелей с частотой вала до 4000 мин–1.
Особенности сжатия двухфазной смеси формируют впрыскивание с пологой, почти ступенчатой характеристикой, что важно для снижения шума, выбросов NOx, снижения нагрузок в дизеле. Вместе с тем отсутствует управление УОВТ, возможно засорение сопел из-за малого диаметра, впрыскивание продолжительное по времени, мало давление впрыскивания на малых частотах.

Насос-форсунки с электронным управлением. С 1987 г. ТПА приобрела электронное управление. Электронный регулятор, изменяющий положение рейки управления цикловой подачи и применяемый на дизелях ГАЗ-560, производящихся по лицензии австрийской фирмы Steyr, является первой ступенью электронного управления. Все современные насос-форсунки имеют клапанное управление цикловой подачей и УОВТ.

Насос-форсунки фирмы Detroit Diesel Allison (отделения General Motors). Система DDEC-II (Detroit Diesel Electronic Control) для тяжелых грузовых автомобилей начала производиться с 1985 г. Ныне свыше четырех миллионов таких насос-форсунок служит на транспортных дизелях, в том числе военного назначения.
В данной насос-форсунке в начале и конце движения плунжера электромагнитный клапан открыт, обеспечивая слив топлива из плунжерной полости. Закрытие клапана на короткое время обусловливает активный ход плунжера, т. е. цикловую подачу.
Момент включения электромагнита управления клапаном позволяет в широких пределах изменять УОВТ, снижая при этом токсичность отработавших газов, улучшая пуск и характеристики дизеля, в частности, обеспечив снижение эксплуатационного расхода топлива на 5…8%. 
Наполнение плунжерной полости осуществляется также через клапан. Отсутствие разрежения при наполнении и короткие нагнетательные каналы позволяют обойтись без нагнетательного клапана.
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	Рис. 9.10. Насос-форсунка типа PTD Cummins:
1 – входной  жиклер;  2 – втулка;  3 – выточка втулки; 4 – выточка плунжера; 5 – дозирующий жиклер.




Управляющий клапан выполнен по схеме с частичной гидравлической разгрузкой. Его собственная частота 10 кГц. Этого оказывается достаточно для организации двухфазного впрыскивания, которое позволяет снизить шумность работы дизеля и сделать надежнее пуск. Одна или несколько насос-форсунок с управляющими клапанами могут быть выключены из работы. Метод электрического отключения насос-форсунок при диагностике дизеля позволяет быстро выявить неисправную.

Система автоматического управления (САУ) получает информацию от датчиков температуры масла, топлива, охлаждающей жидкости и воздуха на впуске, от датчиков давления наддува и масла, положения коленчатого вала и дросселя. В зависимости от типа энергоустановки применяются другие датчики. При нормальной работе САУ на датчики посылается модулированный сигнал 5В. Нормальный отклик каждого датчика составляет 0,5...4,5 В. В противном случае, в отличие от случая неразрешенного значения измеряемого параметра, диагностируется неисправность датчика.
Для исключения влияния внешних электромагнитных помех сигнал, управляющий электромагнитом по команде микропроцессора, является частотно-модулированным. Электронный блок использует однокристальный микропроцессор Motorola, работоспособный при 125°С.
На каждом рабочем режиме САУ функционирует по заложенным алгоритмам и логическим условиям. Например, когда оператор включает стартер, то система препятствует впрыскиванию, если частота вращения вала недостаточна. Это предотвращает белый дым и переохлаждение цилиндров топливом. САУ изменяет УОВТ относительно нормального уровня. После запуска частота вращения холостого хода увеличивается для ускорения прогрева, постепенно приближаясь к нормальной. Более быстрый прогрев осуществляется за счет работы только половины цилиндров, в дальнейшем включаются неработавшие цилиндры.
Насос-форсунки фирмы Lucas – EUI (Electronic unit injectors) – предназначены для малотоксичных дизелей легковых автомобилей, автобусов, вседорожников, грузовиков. Первоначально типоразмерный ряд насос-форсунок обеспечивал максимальные подачи 50, 100, 150 и 200 мм3/цикл. Сейчас возможности такой ТПА значительно выше. Она применяется, в частности, на дизелях Volvo, John Deer, Detroit Diesel. 
Такая ТПА может приводиться от верхнего или нижнего распределительных валов и устанавливаться в головке с двумя или четырьмя клапанами.
Конструкция насос-форсунки Lucas несколько сложнее, чем предыдущей: топливо поступает и сливается через кольцевой фильтр и опоясывающие корпус полости. Каналы высокого давления топлива сообщают электромагнитный клапан и распылитель с плунжерной полостью, еще один канал используется для слива топлива от клапана. Наполнение плунжерной полости осуществляется через впускное окно.
Уже в образцах 1983 г. обеспечивалась запальная доза двухфазного впрыскивания продолжительностью до 8% от общей, что соответствовало 0,5 мс. С помощью быстродействующего электромагнитного клапана система обеспечивает гибкое управление подачей и УОВТ, в том числе на переходных режимах. Также обеспечивается оптимальный состав смеси на холостом ходу и низких нагрузках дизеля. Она снабжена датчиками частоты вращения и положения вала, температуры и давления воздуха, температуры охлаждающей жидкости. САУ также связана с другими системами автомобиля, что обеспечивает возможность всесторонней диагностики. Дизели с такими насос-форсунками отличаются низкой эмиссией вредных веществ и невысокой шумностью работы.

Фирма Bosch выпускает насос-форсунки с электроуправлением двух типов: для грузовиков и легковых автомобилей. На рис. 9.11 представлена   схема  топливной   системы  фирмы  Bosch. На   дизелях 
VW 4ЧН79,5/95,5  рабочим  объемом  1,9 л,  мощностью  85 кВт  при  n=
4000 мин–1 насос-форсунки обеспечивают давление впрыскивания до 2050 бар. При этом запальная порция двухфазного впрыскивания достигает 1,5 мм3 с высокой точностью дозирования. Такие насос-форсунки обеспечивают питание дизелей с цилиндровой мощностью до 25 кВт и цикловой подачей до 60 мм3 при номинальной частоте вращения коленчатого вала n=4800 мин–1 . На вседорожниках с цилиндровой мощностью 45...80 кВт и n=2400 мин–1 применяются насос-форсунки с цикловой подачей 160...400 мм3. При этом максимальное давление впрыскивания 1600...1800 бар.
Электронно-управляемый блок насос-форсунки представляет собой одноцилиндровый ТНВД. Этот блок характеризуется интегральным соленоидным клапаном и предназначен для установки непосредственно на головке цилиндров дизеля. Кронштейны, работающие на растяжение, удерживают отдельные модули, которые имеют раздельные цепи подачи топлива для каждого из цилиндров двигателя.  

Кулачок  на  распределительном валу приводит в действие индивидуальную для каждого цилиндра насос-форсунку непосредственно через коромысло или косвенно посредством штанги толкателя и коромысла.

Быстродействующий электромагнитный клапан, в соответствии с параметрами, определяемыми в программной карте двигателя, обеспечивает точную регулировку времени начала впрыска топлива и скорости потока.

В отключенном положении электромагнита игла перепускного клапана 9 (рис. 9.12) обеспечивает неограниченный проход потока топлива от насоса к цепи низкого давления системы. Электромагнитный клапан включается во время хода подачи плунжера насоса 3, перекрывая перепускной клапан и герметизируя, таким образом, цепь высокого давления. Как только превышается давление открытия распылителя 20, топливо подается к форсунке. Таким образом, впрыск топлива начинается, когда электромагнитный клапан закрывается.

Ввиду особенностей компоновки усложняется соосное цилиндру расположение насос-форсунки, ее демонтаж и обслуживание (ее верхняя часть, в отличие от форсунок, не может находиться в атмосфере). Впрочем, несоосное и наклонное расположение насос-форсунки в дизеле с двумя клапанами на цилиндр предопределено.
Однако высокое качество впрыскивания наряду с  возможностями электронного управления подачей, включая и ее характеристику, обеспечило выполнение перспективных экологических норм, достижение максимального крутящего момента 285 Н∙м при частоте вращения коленчатого вала дизеля n=1900 мин–1 (0,475 от номинальной частоты nн), расход топлива при скорости 90, 120 км/ч и в городском цикле – 3,6; 4,4 и 5,9 л на 100 км соответственно.
Использование таких насос-форсунок на автомобиле Volkswagen Lupo  с  дизелем   4ЧН79,5/88   рабочим   объемом   1,4 л  и  мощностью 
55 кВт при n=4400 мин–1 обеспечило максимальный крутящий момент 195 Н∙м при n =2200 мин–1 (0,5 от nн) и коэффициент приспособляемости по моменту Kм=1,95 (рис. 9.13). 

Таким образом, путем совершенствования дизеля, а не путем применения сложных и потому малоперспективных решений удалось вплотную подойти к созданию «двигателя постоянной мощности», т. е. двигателя с пропорциональным увеличением момента при снижении частоты. Он, как известно, позволяет получить наилучшие динамические качества автомобиля, уменьшить число переключений передач при езде, улучшить экономичность и проходимость автомобиля.
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   Рис. 9.11.  Укрупненная  схема  топливной  системы Bosch  с  насос-форсунками: 1 – бак; 
2 – теплообменник; 3 – ТПН с регулирующими давление клапанами; 4 – насос-форсунки; 5 – дренажный клапан; 6 – блок управления; 7 – датчик частоты вращения распределительного вала; 8 – датчик положения распределительного вала; 9 – датчик педали акселератора; 10 – датчик давления заряда; 11 – датчик давления воздуха; 12 – датчик температуры воздуха; 13 – датчик температуры охлаждающей жидкости.
Быстродействующий электромагнитный клапан управления является одним из самых сложных элементов насос-форсунок. В высокооборотном дизеле он должен срабатывать в обе стороны за время не более 0,1…0,2 мс. Это оказывается возможным не только при малых массах и усилиях электромагнита более 250 Н, но и гидравлической разгруженности клапана, т. е. равной нулю равнодействующей от значительных гидравлических сил. 
Электрогидравлическая насос-форсунка двигателя S40E. На тракторах Беларус 2522, Беларус 3022 с двигателем Detroit Diesel серии S40 используется система питания с насос-форсунками, у которых привод плунжера насоса осуществляется не от распределительного вала, а с помощью гидросистемы высокого давления (рис. 9.14).

В данной системе масло из масляной магистрали двигателя насосом высокого давления через регулятор давления подается в масляный коллектор, откуда по каналу 1 в головке блока оно поступает к электрогидравлической форсунке 2. 
При подаче напряжения на соленоид электрогидравлической насос-форсунки под воздействием высокого давления масла происходит впрыск топлива в цилиндр. Давление масла в коллекторе контролируется датчиком давления.
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	Рис. 9.12. Насос-форсунка с быстродействующим электромагнитным клапаном фирмы Bosch для  дизелей грузовых  автомобилей: 1 – пружина;  2 – корпус  насоса;  3 – плунжер насоса; 4 – головка  цилиндра; 5 – держатель пружины; 6 – стяжная гайка; 7 – статор; 8 – якорная пластина; 9 – игла электромагнитного клапана; 10 – стяжная гайка электромагнитного клапана; 11 – заглушка канала высокого давления; 12 – заглушка  канала  низкого  давления; 13 – упор    иглы электромагнитного клапана; 14 – жиклер; 15 – возврат топлива; 16 – подача топлива; 17 – инжектор; 18 – нажимной штифт; 19 – проставка; 20 – распылитель.
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	   Рис. 9.13. Внешняя скоростная характеристика дизеля VW TDI (4ЧН79,5/88) Volkswagen Lupo.


Процесс впрыска топлива протекает следующим образом. При подаче напряжения на соленоид (рис. 9.15) подъемный клапан 6, преодолевая усилие возвратной пружины 5, поднимается в верхнее положение. 
Через канал 4 масло высокого давления (до 200 бар) подается на поршень усилителя 3, который давит на топливо и подает его к распылителю форсунки под давлением 1270 бар.
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	Рис. 9.14. Схема системы с электрогидравлической насос-форсункой: 
1 – канал  подачи  масла;  2 – насос-форсунка; 3 – канал подачи топлива; 4 – клапаны (впускной и выпускной);  5 –  поршень.
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	    Рис. 9.15. Электрогидравлическая насос-форсунка: а – впрыск топлива; б – нет впрыска; 1 – канал подвода  топлива; 2 – пружина возврата поршня усилителя; 3 – поршень усилителя; 4 – подвод масла; 5 – пружина возврата подъемного клапана; 6 – подъемный клапан; 7 – разгрузочный  масляный канал; 8 – электронный соленоид; 9 – седло  подъемного  клапана.


При снятии напряжения с соленоида 8 подъемный клапан опускается под воздействием возвратной пружины 2 и перекрывает подачу масла под высоким давлением к поршню усилителя, одновременно соединяя полость над поршнем усилителя через разгрузочный канал 7 с низким давлением. Поршень усилителя подымается в исходное положение под воздействием возвратной пружины 2. При поднятии поршня усилителя происходит всасывание топлива из канала подвода топлива 1.

Повышение интереса к насос-форсункам в последние годы было обусловлено наиболее полным соответствием двум важнейшим тенденциям совершенствования топливоподающей аппаратуры при максимальной простоте конструкции: интенсификации впрыскивания и введению электронного управления. Давно известны достоинства насос-форсунок: повышение давления впрыскивания за счет минимизации объемов сжимаемого топлива, отсутствие подвпрыскивания, уменьшение номенклатуры деталей, резкая отсечка подачи, меньшее закоксовывание и больший ресурс распылителя, меньшие затраты мощности на топливоподачу, отсутствие необходимости в нагнетательном клапане, снижение запаздывания впрыскивания относительно нагнетания плунжера, что уменьшает разброс угла опережения впрыска топлива по частотам вращения и уменьшает потребный диапазон его регулирования. Насос-форсунки обеспечивают относительно более пологий передний фронт подачи, что соответствует экологическим требованиям, и более резкий задний по сравнению с традиционными насосами высокого давления, соединенными с форсунками длинными топливопроводами (рис. 9.16). Это способствует снижению жесткости сгорания, шумности, выбросов NOX, получению крупных капель в конце впрыскивания, снижению сажеобразования. Налицо интенсификация подачи.
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	   Рис. 9.16. Мгновенное дав-ление впрыскивания: а – насос-форсунка; б – традиционный насос высокого давления  с  трубопроводом 
к форсунке  длиной  580 мм.




В настоящее время насос-форсунки используются в дизелях с диаметром цилиндра 67…300 мм. В дизелях FOCS Lamborghini они представляют Г-образную конструкцию с перпендикулярными осями насосной секции и распылителя. Электроуправляемыми насос-форсунками снабжены быстроходные дизели Scania, Caterpillar, Detroit Diesel, Volkswagen, MAN.
Применение насос-форсунок ограничивали следующие недостатки: усложненные условия компоновки головки, увеличенный диаметр форсуночной части, большее снижение давления впрыскивания на частичных режимах работы, усложненные и менее точные условия регулировки равномерности подачи по цилиндрам, усложнение привода реек и специального привода автоматического регулятора. 
В связи с использованием электронного управления число достоинств использования насос-форсунок выросло, а недостатков – уменьшилось. Так, плунжерная пара максимально упростилась, исчез механизм поворота плунжера, реечные тяги и индивидуальный автоматический регулятор, отпала необходимость выравнивания подачи по цилиндрам при регулировке, возникла возможность обеспечения двухфазной подачи, регулирования угла опережения впрыска топлива. В связи с этим повысились топливная экономичность, надежность пуска и снизилась токсичность отработавших газов.

             9.6.2. Насос-форсунка-трубопровод

Система дизельной топливной аппаратуры насос-форсунка-тру-бопровод является модульной конструкцией, которая позволяет производить впрыск топлива в каждый отдельный цилиндр с помощью индивидуального насоса высокого давления. Общий вид системы показан на рис 9.17.

Привод отдельных топливных насосов высокого давления 3 осуществляется кулачками распределительного вала 4 через роликовые толкатели 9. Начало и конец впрыска в зависимости от режима работы двигателя регулируются быстродействующим электромагнитным клапаном 7. Область высокого давления герметизируется только во время такта подачи, когда электромагнитный клапан закрыт. Подача топлива к форсунке начинается, как только превышается давление открытия иглы распылителя. 
Использование системы насос-форсунка-трубопровод (PLD) позволяет создавать давление впрыска до 2000 бар. Впрыск осуществляется согласно командам электронного блока управления с обратной связью, которые основываются на данных, записанных в памяти блока управления. Электронно-управляемый впрыск с обратной связью позволяет снизить расход топлива и токсичность отработавших газов. Система PLD, как и системы с насос-форсункой, может управлять отключением отдельных цилиндров и осуществлять предварительный впрыск топлива.
 Высокое давление топлива позволяет выполнить все требования по токсическим выбросам при одновременном малом потреблении топлива. Системы PLD предназначены в основном для грузовых автомобилей и автобусов. Схематичное расположение узлов системы насос-форсунка-трубопровод показано на рис. 9.18.
Плунжер насоса 10 приводится в движение непосредственно от кулачкового вала двигателя 13. Связь между плунжером насоса и кулачковым валом осуществляется через пружину 23 и роликовый толкатель 26.
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Рис. 9.17. Общий  вид  системы  дизельной  топливной аппаратуры  насос-форсунка-трубопровод: 1 – форсунка; 2 –  камера сгорания; 3 – отдельный топливный насос высокого давления; 4 – распределительный вал; 5 – кронштейн топливопровода высокого давления; 6 – топливопровод высокого давления; 7 – электромагнитный клапан; 8 – возвратная пружина; 9 – роликовый толкатель.

Количество подаваемого к форсунке топлива регулируется с помощью иглы 6 электромагнитного клапана 16. Топливо под высоким давлением подается из полости 9 к форсунке 1 через топливопровод 3 и штуцер 2, установленный, как и форсунка, непосредственно в головке цилиндров двигателя. 

Топливопроводы высокого давления в системе очень короткие и имеют одинаковую длину для всех форсунок. Они работают в условиях высоких давлений и высокочастотных колебаний, поэтому должны быть высокопрочными. Чтобы обеспечить надежность работы, топливопроводы изготавливаются из высокопрочных бесшовных стальных трубок.

Основные преимущества систем PLD перед насос-форсунками:

– простота в обслуживании благодаря раздельному расположению насоса и форсунки;

– меньшая высота двигателя благодаря отдельному расположению в головке цилиндров насоса и форсунки;
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	   Рис. 9.18. Схема системы насос-форсунка-трубопровод: 1 – форсунка; 2 – штуцер форсунки; 3 – топливопровод высокого давления; 4 – накидная гайка; 5 – упор; 6 – игла электромагнитного клапана; 7 – пластина; 8 – корпус насоса; 9 – полость  высокого  давления;  10 – плунжер; 
11 – блок двигателя; 12 – ось роликового толкателя; 13 – кулачок; 14 – тарелка пружины; 15 – пружина электромагнитного клапана; 16 – корпус клапана с обмоткой электромагнита; 17 – пластина якоря; 18 – промежуточная пластина; 19 – уплотнение; 20 – вход топлива низкого давления; 21 – слив топлива; 22 – плунжер; 23 – пружина толкателя; 24 – тарелка толкателя; 25 – тарелка пружины; 26 – роликовый толкатель;  27 – ролик  толкателя.


– упрощенный монтаж форсунки;

– головка блока цилиндров аналогична таковой у обычных двигателей, в связи с чем нет необходимости в изменении головки при замене традиционной системы питания на систему насос-форсунка-трубопровод;

– отсутствие приводных рычагов насоса, так как привод осуществляется от роликового толкателя, что упрощает конструкцию.

10. НАДДУВ ДВИГАТЕЛЕЙ
Современные прогрессивные тенденции развития автомобилей и тракторов требуют повышения мощности их двигателей без существенного увеличения габаритных размеров и массы.

Повышение литровой мощности осуществляется при модернизации выпускаемых двигателей и создании новых форсированных двигателей. Решение задачи форсирования двигателей в настоящее время решается главным образом применением  наддува.

Наддувом двигателя называется способ его форсирования путем одновременного увеличения количества поступающего в цилиндр весового заряда воздуха и топлива.

При применении наддува не только увеличивается мощность двигателей, но и решаются не менее важные тенденции развития двигателей – снижаются токсичность и удельный расход топлива.

Ранее наддув применялся для повышения мощности судовых, стационарных и тепловых дизелей. 
В 60-е гг. началось широкое применение наддува для улучшения показателей автотракторных дизелей сравнительно небольшой мощности массового производства.

Современные автотракторные дизели выпускаются с применением наддува. Введение наддува связано с необходимостью решения ряда серьёзных задач:

- изучение совместной работы дизеля с агрегатом наддува;

- разработка конструкций агрегатов наддува и холодильников наддувочного воздуха;

- обеспечение надёжной работы дизелей с наддувом.

Развитие дизелей с турбонаддувом идет главным образом в направлении увеличения степени форсирования путем повышения давления наддува, применения регулируемого наддува и промежуточного охлаждения наддувочного воздуха. 

10.1.  Виды наддува

Различают следующие виды наддува  двигателей внутреннего сгорания:

- скоростной;

- инерционный;

- механический;

- газотурбинный;

- комбинированный.

Скоростной наддув основан на аэродинамическом эффекте преобразования скорости потока воздуха в статическое давление. Конструктивно он может быть реализован в виде воздушного патрубка, направленного навстречу потоку воздуха при движении транспортного средства. Такой наддув не находит широкого применения, так как при движении со скоростью до 200 км/ч не обеспечивается достаточно количественный эффект повышения мощности.

Инерционный наддув основан на использовании колебательного движения газа в процессе впуска (и выпуска), вследствие чего возникает волна давления. Если настроить впускную систему так, что к концу процесса впуска (в период дозарядки) в трубопроводе у впускного клапана давление будет выше атмосферного, то произойдет дозарядка цилиндра. Аналогичный эффект может быть получен в том случае, если к концу процесса выпуска у выпускного клапана образовалось разряжение, при этом улучшается очистка цилиндров от отработавших газов и в него поступит большее количество свежего заряда.
 Инерционный наддув даёт возможность в отдельных случаях увеличить мощность двигателей на 10…20%. 
   Для инерционного наддува четырехтактного двигателя длину впус-кного трубопровода постоянного сечения можно рассчитать по выражению
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где 
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 – опытный коэффициент, характеризующий динамические       свойства всасывающей системы двигателя;
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 – коэффициент расхода всасывающей системы, включая органы распределения;
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 – средняя скорость звука в газе по температурному состоянию газа в цилиндре двигателя;
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 – полный объем цилиндра;
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 – угол поворота коленчатого вала двигателя, соответствующий инерционной дозарядке (наддуву) цилиндра;
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 – частота вращения коленчатого вала;
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 – живое сечение (площадь поперечного сечения) впускного трубопровода.

Величина 
[image: image468.wmf]S

f

 – должна определяться из условия обеспечения достаточной скорости воздуха в трубопроводе для создания инерционного эффекта.

Оптимальный диаметр впускного трубопровода
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где 
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 – отношение удельных весов воздуха в цилиндре двигателя и вне его (по внешним условиям);
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 – коэффициент гидравлических потерь в системе наполнения;
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 – фиктивная (расчетная) длина впускного трубопровода, равная фактической длине с поправкой на гидравлические сопротивления в системе;
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 – температура окружающей среды;
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 – диаметр поршня;
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 – ход поршня;
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 – частота вращения коленчатого вала.

При этом
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Процесс «настройки» инерционных систем наддува является кропотливым и сложным и дает сравнительно невысокие итоговые показатели. Трубопровод скорректированной (расчетной) длины следует делать с проставками, допускающими его укорочение или удлинение. Его экспериментальная проверка заключается в прокручивании двигателя и определении давления конца сжатия или расхода воздуха.

Инерционный наддув может быть получен только при определенной «резонансной» длине трубопровода и определённом диапазоне частоты вращения.

Вместе с тем трубопровод длиной, подобранной для одной, например номинальной, частоты вращения, может обеспечивать также некоторое повышение давления при другой частоте вращения, что проявляется в волнообразном характере изменения 
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 по частоте вращения. Однако увеличение наполнения неодинаково для разных частот вращения.

Для уменьшения длины впускного трубопровода во впускной системе могут устанавливаться резонаторы, однако они получаются еще более громоздкими и в реальных двигателях не применяются.

При инерционном наддуве вследствие увеличения  потерь на насосные ходы повышаются общие механические потери, что несколько уменьшает возможное повышение мощности при увеличении 
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В современных условиях развития двигателестроения основное значение имеют механический, газотурбинный и комбинированный, сочетающий газотурбинный и механический способы наддува. 

10.2. Механический наддув

При механическом наддуве нагнетатель приводится в движение от коленчатого вала двигателя. Нагнетатели могут быть роторными, роторно-зубчатыми, поршневыми или центробежными.

Привод нагнетателя может быть выполнен с постоянным или переменным передаточным числом (регулируемая гидравлическая передача).

Преимущество механического наддува (рис.10.1) состоит в том, что он обеспечивает хороший пуск и удовлетворительную приемистость двигателя.
Недостаток – ухудшение экономичности двигателя, обусловленное затратой энергии на привод нагнетателя, а также ограничение наддува областью лишь его умеренных численных значений. Количество подаваемого воздуха с уменьшением нагрузки (
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) остаётся постоянным,  растет α, а  ηМ уменьшается.
Основными параметрами, характеризующими компрессор, являются степень повышения давления 
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, производительность, равная секундному расходу подаваемого воздуха, и  КПД.

При снижении КПД и повышении 
[image: image482.wmf]К

p

 значительно увеличивается работа, затрачиваемая на сжатие воздуха в компрессоре, и температура 
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Индикаторная диаграмма  двигателя с механическим наддувом представлена на рис. 10.2.

Для двигателя с наддувом линия впуска расположена выше линии выпуска (при давлении несколько меньшем 
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Мощность двигателя с механическим наддувом
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где 
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 – индикаторная мощность двигателя;
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 – мощность механических потерь;
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 – мощность, затрачиваемая на привод компрессора.

Расход воздуха через компрессор, равный расходу воздуха через двигатель,
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где 
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 – коэффициент продувки ДВС;
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 – теоретически  необходимое  количество  воздуха  для сгорания 
         1 кг топлива, кг/кг.
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Рис. 10.1. Схема механического наддува:

1 – нагнетатель (центробежный компрессор);

2 – механическая передача.
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Рис.10.2. Индикаторная диаграмма двигателя 

с механическим наддувом.

Механический наддув применяется при давлении наддува не выше  pК = 0,15…0,16 МПа. При более высоких давлениях наддува мощность, потребляемая нагнетателем, становится значительной (
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) и экономичность двигателя существенно ухудшается.

10.3. Газотурбинный наддув
                          10.3.1. Основные положения

Газотурбинный наддув (ГТН) является наиболее эффективным способом увеличения агрегатной мощности двигателя.

При газотурбинном наддуве привод нагнетателя осуществляется от турбины, работающей на выпускных газах двигателя (рис. 10.3).


[image: image495.wmf]
Рис. 10.3. Схема газотурбинного 
наддува.
В процессе работы двигателя с ГТН газы через выпускные клапаны направляются в газовую турбину (Т) и, совершая работу на лопатках рабочего колеса, приводят его во вращательное движение. Рабочее колесо турбины механически связано с рабочим колесом компрессора К. В компрессоре осуществляется сжатие воздуха, засасываемого из окружающей среды, до давления наддува рК. Сжатый воздух поступает в цилиндр двигателя через впускной клапан.

Агрегат турбонаддува, включающий газовую турбину и центробежный компрессор, обычно называют турбокомпрессором (ТК). Двигатель, имеющий турбокомпрессор, называют турбопоршневым, или комбинированным двигателем.

По сравнению с механическим наддувом ГТН имеет следующие преимущества:

1) количество подаваемого воздуха автоматически меняется в зависимости от мощности двигателя, в то время как при механическом наддуве расход воздуха зависит только от частоты вращения коленчатого вала;

2) при газотурбинном наддуве для привода нагнетателя используется энергия отработавших газов. Вследствие этого механический КПД на 4…6 % больше (отсутствие потерь на привод нагнетателя) и  снижается удельный расход топлива;

3) ГТН осуществляется проще, так как не требуются сложные приводные редукторы;
4) по нагрузочной характеристике (
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 при мощностях менее номинальной растет при газотурбинном наддуве гораздо медленнее (рис. 10.4).

Это объясняется автоматическим изменением давления наддува в зависимости от мощности дизеля при ГТН. При механическом наддуве на каждом скоростном режиме сохраняется неизменное количество подаваемого воздуха, что при понижении мощности приводит к подаче лишнего неиспользованного воздуха и падению 
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В целом газотурбинный наддув является наиболее экономичным,  так как помимо роста эффективной мощности улучшается экономичность двигателя. ГТН позволяет повысить его мощность на 50…70 %, а вообще мощность двигателя без наддува может быть удвоена и утроена. В целях обеспечения прочности и допускаемой тепловой напряженности  при применении наддува в дизелях их мощность увеличивается не более чем в два раза.
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Рис. 10.4. Сравнительные нагрузочные
 характеристики дизеля.
       10.3.2. Способы подвода газа к турбине

В настоящее время нашли практическое применение три вида систем газотурбиного наддува, отличающиеся способом подвода газов из цилиндров к турбине.

Изобарная – с турбиной постоянного давления. В этом случае выпуск газов из цилиндров производится в общий коллектор, в котором давление газа, направляемого затем к турбине, выравнивается. Далее газ поступает в турбину постоянного давления и на ее лопатках расширяется до атмосферного давления. Объем общего выпускного коллектора должен быть не менее чем в 15 раз больше рабочего объема одного цилиндра, так как при относительно небольшом объёме коллектора наблюдаются пульсации давлений, снижающие КПД.
Импульсная – с импульсной турбиной. Эта система применяется для лучшего использования кинетической энергии выхлопных газов. В этом случае турбина присоединяется коротким трубопроводом к отдельному цилиндру или к группе цилиндров, наиболее отстоящих друг от друга по фазе выпуска (у них процесс выпуска чередуется без перекрытия). 

В момент открытия выпускного клапана цилиндра давление в секции коллектора резко возрастает, достигает максимума, а затем падает до тех пор, пока не начнется выпуск в следующем цилиндре этой секции. Чтобы уменьшить потери энергии газов при истечении из цилиндра, объем секции выпускного коллектора должен быть по возможности минимальным. Газы из секции коллектора подводятся к отдельным каналам корпуса турбины. Таким образом осуществляется парциальный подвод рабочего тела к направляющему аппарату. Схематически разделённые выпускные коллекторы при импульсном наддуве можно показать следующим образом (рис. 10.5).
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     Рис.10.5. Схемы разделенных коллекторов.

Для четырехцилиндрового двигателя с порядком работы 1–3–4–2 одна секция коллектора объединяет цилиндры 1, 4, а вторая – 2, 3. Сдвиг фаз выпуска газов из цилиндров одной секции равен 360o. Для шестицилиндрового двигателя с порядком работы 1–5–3–6–2–4 в одну секцию  коллектора  можно  объединить  цилиндры 1, 2, 3, во вторую – 
4, 5, 6. Сдвиг фаз в одной секции составляет 240o.
С учетом обеспечения минимального объема выпускного коллектора турбокомпрессор предпочтительнее располагать у середины коллектора, а не у края. На многих V-образных высокоскоростных дизелях устанавливают два турбокомпрессора, по одному на каждый блок.

Сериесная (последовательная) – представляет собой сочетание импульсной системы наддува в первой ступени турбины и изобарной во второй.

Турбина постоянного давления имеет более высокий КПД. Тем не менее, импульсная турбина срабатывает определенную часть кинетической энергии газа, не используемую в турбине постоянного давления, и потому для малых давлений наддува (0,18…0,19 МПа), когда в общей энергии выпускных газов доля энергии импульса оказывается значительной, она более рентабельна. При ГТН с постоянным давлением при перекрытии клапанов истечение в одном цилиндре влияет на истечение в другом, что ухудшает их очистку.

При импульсном наддуве очистка цилиндров улучшается из-за понижения давления в выпускном коллекторе в период перекрытия фаз распределения выпускных и впускных органов.

У дизеля с импульсной системой наддува сокращается продолжительность переходных процессов. Мгновенный наброс нагрузки при изобарной системе сопровождается резким ухудшением показателей рабочего процесса из-за медленного нарастания частоты вращения ротора турбокомпрессора и давления наддува и соответственно низкого коэффициента избытка воздуха в цилиндре.

При импульсной системе мгновенный наброс нагрузки сопровождается более быстрым нарастанием давления наддува. Это объясняется тем, что пульсация давления в выпускном коллекторе при полной подаче топлива сказывается весьма интенсивно. Поэтому возрастает энергия газов перед турбиной и частота вращения ротора турбокомпрессора.

Преимущественной системой ГТН на автотракторных дизелях являются системы импульсного наддува или наддува с переменным давлением перед турбиной.

10.3.3. Схемы газотурбинного наддува
Применяются главным образом две схемы газотурбинного наддува для связи турбокомпрессора (ТК) с двигателем:

- газовая;

- механическая.

Для автотракторных двигателей большее распространение получила газовая связь ТК с двигателем – свободный газотурбинный наддув.

Применение свободного ГТН ухудшает тяговые характеристики и приемистость двигателя. Это объясняется ухудшением снабжения двигателя воздухом при уменьшении частоты вращения коленчатого вала, значительной механической и тепловой напряженностью двигателя, инерцией вращающихся масс ТК.

Для улучшения разгона ТК на переходных режимах стремятся предельно облегчить его ротор или применяют несколько турбокомпрессоров на одном двигателе.

При механической связи двигателя с ТК (рис. 10.6) его вал  связан с валом двигателя. При такой системе избыточная мощность газовой турбины (высокий КПД и давление газов перед турбиной) передается на коленчатый вал, а при недостаточной мощности на привод нагнетателя часть недостающей мощности берется с вала.

Агрегат, выполненный по такой схеме, обладает высокой приемистостью и экономичностью. Чтобы получить наибольшую экономичность, целесообразно между двигателем и турбиной ввести гидромеханическую передачу. Вследствие усложнения конструкции, вызванного применением редуктора с большим передаточным отношением, и снижения коэффициента наполнения эта схема  получила  ограниченное распространение.

[image: image501.wmf]
Рис. 10.6. Схема ГТН при механической связи
 с двигателем.

Кроме описанных схем, возможны различные конструктивные варианты систем наддува, которые представляют собой определенные комбинации механического и газотурбинного наддува. Например, наддувочный воздух может сжиматься не в одноступенчатом компрессоре, а последовательно в первой и второй ступенях компрессора, причем одна из ступеней соединена механически с двигателем (рис. 10.7).


[image: image502.wmf]
Рис. 10.7. Схема ГТН с двухступенчатым 
компрессором.

Преимуществом такой схемы по сравнению со свободным наддувом является то, что несколько повышается приемистость двигателя, однако топливная экономичность в этом случае ниже, чем при свободном наддуве.

Возможно создание силового агрегата, включающего поршневой двигатель с газотурбинным наддувом и отдельную силовую турбину, которая используется, например, для привода генератора постоянного тока (рис. 10.8).

[image: image503.wmf]
Рис. 10.8. Силовой агрегат с отдельной силовой 
турбиной.

10.4. Идеальные циклы двигателей с газотурбинным наддувом 

В идеальных циклах двигателей без наддува, в которых выпуск газов из рабочих цилиндров проходит в атмосферу, характерным признаком является отвод теплоты при 
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. Аналогично реализуется идеальный цикл двигателей с ГТН и газовой связью ТК с двигателем.

В двигателях с газотурбинным наддувом при наличии механической связи ТК с двигателем происходит дополнительное расширение газов на рабочих лопатках турбины и после этого выпуск их в атмосферу.

Идеальный цикл двигателя с продолжительным расширением и переменным давлением газов перед турбиной представлен на рис. 10.9.

В данном цикле:
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 – адиабатическое сжатие воздуха в нагнетателе;

[image: image506.wmf]kc

 – адиабатическое сжатие в цилиндре двигателя;
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 – смешанный подвод теплоты;


[image: image508.wmf]zb

 – адиабатическое расширение газов в цилиндре;


[image: image509.wmf]br

 – одновременное расширение газов в цилиндре и  импульсной турбине;
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 – последующее расширение газов в турбине постоянного давления;
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Рис. 10.9.  Цикл двигателя с продолженным
расширением и переменным
давлением газов перед турбиной.

[image: image512.wmf]rk

 – отвод теплоты при p=const, заменяющий выпуск газов из импульсной турбины в коллектор;


[image: image513.wmf]kr

 – подвод того же количества теплоты при p=const в турбине постоянного давления;

     
[image: image514.wmf]fo

 – отвод теплоты при p=const, заменяющий собой выпуск газов из турбины в атмосферу.

Работа рассматриваемого цикла
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На диаграмме:
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 – работа цикла двигателя;
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 – работа цикла импульсной турбины;
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 – работа цикла турбины постоянного давления;
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 – работа цикла нагнетателя.

Из диаграммы цикла видно, что в нем давление в конце расширения pf  и в начале сжатия p0 равно и отвод теплоты осуществляется только при p=const.
Обозначим степень сжатия в компрессоре 
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Термодинамический КПД идеального цикла установки с газотурбинным наддувом (обобщенный цикл) и смешанным подводом теплоты
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Среднее давление цикла
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Из  выражения (10.9) следует, что среднее давление рассматриваемого цикла тем больше, чем больше давление наддува pК и общая степень сжатия.

Для цикла с продолженным расширением и подводом теплоты при p=const и ( =1 (двигатель с искровым зажиганием и газотурбинным наддувом)
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Для цикла с продолженным расширением и подводом теплоты при p=const и 
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 (газовые турбины, где горение топлива в камере сгорания происходит при постоянном давлении)
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Сравнивая последнее выражение с выражением для КПД цикла двигателя без наддува с подводом  и отводом теплоты при 
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, мы видим, что при равных степенях сжатия ηt  для цикла с подводом и отводом теплоты при  p=const равен ηt цикла с подводом и отводом тепла при 
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Рассмотренный цикл (с тремя способами отвода теплоты и с переменным давлением газов перед турбиной) применяется при давлении наддува не выше 0,18…0,19 МПа.

Это связано с тем, что КПД газовой турбины переменного давления является оптимальным лишь для одного расчетного значения давления газов. Поэтому применение импульсной турбины целесообразно для относительно небольших перепадов давлений газов.

Второй способ газотурбинного наддува, когда давление газов перед турбиной поддерживается приблизительно постоянным, при-меняется как для малых, так и для больших перепадов давлений.

Рассмотрим идеальный цикл двигателя с продолженным расширением (рис. 10.10), в котором давление газов перед турбиной поддерживается постоянным и равным давлению конца сжатия в компрессоре.

В рассматриваемом цикле:


[image: image529.wmf]ok

 – адиабатическое предварительное сжатие в нагнетателе;
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 – сжатие в цилиндре двигателя;
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 – смешанный подвод теплоты;
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 – расширение газов в цилиндре двигателя;
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 – отвод теплоты при 
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, заменяющий процесс выпуска из цилиндра;
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 – подвод того же количества теплоты при p=const;
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 – расширение газа  на лопатках турбины;
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 – отвод теплоты при p=const.
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Рис. 10.10.  Цикл двигателя с продолженным 
расширением и постоянным давлением 
газов перед турбиной.
Количество подводимой теплоты в смешанном цикле
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Количество отведенной теплоты на участке 
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 и подведенной на участке 
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где 
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 – КПД цикла двигателя.

КПД цикла газотурбинного нагнетателя 
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 (подвод и отвод теплоты при p=const
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Тогда количество отведенной теплоты на участке fо, а следовательно, и в цикле установки
     
[image: image546.wmf](

)

(

)

(

)

1

1

1

2

1

1

1

1

1

-

-

×

-

+

-

-

=

=

-

=

k

k

k

e

e

r

kl

l

lr

e

h

K

ГТН

t

Q

Q

Q

Q

.     (10.15)

Термодинамический КПД цикла установки
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Сравнивая полученную формулу с формулой КПД смешанного цикла без наддува, можно установить, что КПД цикла двигателя с турбонаддувом равен КПД цикла двигателя без надува, имеющего степень сжатия (, численно равную общей степени сжатия в установке (0. Такой же вывод получается и в отношении среднего давления при условии одинакового способа подвода теплоты.

На диаграмме  рис. 10.10 для сравнения двух циклов с газотурбинным наддувом (при одинаковых 
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 и () проведем линию 
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, соответствующую работе установки при переменном давлении газов перед турбиной. Как видно из диаграммы, количество отведенной теплоты в цикле с переменным давлением газов перед турбиной (с импульсной турбиной) меньше, чем в цикле с турбиной постоянного давления, так как 
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Следовательно, 
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 цикла с импульсной турбиной будет выше, чем с турбиной постоянного давления.

В дизелях применение импульсной турбины позволяет увеличить КПД на 5…6%, в бензиновых двигателях с ИЗ – на 10…12%.

10.5. Устройство и работа компрессоров и турбин
10.5.1. Турбокомпрессоры

Для форсирования двигателей ГТН применяются турбокомпрессоры (ТК), сочетающие в одном агрегате газовую турбину и центробежный компрессор.

      Турбокомпрессоры выпускаются двух типов – с радиальной цент-ростремительной и осевой газовыми турбинами.

В системах наддува автомобильных и тракторных дизелей применяются одноступенчатые турбокомпрессоры, состоящие из центробежного компрессора и радиальной центростремительной турбины (рис 10.11). Эти турбины при малых расходах газа имеют более высокий КПД, чем осевые. Осевые турбины применяются для двигателей большой мощности – 1000 л. с. и более.

При производстве автотракторных двигателей широкое распространение получила схема ТКР, в которой колеса турбины 1 и компрессора 2 укреплены консольно на валу турбокомпрессора, вращающемся в подшипниках скольжения 3. Смазка подшипников осуществляется от системы смазывания двигателя.  

Турбокомпрессоры типа ТКР имеют малую массу и обладают хорошей приемистостью. Общий КПД их не ниже 0,5. Ресурс турбокомпрессоров приближается к ресурсу остальных узлов дизелей. Окружная скорость рабочих колес турбокомпрессоров определяется напором, развиваемым компрессором. В зависимости от уровней окружной скорости и температуры отработавших газов выбирают материал рабочего колеса. При средней температуре газа 700oС и более колеса турбины изготавливают из сплавов на никелевой или титановой основе.

По давлению наддува турбокомпрессоры  делятся на следующие группы:

1) турбокомпрессоры низкого давления (исполнения Н) со степенью повышения давления 
[image: image552.wmf]К
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 от 1,3 до 1,9 включительно;

2) среднего давления (исполнения С) с 
[image: image553.wmf]К
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от 1,9 до 2,5 включительно;

3) высокого давления (исполнение В) с 
[image: image554.wmf]К

p

 от 2,5 до 3,5.
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Рис. 10.11. Турбокомпрессор: 1 – рабочее колесо турбины; 

2 – колесо компрессора; 3 – подшипники скольжения.

Выпускается несколько моделей турбокомпрессоров, каждая из которых предназначается для наддува двигателей в определённом диапазоне мощностей. Причем, чтобы обеспечить соответствие параметров турбокомпрессора и двигателя, модели агрегатов наддува имеют модификации, которые отличаются между собой проточными частями компрессора и турбины при сохранении базовых диаметров колес. Базовый диаметр колеса компрессора (такой же диаметр и у колеса турбины) в сантиметрах указывается последней цифрой в обозначении типоразмера турбокомпрессора. Например, ТКР-5,5, ТКР-6,5 и т.д. Отклонение от базового диаметра колес турбокомпрессора допускается до 5 мм. В соответствии с РД 37.001.242–92 «Турбокомпрессоры автотракторные. Основные параметры и размеры. Технические требования» выпускаются турбокомпрессоры ТКР-4,5, ТКР-5,5, ТКР-6,5, ТКР -7.5, ТКР-9. Область применения каждой модели ограничивается зоной помпажа, максимальным расходом, при котором КПД компрессора не ниже 0,7, и максимально допустимыми частотами вращения. Типоразмер компрессоров выбирают по заданному 
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 и расходу воздуха.
Степень форсирования двигателя с наддувом по среднему эффективному давлению зависит от степени наддува 
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. При этом давление наддува в функции 
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 ориентировочно составляет:
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Более низкие значения pК относятся к четырехтактным двигателям.

Одно из основных направлений совершенствования турбокомпрессоров – повышение давления и производительности.

Рост производительности позволяет использовать для наддува турбокомпрессоры с малыми диаметрами колес. Такие турбокомпрессоры имеют лучшую приемистость, что позволяет улучшить динамические качества двигателей и снизить дымность отработавших газов. 
Поэтому при выборе турбокомпрессора для обеспечения высокой приемистости двигателя необходимо выбирать рабочие колеса с возможно меньшим наружным диаметром.

10.5.2. Устройство компрессора

Наибольшее распространение для наддува получили центробежные компрессоры. Центробежный компрессор относится к лопаточным машинам, принцип работы которых основан на динамическом взаимодействии высокоскоростного потока газа с лопатками рабочего колеса и лопатками неподвижных элементов машины. По сравнению с другими видами компрессоров (объемными) лопаточные компрессоры более компактны и относительно просты по конструкции (рис. 10.12).

Центробежный компрессор включает входное устройство 6, рабочее колесо 2 – крыльчатку, диффузор 3, состоящий из безлопаточной и лопаточной частей (последняя может отсутствовать), воздухосборник 5, выполненный в виде улитки. Воздух поступает во входное устройство, суживающееся по направлению движения воздуха, что способствует  устойчивости потока. Входное устройство должно обеспечивать равномерный подвод воздуха к колесу при минимальных потерях. Рабочее колесо установлено на валу, который связан с валом газовой турбины.

Кинетическая и потенциальная (в виде давления) энергия сообщается воздуху в рабочем колесе. Кинетическая энергия на выходе из колеса составляет приблизительно половину от общей энергии потока. На выходе из компрессора необходимо иметь  определенное давление. Поэтому для превращения кинетической энергии в энергию давления за рабочим колесом устанавливают диффузор – канал с увеличивающейся площадью поперечного сечения.


[image: image560.wmf]
Рис. 10.12. Схема центробежного компрессора:

1 – вал; 2 – рабочее колесо; 3 – диффузор;
4 – лопатка; 5 – воздухосборник;
6 – входное устройство; 7 – вращающийся
направляющий аппарат.

При движении по диффузору скорость потока падает, а давление растет. Возникающие при этом потери составляют значительную долю от общих потерь в компрессоре. При наличии в диффузоре лопаточной части 4 потери энергии уменьшаются по сравнению с диффузором без лопаток. Воздух из диффузора направляется в воздухосборник, из него – во впускной трубопровод двигателя. В зависимости от общей компоновки воздухосборник может иметь один или несколько выходных патрубков.

Основными параметрами, характеризующими работу центробежного компрессора, являются: расход воздуха через компрессор 
[image: image561.wmf]К

G

, степень повышения давления 
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 и КПД компрессора. В одной ступени возможно получение степени повышения давления порядка 10. Считается целесообразным ограничивать степень повышения давления в центробежном компрессоре величиной 3,5…4,0. При больших значениях переходят на двухступенчатый наддув. Окружные скорости рабочего колеса компрессоров на периферии превышают 400 м/с, поэтому для обеспечения высокой прочности колеса необходимо применение высококачественных материалов.

В центробежных компрессорах обычно используется полузакрытое колесо с вращающимся направляющим аппаратом, изготовленным как одно целое с колесом или отдельно. Возникновение при работе компрессора осевой силы предотвращается соответствующим расположением поясков лабиринтного уплотнения, находящихся на тыльной стороне диска колеса.

Более сложны в технологическом отношении колеса закрытого типа, отличающиеся от полузакрытых наличием покрывающего диска, существенно уменьшающего потери, связанные с перетеканием воздуха между соседними межлопаточными каналами, а также с трением воздуха о неподвижный корпус. Такого типа колеса применяются в компрессорах с высокой степенью повышения давления – судовые и стационарные двигатели.
В компрессоре происходит увеличение плотности заряда, для чего необходимо затрачивать энергию.

Работа, затрачиваемая на сжатие 1 кг воздуха в компрессоре от давления p0  до pК , определяется по формуле исходя из предположения, что процесс сжатия происходит адиабатически:
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где 
[image: image564.wmf]P
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 – весовая теплоемкость газа на входе в компрессор при p=const.
В действительности процесс сжатия происходит при наличии теплообмена и внутренних потерь. В результате фактическая работа, затрачиваемая на сжатие, будет больше величины работы адиабатического сжатия.

Отношение работы при адиабатическом сжатии к действительно затраченной работе – адиабатический КПД компрессора
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Величина этого КПД для центробежных компрессоров 0,65…0,85. С учетом 
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Мощность, затрачиваемая на привод компрессора,
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где 
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 – производительность компрессора, кг/с;
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 – механический КПД компрессора.

С учетом выражения для 
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где 
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 и 
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 – показатель адиабаты и газовая постоянная для воздуха;
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 – общий или эффективный КПД компрессора.

Расход воздуха через компрессор, равный расходу воздуха через двигатель, определяется о формуле
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где 
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 – удельный расход топлива;
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 – теоретически необходимое количество воздуха, кг/кг;
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 – коэффициент продувки.

 Механический КПД центробежного компрессора 
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При расчете центробежного турбокомпрессора механические потери обычно относят к газовой турбине.

10.5.3. Газовая турбина

В  газовой турбине осуществляется преобразование тепловой энергии в механическую. Она относится к числу лопаточных машин и характеризуется высокими скоростями газового потока и высокими окружными скоростями рабочих колес. В турбине ДВС с ГТН потенциальная энергия его отработавших газов (высокие давления и температура) преобразуется в кинетическую энергию потока, а затем в механическую энергию на валу. Газовая турбина может быть осевой и радиальной. В ДВС с ГТН применяют радиальные центростремительные турбины (рис. 10.13), обладающие хорошей приспособляемостью  к работе на переменных  режимах. В них газ движется радиально от периферии к центру и, совершив поворот на 90o, выходит из турбины в осевом направлении. 

[image: image583.wmf]
Рис. 10.13. Схема центростремительной турбины:1 – решетка 

неподвижных лопаток; 2 – диск; 3 – решетка рабочих лопаток.

Диск 2 несет решетку рабочих лопаток 3. Перед рабочими лопатками расположена решетка неподвижных лопаток 1, образующих сопловой аппарат турбины.

Газ входит в сопловой аппарат с определенной скоростью, давлением и температурой. Лопатки соплового аппарата образуют суживающиеся каналы, в которых происходит расширение газа, в результате давление и температура его падают, а скорость возрастает. Малые центростремительные турбины часто выполняют с безлопаточным направляющим аппаратом, упрощающим конструкцию.

В этом случае газ из входного патрубка поступает в улитку и из нее через кольцевую камеру на рабочие колеса. Ускорение потока перед рабочим колесом и заданное его направление определяется формой улитки. Из соплового аппарата газ попадает в межлопаточные каналы рабочего колеса. При движении через рабочую решетку он обтекает лопатки, меняя при этом направление движения. Вследствие поворота газового потока, а в большинстве случаев и ускорения его движения, возникает сила, приложенная к лопаткам; тангенциальная составляющая этой силы создает крутящий момент на валу турбины. Появление этой силы связано с наличием разности давлений на вогнутую и выпуклую стороны лопатки, возникающей при обтекании криволинейного профиля высокоскоростным потоком. Давление на вогнутой стороне лопатки больше давления на ее выпуклой стороне.

В зависимости от распределения общего теплоперепада между сопловой и рабочей решетками турбины делятся на активные и реактивные.

В активных  турбинах процесс расширения заканчивается в сопловом аппарате, и давление за сопловой решёткой приблизительно равно давлению на выходе из турбины. При этом отсутствует расширение в рабочей решётке, поэтому относительная скорость остается приблизительно неизменной по длине межлопаточного канала.

В реактивных турбинах процесс расширения газа происходит как в сопловой, так и в рабочей  решетке. При этом рабочие лопатки, так же как и сопловые, образуют суживающиеся межлопаточные каналы, в которых в результате расширения газа относительная скорость увеличивается от входа в рабочий канал к выходу из него. Реактивные лопатки характеризуются более высоким КПД по сравнению с активными, и, кроме того, отклонение режима работы от расчетного меньше влияет на КПД реактивной турбины.

Осевые турбины могут быть как активными, так и реактивными, а центростремительные – только реактивными, что объясняется необходимостью преодоления поля центробежных сил при движении газа от периферии в радиальном направлении.

Отношение адиабатического теплоперепада 
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Для центростремительных турбин 
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, для осевых – 0,3…0,5.

Совершенство рабочего процесса турбины оценивается рядом КПД. Степень совершенства проточной части турбины характеризуется адиабатическим или лопаточным КПД 
[image: image588.wmf]ад

T

h

. Он учитывает потери энергии в сопловом аппарате и рабочем колесе и равен отношению располагаемого адиабатического теплоперепада за вычетом потерь в сопловом аппарате и рабочем колесе к располагаемому (полному) теплоперепаду. Адиабатический КПД турбин 
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. Большие значения относятся к турбинам с большим расходом газа.

Совершенство рабочего процесса турбины оценивается внутренним КПД 
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, учитывающим все потери в турбине за исключением потерь на трение в подшипниках, характеризуемых механическим КПД 
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Показателем эффективности преобразования располагаемого теплоперепада в механическую энергию, которая может быть снята с вала турбины, является эффективный или общий КПД:
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Эффективный КПД турбины ТК в зависимости от их размеров находится в пределах 0,72…0,82.

Полезная мощность турбины:
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где 
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 – расход газа через турбину:
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 – адиабатическая работа 1 кг газа в турбине при расширении его от 
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где 
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 – количество воздуха, подаваемого компрессором;
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 – коэффициент избытка воздуха;
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 – теоретически  необходимое  количество  воздуха  для сгорания 
          1 кг топлива;
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где  
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 – температура заторможенного потока на входе в турбину;
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 – соответственно показатель адиабаты и газовая постоянная выпускных газов;
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 – давление заторможенного потока на входе в турбину;
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 – давление на выходе из турбины.

10.6. Регулирование турбокомпрессоров
При работе дизеля с турбокомпрессором по скоростной характеристике с уменьшением частоты вращения интенсивно снижается давление наддува, что ведет к уменьшению коэффициента избытка воздуха. При этом увеличивается удельный расход топлива и снижается развиваемый двигателем крутящий момент. Этот недостаток проявляется тем значительнее, чем выше турбонаддув на номинальном режиме. Эффективным средством, позволяющим уменьшить указанный недостаток, является применение системы регулирования турбонаддува. При регулировании наддува обеспечивают уменьшение его давления на больших частотах вращения коленчатого вала двигателя и увеличение давления на малых, а также снижение давления наддува на малых нагрузках. 

Разработке и внедрению систем регулирования наддува уделяется в настоящее время большое внимание.

10.6.1. Регулирование компрессоров

Регулирование компрессоров, применяемых в комбинированных двигателях, можно разделить на дроссельное, количественное и регулирование с помощью перепуска воздуха.

Дроссельное регулирование основано на уменьшении количества всасываемого воздуха путем создания искусственного сопротивления на всасывании (или нагнетании).

Применительно к условиям работы компрессора в системе воздухоснабжения двигателя дроссельное регулирование возможно для ограничения давления наддува при работе при номинальной частоте вращения коленчатого вала. Дросселированием можно снизить давление наддува и, как следствие этого, давление перед турбиной и частоту вращения ротора. В результате установится новый режим совместной работы на номинальной частоте вращения коленчатого вала. Температура выпускных газов при этом может несколько возрасти, но напряженность двигателя и турбокомпрессора будет заметно снижена. 

Дросселирование на нагнетании оказывает большее влияние на расход, чем дросселирование на входе. Для преодоления создаваемого при дросселировании сопротивления непроизводительно затрачивается работа турбины, вследствие чего снижается КПД турбокомпрессора, поэтому регулирование компрессора дросселированием следует применять в комбинированных двигателях с невысокими значениями коэффициента приспособляемости.

Количественное регулирование основано на изменении проходных сечений лопаточных аппаратов компрессора и активной ширины колеса компрессора в соответствии с необходимым изменением расхода воздуха. Известно несколько способов изменения проходных сечений лопаточных аппаратов компрессоров:

- поворотом лопаток  входного направляющего аппарата (ВНА);

- изменением проходных сечений лопаточного диффузора компрессора;
- изменением проходного сечения направляющего аппарата при по-мощи скользящего кольца.
Теоретический напор компрессора с радиальными лопатками
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где ( – коэффициент циркуляции компрессора; 
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– окружные скорости соответственно на среднем и наружном диаметрах колеса компрессора; 
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– окружная составляющая скорости воздуха на входе в колесо на среднем диаметре (закручивание потока).

Из уравнения (10.29) следует, что при закручивании потока в направлении вращения теоретический напор будет меньше, а при закручивании потока против вращения – больше, чем для случая, когда 
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. Это положение используется в компрессорах, регулируемых поворотными лопатками вращающегося направляющего аппарата. 

Другой разновидностью количественного регулирования является изменение проходных сечений лопаточного диффузора компрессора. 

При прочих равных условиях расход воздуха через компрессор пропорционален синусу угла  входа потока на лопатки диффузора, что также используется при регулировании компрессора поворотом его лопаток. 

Регулирование компрессора поворотом лопаток диффузора следует применять в двигателях с высокими значениями среднего эффективного давления и коэффициента приспособляемости. Нижней границей применения регулирования компрессоров поворотом лопаток диффузора можно ориентировочно считать ре ~ 1,2 МПа.

Регулирование компрессора совместным поворотом лопаток входного направляющего аппарата и диффузора значительно расширяет его рабочий диапазон. Такой способ регулирования может быть рекомендован для двигателей с высокими значениями среднего эффективного давления в цилиндрах (
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Количественное управление работой компрессора может осуществляться изменением проходного сечения направляющего аппарата при помощи скользящего кольца. Данный способ регулирования обеспечивает быстрое изменение параметров наддувочного воздуха на входе в цилиндры дизеля, что и обусловило его использование в автотракторных двигателях, имеющих высокие экологические показатели.
Регулирование с помощью перепуска воздуха основано на выпуске избыточной части воздуха из полости нагнетания компрессора. Применительно к условиям работы в комбинированных двигателях регулирование такого типа целесообразно использовать для устранения помпажа, ограничения давления воздуха на впуске и изменения характеристики системы воздухоснабжения перепуском части воздуха на вход в газовую турбину.

При перепуске части воздуха компрессор работает с расчетной производительностью. Количество воздуха, поступающего в двигатель, уменьшается. Если перепускаемый воздух направлять в компрессор по касательной к лопатке у периферии входного отверстия в направлении вращения колеса, то можно также расширить диапазон регулирования компрессора. При направлении перепускаемого воздуха в турбину частично используется его энергия и снижается температура газа перед лопатками.

Если давление на входе в двигатель превышает заданное (это характерно при работе на режимах внешней характеристики с частотой вращения коленчатого вала, близкой к номиналь​ной), то перепускной клапан открывается и давление понижается. Излишний воздух можно направлять за турбину для эжектирования газов.

Сжатый компрессором воздух при перепуске части его в газовую турбину увеличивает работу газов. В результате можно повысить давление наддува при работе двигателя с малой частотой вращения, а также отодвинуть границу помпажа. Эффективность этой системы регулирования увеличивается с ростом КПД турбокомпрессора. 

10.6.2. Регулирование газовых турбин

В газовых турбинах  ТКР двигателей применяют качественное, количественное регулирование и регулирование с помощью перепуска газа. 

Качественное регулирование осуществляется путем изменения параметров газа перед турбиной. В комбинированных двигателях такой способ регулирования возможен: 

- путем повышения энергии отработавших газов при установке спе-циальной камеры сгорания, в которую подается дополнительное топливо и воздух (система «Гипербар»). Для применения такого регулирования турбины в выпускных газах двигателя должно содержаться достаточное количество кислорода для сжигания дополнительного топлива;

- дросселированием газов, проходящих через турбину.

Дросселирование заслонкой производится за турбиной или перед ней. Если заслонка расположена за турбиной, можно менять величину противодавления за ней и поддерживать требуемую степень понижения давления газов в турбине. 
Это позволяет на режимах, близких к режимам номинальной мощности, ограничивать возрастание частоты вращения ротора ТК и давление наддува.

В центростремительных турбинах с безлопаточным сопловым аппаратом дроссельную заслонку следует устанавливать в газоприемной улитке турбины. Несмотря на недостаточно высокую экономичность, дроссельное регулирование нашло применение в некоторых силовых установках.

Количественное регулирование осуществляется изменением проходных сечений турбины. Наиболее эффективна установка поворотных лопаток в направляющем аппарате турбины (рис 10.14). 

При уменьшении проходного сечения А соплового аппарата с одной стороны возрастает скорость поступления газов в рабочее колесо, с другой стороны угол входа z газа на лопатки турбины приближается к прямому. В результате растет частота вращения ротора и, соответственно, производительность ТК.

Для небольших ТКР с безлопаточным направляющим аппаратом конструктивное исполнение регулируемых сопловых аппаратов осевых турбин весьма разнообразно. 
В настоящее время для серийно выпускаемых ТКР применяется способ регулирования площади проходного сечения направляющего аппарата турбины с помощью перемещающегося колпака (рис. 10.15).

Общим недостатком систем количественного регулирования проходных сечений турбины и компрессора является относительная сложность конструкции, недостаточная надежность работы подвижных элементов и уменьшение КПД турбокомпрессора.
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Рис. 10.14. Установка поворотных лопаток 
в направляющем аппарате турбины.
Регулирование с помощью перепуска газа характеризуется тем, что часть отработавших газов направляется по каналу мимо турбины. Проходное сечение соплового аппарата, а также рабочего колеса турбины выполняют соответствующим режиму максимального крутящего момента.


[image: image617.wmf]
Рис. 10.15. Регулирование турбины с помощью 
перемещающегося колпака.
Достаточное количество газов поступает в турбину до тех пор, пока давление наддува не достигнет максимальной величины. После этого автоматически открывается перепускной клапан и часть газов перепускается мимо турбины. В результате ограничивается частота вращения ротора и давление наддува. Такой способ регулирования широко применяется в автотракторных двигателях. Он  отличается простотой конструкции и надежностью. Однако при открытии перепускного клапана, в отличие от внутреннего количественного регулирования, теряется часть энергии отработавших газов, что несколько ухудшает экономичность двигателя.

10.7. Промежуточное охлаждение наддувочного воздуха
      10.7.1. Общие сведения

Сжатие воздуха в центробежном компрессоре неизбежно приводит к росту температуры воздуха, поступающего в цилиндры двигателя, и, тем самым, к повышению температуры газов в рабочем цикле, что ограничивает увеличение литровой мощности двигателя. Для уменьшения теплонапряженности деталей (цилиндропоршневой группы, головок, клапанов), повышения надежности их работы и увеличения весового количества свежего заряда в двигателях с ГТН применяется охлаждение наддувочного воздуха (ОНВ), которое называется промежуточным.

Приближенно можно считать, что уменьшение температуры наддувочного воздуха на каждые 10o вследствие весового увеличения свежего заряда цилиндра ведет к росту мощности двигателя приблизительно на 2,5% при неизменном коэффициенте избытка воздуха. При этом примерно на 0,5% уменьшается удельный расход топлива.

В дизелях с наддувом и промежуточным охлаждением наддувочного воздуха имеются дополнительные резервы дальнейшего снижения удельного расхода топлива. Это снижение может быть достигнуто за счет уменьшения частоты вращения и повышения степени наддува при сохранении неизменной мощности двигателя. Здесь рост КПД двигателя достигается в результате увеличения механического КПД. Возможные негативные последствия такого мероприятия – рост механической напряженности двигателя, усугубляемый снижением разгрузочного действия сил инерции.

Наддувочный воздух можно охладить различными способами:

а) в холодильниках рекуперативного типа – поверхностные, в которых передача теплоты от воздуха в охлаждающую среду происходит через разделяющую стенку;

б) изменением внутренней энергии сжатого воздуха в расширитель-ных турбинах или цилиндрах двигателя;

в) испарением в наддувочном воздухе легко испаряющейся жидкости (воды);

г) смешанным охлаждением.

10.7.2. Теплообменники и системы охлаждения

наддувочного воздуха

Для охлаждения наддувочного воздуха наибольшее распространение получили рекуперативные теплообменники, в которых теплообмен происходит через разделительную стенку. 

В качестве охлаждающих агентов используется атмосферный воздух или жидкость, циркулирующая в системе охлаждения двигателя. 
Жидкостно-воздушные системы ОНВ используются при больших давлениях наддува. При умеренном наддуве эффект охлаждения незначителен, так как мала разница между температурой наддувочного воздуха и температурой жидкости в системе охлаждения ДВС.

Наиболее просты и эффективны системы воздухо-воздушного охлаждения наддувочного воздуха, которые получили преимущественное распространение на автотракторных двигателях.

Воздухо-воздушные холодильники чаще всего выполняют с трубчатой или трубчато-пластинчатой сердцевиной. Причем наддувочный воздух движется внутри трубок, а атмосферный – через межтрубное пространство (рис 10.16).
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Рис. 10.16. Схема охладителя.
Главным преимуществом воздухо-воздушных холодильников является возможность более глубокого охлаждения наддувочного воздуха, особенно при умеренных давлениях наддува. При их применении обеспечивается разность между температурой наддувочного воздуха и окружающей среды не более 20o.

Производство основных составных элементов этого холодильника аналогично массовому производству сердцевин для водяных радиаторов автотракторных ДВС.

Недостаток – малая теплоемкость воздуха, отсюда большие габаритные размеры, кроме того, усложняется конструкция воздушных трубопроводов.

Взаимное движение теплоносителей в теплообменных аппаратах может быть различным (рис. 10.17). В зависимости от этого различают аппараты с прямоточным и противоточным движениями, перекрестным током и со сложным направлением движения теплоносителей (смешанного тока). 
Если теплоносители протекают параллельно в одном направлении, то такая схема движения называется прямотоком (рис. 10.17, а). При противотоке теплоносители движутся параллельно, но навстречу друг другу (рис. 10.17, б). Если направления движения жидкостей пересекаются, то схема движения называется перекрестным током (рис. 10.17, в). Кроме названных схем, на практике применяются и более сложные: одновременно прямоток и противоток (рис. 10.17, г), многократно перекрестный ток (рис. 10.17, д) и др.

[image: image619.jpg]



Рис. 10.17. Схемы движения теплоносителей в рекуперативных
теплообменниках: а – прямотоком; б – навстречу друг другу; в – перекрестным током; г – одновременно прямоток и противоток; д – многократно перекрестный ток.
Выбор схемы движения охлаждающего теплоносителя  производят исходя из уровня наддува, компоновочных условий, имеющихся на двигателе и транспортном средстве, существующих технологических и производственных возможностей, условий эксплуатации.

Совершенство системы ОНВ оценивается коэффициентом эффективности 
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где 
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 – соответственно температура воздуха на выходе из компрессора и холодильника;
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 – температура охлаждающей жидкости.

Для воздухо-воздушных систем ОНВ E=0,70…0,85, для жидкостно- воздушных – E=0,45…0,48.
В результате сочетания определенного вида охлаждающего теплоносителя и способа его перемещения могут быть выполнены различные схемы системы охлаждения наддувочного воздуха.

Каждая из схем имеет свои преимущества и недостатки, которые сравнивают между собой при детальной проработке системы охлаждения наддувочного воздуха для определенного двигателя. На основании такого технико-экономического обоснования и делают выбор той или иной схемы.

Система ОНВ всегда взаимодействует с системой охлаждения двигателя и оказывает определенное влияние на ее работу, поэтому во всех случаях необходимо уточнять характеристики агрегатов системы охлаждения двигателя с учетом этого обстоятельства.
Аналогичный подход необходим также и к работе системы очистки воздуха и выпуска отработавших газов в случае применения системы охлаждения наддувочного воздуха.

10.8. Влияние наддува на параметры рабочего цикла двигателя
Действительный цикл дизеля с турбонаддувом отличается от цикла без наддува в первую очередь особенностями процесса газообмена. Процесс впуска начинается с продувки камеры сжатия свежим воздухом и продолжается до закрытия впускного клапана. Качество процесса впуска характеризуется коэффициентом наполнения 
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Для определения коэффициента наполнения дизеля с ГТН профессором М. А. Хайловым предложено следующее уравнение:
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где 
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 – коэффициент дозарядки, учитывающий поступление свежего заряда в цилиндр после НМТ (
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 – коэффициент подогрева, учитывающий повышение температуры свежего заряда на 
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 на пути от впускного коллектора до цилиндра (
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 – коэффициент очистки пространства сжатия; при отсутствии продувки равен нулю, при полной очистке пространства сжа-тия – единице (
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 – давление остаточных газов;
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 – давление воздуха в начале сжатия;
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 и 
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 – давление и температура воздуха после компрессора.

В этой формуле в отличие от рассмотренной в теории ДВС отсутствует коэффициент остаточных газов, правильная оценка которого представляет трудности.

В двигателях с наддувом 
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. При работе с наддувом
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 повышается вследствие лучшей очистки камеры сжатия в результате продувки и меньшего подогрева воздушного заряда, так как у двигателя без наддува выше разность температур патрубков, впускных клапанов и нагнетаемого воздуха.

При работе с наддувом изменяется также характер протекания кривых 
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 в зависимости от нагрузки (рис. 10.18). У двигателей без наддува с увеличением нагрузки 
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 несколько снижается, главным образом из-за увеличения температуры и давления остаточных газов и подогрева воздушного заряда.
У двигателей с наддувом при увеличении нагрузки 
[image: image641.wmf]V

h

возрастает, т.е. в известной степени осуществляется саморегулирование. Повышение 
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 связано с ростом 
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. Повышение наполнения с увеличением нагрузки способствует сохранению коэффициента избытка воздуха в необходимых пределах.

При охлаждении наддувочного воздуха 
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 несколько понижается, так как возрастает разность температур впускных патрубков, клапанов и подаваемого в цилиндр воздуха, вследствие чего увеличивается подогрев 
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Показатели газообмена зависят от величины и характера изменения проходных сечений органов газораспределения. При одной и той же скорости воздуха и газов в проходных сечениях клапанов потери давления у двигателей с наддувом больше, так как больше плотность газов.
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Рис. 10.18. Изменение коэффициента наполнения по
нагрузочной характеристике.
Продолжительность открытия клапанов двигателей с ГТН связана с выбором фаз газораспределения. У двигателей с импульсной системой турбонаддува применяют сравнительно небольшое перекрытие клапанов. Это можно объяснить тем, что при большом их перекрытии возрастает расход воздуха и увеличивается мощность, затрачиваемая на привод компрессора. Соответственно возрастает мощность, развиваемая турбиной, и повышается противодавление; увеличивается отрицательная работа выпуска и ухудшается топливная экономичность. Необходимости в увеличении перекрытия клапанов у двигателя с импульсной системой наддува нет, так как вследствие большой разности давлений наддувочного воздуха и давления газов в цилиндре вблизи ВМТ осуществляется интенсивная продувка камеры сжатия.

Предварение открытия выпускного клапана до НМТ может быть выбрано несколько большим, чем у двигателей без наддува, так как при этом уменьшается отрицательная работа выпуска, а энергия отработавших газов используется в турбине.

Процесс сжатия отличается главным образом большей плотностью и более высокой температурой сжимаемого воздуха. Чем больше плотность воздуха, тем меньше приходящаяся на единицу его массы удельная поверхность охлаждения. Поэтому у дизелей с наддувом показатель политропы сжатия n1 несколько выше, чем у дизелей без наддува, и находится в пределах n1 = 1,37…1,42. 
При применении промежуточного охлаждения показатель политропы сжатия несколько увеличивается вследствие уменьшения отвода теплоты от воздуха.

Процессы смесеобразования и сгорания у дизелей с ГТН имеют ряд характерных особенностей.

Вследствие большей плотности воздуха в конце сжатия возрастает мелкость распыливания и уменьшается дальнобойность струи топлива. Поэтому для двигателей с наддувом повышают давление впрыска топлива и уменьшают эффективное проходное сечение распылителей.

Из-за больших тепловых (большая поверхность) и газодинамических потерь (потерь на перетекание) применение разделенных камер сгорания для двигателей с наддувом снижает показатели топливной экономичности. Поэтому в настоящее время большинство дизелей с наддувом выполняют с неразделенными, главным образом открытыми камерами сгорания. В двигателях с наддувом уменьшают глубину и увеличивают диаметр камеры сгорания. Это обеспечивает повышение доли объемного смесеобразования и соответственно снижает содержание твердых частиц в продуктах сгорания.

У двигателей с наддувом повышенная концентрация кислорода в воздушном заряде, окружающем частицы топлива, позволяет снизить интенсивность движения воздуха в камере сгорания. При этом повышается коэффициент наполнения и уменьшаются насосные потери.

Более высокая плотность и повышенная температура воздушного заряда в конце сжатия при работе с наддувом определяют особенности процесса сгорания.

При движении частиц топлива в более плотной среде увеличивается теплоотдача от воздуха к топливу, ускоряется испарение топлива, уменьшается продолжительность подготовки его к сгоранию, сокращается период задержки воспламенения (первый период сгорания) и понижается скорость нарастания давления во втором периоде сгорания (быстром сгорании). Поэтому у двигателей с наддувом жесткость работы меньше.

При наддуве давления цикла возрастают почти пропорционально давлению наддува. При постоянном 
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 повышаются температуры цикла вследствие уменьшения относительных потерь в стенки. Особенность процесса расширения у дизелей с наддувом заключается в том, что вследствие сокращения удельной поверхности охлаждения на единицу массы уменьшается относительная величина потерь теплоты в охлаждающую жидкость и возрастает продолжительность тепловыделения. В результате понижается показатель политропы расширения. Он составляет 1,20…1,25. Температура и давление газов в конце расширения у дизелей с наддувом выше, чем без наддува. Степень использования этой энергии зависит от правильности выбора системы турбонаддува, конструкции и объема выпускного коллектора, характеристики турбины. Таким образом, к основным особенностям действительного цикла дизелей с ГТН относятся: более высокий коэффициент наполнения; больший средний показатель политропы сжатия; меньший период задержки воспламенения и средний показатель политропы расширения, меньшая скорость нарастания давления во втором периоде, большие давления и температуры цикла.

К особенностям процесса смесеобразования относятся: преимущественное применение неразделенных камер сгорания с увеличенной долей объемного смесеобразования и меньшая оптимальная интенсивность воздушных вихрей.

При наддуве, как правило, несколько улучшается экономичность двигателя. Это связано с тем, что абсолютная величина механических потерь у двигателя с наддувом и без наддува изменяется незначительно. Мощность, получаемая в цилиндре двигателя, растет, следовательно, увеличивается механический КПД:
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При наддуве увеличиваются среднее эффективное давление и эффективная мощность.

Литровая мощность двигателей с наддувом выше, чем без наддува:

- для  двигателей с ИЗ
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 до 70 кВт/л;

- для дизельных двигателей 
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 до 50 кВт/л.
При применении высокого наддува дизелей для уменьшения нагрузок на детали КШМ снижают степень сжатия до 10…11 (минимальная (, обеспечивающая пуск). В результате снижения ( уменьшается  КПД  идеального цикла, и, как следствие, ухудшаются экономические показатели двигателя. Для их повышения в двигателях с ГТН увеличивают коэффициент избытка воздуха α. Последнее снижает относительное содержание токсичных компонентов и сажи в отработавших газах. Обеспечение современных экологических требований по токсичности отработавших газов дизелей невозможно без применения турбонаддува.

Следует отметить, что турбонаддув позволяет не только повысить 
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, но и увеличить частоту вращения. При этом растет давление наддува, что полностью компенсирует повышение сопротивления на впуске. С наддувом зона наименьшего расхода топлива расширяется как в сторону больших значений 
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, так и в сторону более высоких частот вращения.

10.9. Системы наддува «Гипербар» и «Компрекс»

10.9.1. Работа системы наддува «Гипербар» 

Свободно вращающийся турбокомпрессор можно рассматривать как газовую турбину, не создающую мощности, для которой двигатель образует камеру сгорания. Система наддува «Гипербар» – способ наддува, при котором к газовой турбине помимо выпускных газов ДВС подводится непосредственно из компрессора воздух, нагреваемый за счtт сжигания топлива в камере сгорания (рис. 10.19).
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Рис. 10.19. Система наддува «Гипербар»:

1 – камера сгорания; 2 – форсунка; 3 – топливный насос.

При системе наддува «Гипербар» поступающий из компрессора поток воздуха разделяется на наддувочный, подаваемый в двигатель, и дополнительный, проходящий через перепускной канал и смешивающийся затем с выпускными газами. Этот дополнительный воздух нагревается в камере сгорания и подводится к турбине.

Система наддува «Гипербар» имеет следующие особенности.
1. Дизель имеет низкую степень сжатия (( = 7) для того, чтобы, несмотря на высокое давление наддува, ограничить давление в цилиндре.

2. Турбокомпрессор имеет очень высокую степень повышения давления (до 5, система наддува при необходимости двухступенчатая) и может запускаться с помощью электродвигателя. За счет перепуска воздуха помимо двигателя и впрыска топлива в камеру сгорания турбокомпрессор может работать и при выключенном двигателе.

3. Для пуска двигателя охладитель наддувочного воздуха отключается, и воздух на входе в двигатель подогревается. Это необходимо вследствие низкой степени сжатия в цилиндре. При эксплуатации нет необходимости в предварительном подогреве в связи с тем, что воздух нагревается в компрессоре, имеющем высокую степень повышения давления; наддувочный воздух, наоборот, охлаждается.

4. Впрыск топлива в камеру сгорания и перепуск воздуха регулируются по определенным закономерностям. Небольшое запальное пламя постоянно горит в камере сгорания. По сравнению с дизелем с газотурбинным наддувом преимуществами этого способа являются: высокое среднее эффективное давление (до 3 МПа) при максимальном давлении сгорания, не превышающем 14 МПа  (
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), высокая удельная мощность, умеренная тепловая нагрузка (вследствие низкого сжатия в двигателе и низкой температуры наддувочного воздуха), благоприятный характер изменения крутящего момента и хорошая приемистость двигателя, так как давление наддува поддерживается высоким и на режимах малых нагрузок.

Основным недостатком системы «Гипербар» является повышенный расход топлива вследствие низкой степени сжатия дизеля и наличия запального пламени в камере сгорания.

10.9.2. Система наддува «Компрекс»

Введенное швейцарской фирмой «Броун Бовери» (г. Баден) наименование «Компрекс» применяется для обозначения газодинамической машины, использующей действие волн давления, в которой как и в турбокомпрессоре, но совершенно по другому принципу воздушный заряд сжимается за счет энергии выпускных газов. Это наименование означает, что речь идет о машине, объединяющей в себе процессы сжатия и расширения (Comprex – англ., compression – сжатие и expanding – расширение).

Принцип действия этой системы основан (рис.10.20) на том, что волна давления, проходящая через канал трубопровода, отражается на свободном конце отрицательно, т.е. как волна разряжения, а на закрытом конце – как волна давления, и, наоборот, всасывающая волна на открытом конце отражается как волна давления, а на закрытом – как всасывающая. В потоках, движущихся навстречу друг другу, давление выравнивается раньше, чем газы перемешаются.
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Рис. 10.20. Система «Компрекс»:

1, 4 – впускной и выпускной газовые каналы;

2, 3 – выпускной и впускной воздушные каналы;

Р – ротор; ВВД и ВНД – воздух высокого и низкого давления;

ГВД и ГНД – газ высокого и низкого давления.
Процессы заполнения ячеек воздухом низкого давления, сжатие воздуха в ячейках и выпуск из них воздуха высокого давления в патрубки двигателя происходят за счет энергии выпускных газов под действием волн давления и разряжения, проходящих в каналах-ячейках в соответствии с движением последних мимо впускных и выпускных газовых 1 и 4,  а также воздушных 3 и 2 каналов патрубков.

Система состоит из ротора с осевыми каналами-ячейками трапецеидального сечения, открытыми с торцов. Ротор укреплён на подшипниках, закрыт кожухом и приводится в движение через ременную передачу от коленчатого вала двигателя. Мощность, необходимая для вращения ротора, невелика, так как она расходуется только на преодоление трения в подшипниках и вентиляционных  потерь. Воздушные и газовые каналы сходятся на торцевых сторонах корпуса: патрубки низкого давления воздуха (ВНД) и высокого давления (ВВД) на одной стороне и патрубки для подвода газа высокого давления (ГВД) и низкого давления (ГНД) – на другой.

Энергия для сжатия наддувочного воздуха отбирается у выпускных газов. Процессы сжатия и расширения осуществляются под действием волн давления и расширения в каналах-ячейках ротора, проходящих мимо неподвижных патрубков, впускных и выпускных для каждой из протекающих сред. Процессы, происходящие в роторе, поясним с помощью схематической развертки боковой поверхности ротора.

Газодинамический цикл начинается в зоне 1 с того, что канал-ячейка заполняется свежим воздухом под действием атмосферного давления; вертикальные штрихи на рис. 10.21 обозначают, что скорость движения газов в этой зоне равна нулю.
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Рис. 10.21. Схема работы системы «Компрекс».

Отработавшие газы из двигателя поступают в выпускной коллектор А, из которого под постоянным давлением перетекают в ячейки ротора (ГВД). Как только вследствие вращения ротора ячейка, заполненная воздухом низкого давления, входит в контакт с патрубком ГВД, возникает волна давления I, которая распространяется в ячейке со скоростью звука, сжимая находящийся в ней воздух, и вытесняет его в направлении патрубка ВВД. Вслед за волной давления в ячейки ротора входит газ высокого давления. Поскольку ротор вращается в направлении U, соединительная линия фронта волны в отдельных ячейках проходит под углом к осевому направлению. Волна давления I достигает конца ячейки примерно в тот момент, когда начинает открываться выход воздуха высокого давления (патрубок ВВД). Волна давления отражается от (закрытого) торца ячейки в виде волны давления II, которая дожимает свежий воздух. По мере открытия патрубка ВВД сжатый воздух вытекает во впускной коллектор В, а из него поступает в двигатель. Внезапное закрытие патрубка ГВД кромкой ячейки создает в ячейке волну разряжения III, в результате давление газов снижается  и скорость их движения уменьшается до нуля. Когда кромка ячейки перекрывает патрубок ВВД, выпускные газы заполняют приблизительно 2/3 ячейки и отделяются от имеющегося воздуха зоной перемешивания. На рис. 10.19 зона раздела показана жирной вертикальной линией. В зоне 2 давление выше атмосферного (равно давлению наддува), поэтому газы вытекают из ячейки в выпускную трубу, как только ротор поворачивается в положение, при котором ячейка сообщается с патрубком отвода газов низкого давления. Правый конец ячейки закрыт, в результате возникает волна разряжения IV, она достигает правого конца в тот момент, когда устанавливается сообщение с каналом (ВНД). Эта волна разряжения и отраженные волны V, VI и VII создают повышенное давление у газового края ячейки, и газы вытекают в патрубок ГНД. При этом с воздушной стороны этой ячейки образуется разряжение, и она заполняется свежим воздухом. Когда выпускные газы и смесь газов с воздухом, естественно образующаяся при их непосредственном контакте, полностью вытекают из ячеек, цикл может начинаться вновь с первого. Осуществление такого способа наддува встретило на практике ряд трудностей.

При одном повороте ротора каждый канал соответственно дважды заполняется газом или воздухом и дважды опустошается. С целью лучшего решения проблем, связанных с тепловым расширением, разделительные перегородки между ячейками выполнены не прямыми, а изогнуты в виде буквы S. Кроме того, для снижения шума между разделительными перегородками предусмотрены различные расстояния, т.е. ячейки имеют различную ширину.

Основная трудность заключается в достижении высокой степени наддува в широком диапазоне частот вращения. Так как ротор приводится во вращение от коленчатого вала, то при низкой частоте вращения двигателя он тоже имеет низкую частоту вращения. Скорость перемещения волн давления (разряжения) равна скорости звука, которая зависит только от температуры газа или воздуха. А температура в свою очередь зависит от нагрузки (крутящего момента), а не от частоты вращения. В соответствии с этим оптимальные размеры ротора и его частота вращения могут быть определены только для одного скоростного режима. За счет специальных выемок, размещенных в определенных местах на торцевых сторонах статора (между впускными и выпускными каналами), фирме «Броун Бовери» удалось достичь наложения дополнительных волн давления на описанный выше скоростной цикл при отклонении условий работы от расчетных.

По сравнению с ГТН система «Компрекс» имеет следующие преимущества:

1). более благоприятный характер изменения крутящего момента двигателя по внешней скоростной характеристике;

2). разгон ротора при мгновенном наборе нагрузки не требуется, так как здесь наддув происходит посредством волн давления;

3). отпадает необходимость ограничения топливоподачи по давлению наддува для снижения дымности отработавших газов двигателя;
4). для изготовления ротора и корпуса не требуется применения жаропрочных материалов, так как они при работе попеременно омываются горячими отработавшими газами и воздухом из окружающей среды.

Недостатками системы являются:

1). трудности достижения эффективной работы системы в широком диапазоне частот вращения вала двигателя;
2). увеличенные габаритные размеры;
3). повышенная стоимость.

В настоящее время система «Компрекс» применяется для наддува бензиновых и дизельных двигателей. Наибольшие достоинства она обеспечивает при установке на дизелях. Разработаны волновые обменники давления для наддува двигателей мощностью от 42 до 450 кВт.   Они имеют степень повышения давления надувочного воздуха до 3.

11. ПРИМЕНЕНИЕ АЛЬТЕРНАТИВНЫХ ТОПЛИВ
В ДВИГАТЕЛЯХ ВНУТРЕННЕГО СГОРАНИЯ
11.1. Водородное топливо
Специалисты считают водород одним из наиболее перспективных источников энергии. Его запасы на нашей планете практически безграничны. Кроме того, он содержит в единице веса почти в три раза больше тепловой энергии, чем, например, бензин. 

11.1.1. Получение водородного топлива

В настоящее время существует достаточно много различных методов получения водорода.

1. Электрохимический метод получения водорода (электролиз воды, каталитическая конверсия природного газа и др.).

2. Получение водорода в термохимических циклах (термохими-ческое разложение воды на водород и кислород, термохимическое разложение йодата калия).

3. Комбинированные методы получения водорода.

4. Производство водорода фотокаталитическими методами.

5. Получение водорода из сероводорода.

6. Получение водорода из углеводородного сырья (метод паровой конверсии, метод каталитической конверсии легкого углеводородного сырья и газификации тяжелых нефтяных остатков, плазменный риформинг).

7. Одноступенчатые методы разложения воды на водород и кисло-род.

Для промышленного получения водорода основными видами сырья являются природные горючие газы, коксовый газ и газы нефтепереработки, а также продукты газификации твердых и жидких топлив (главным образом угля). Важнейшим способом производства водорода из природного газа является каталитическое взаимодействие углеводородов, главным образом метана, с водяным паром (конверсия):
                                   CH4 + H2O → CO + 3H2                                (11.1) 

и неполное окисление углеводородов кислородом: 

                                  CH4 + 1/2O2 → CO + 2H2.                               (11.2)

Образующаяся окись углерода также подвергается конверсии: 

                                    CO + H2O → CO2 + H2.                                 (11.3)

Водород, добываемый из природного газа, самый дешевый. Очень распространен способ производства водорода из водяного и паровоздушного газов, получаемых газификацией угля.

Получение водорода электролизом воды в настоящее время – процесс чрезвычайно дорогой. Однако в этом направлении ведутся постоянные исследования. Например, процесс разложения воды, используемый при производстве водорода, может быть ускорен за счет уникальных каталитических свойств углеродных нанотрубок. Кроме того, следует учитывать способ получения электроэнергии, необходимой для электролиза воды. Если электроэнергия вырабатывается на электростанциях, использующих в качестве топлива природный газ или уголь, то экологичность применения водорода в качестве моторного топлива во многом теряет свои преимущества. Логичным было бы то, что источником энергии для получения водорода стал бы возобновляемый источник энергии. Таким источником может быть энергия ветра, солнца и т.п. 

Мощности по производству водорода в мире примерно оцениваются в 40 млн. тонн в год. Практически весь вырабатываемый в настоящее время водород используется в различных процессах нефтепереработки и нефтехимии.

11.1.2. Характеристика водородного топлива

Водород (лат. Hydrogenium), Н – химический элемент, первый по порядковому номеру в периодической системе Менделеева; атомная масса его составляет 1,00797. При обычных условиях это газ, не имеющий цвета, запаха и вкуса. Водород – легчайшее из всех известных веществ (в 14,4 раза легче воздуха), плотность его составляет 0,0899 г/л при 0°С и 1 атм.

Водород кипит (сжижается) и плавится (затвердевает) соответственно при –252,6°С и –259,1°С (только гелий имеет более низкие температуры плавления и кипения). Удельная теплоемкость водорода при 0°С и 1 атм Ср= 14,208 кДж/(кг·К).

Водород мало растворим в воде (0,0182 мл/г при 20°С и 1 атм), но хорошо – во многих металлах (Ni, Pt, Pd и др.), особенно в палладии (850 объемов на 1 объем Pd). Жидкий водород очень легок, его плотность при  –253°С  равна 0,0708 г/см3.

11.1.3. Использование водорода для автотракторных

двигателей

Один из путей внедрения водорода на автотранспорте – применение двухтопливного двигателя внутреннего сгорания (водород – бензин, водород – метан). 

Перспективность применения водорода для автомобильных двигателей определяется прежде всего экологической чистотой, неограниченностью и возобновляемостью сырьевых запасов, относительно низкими затратами на транспортировку и, наконец, уникальными моторными свойствами, что открывает возможности его широкого применения как в современных автомобильных двигателях без их коренной перестройки, так и в принципиально новых транспортных энергоустановках с прямым преобразованием энергии типа электрохимических генераторов тока.

Проблема использования водорода в качестве топлива для автомобильных двигателей включает довольно обширный круг вопросов:

– разработку наиболее эффективных способов преобразования химической энергии водорода в энергию движения автомобиля;

– разработку безопасных и эффективных способов хранения водорода на борту автомобиля;

– решение ряда самостоятельных вопросов, прямо не связанных с автомобилем, но без учета которых идея перехода на водород неосуществима. Это проблемы получения водорода в необходимых количествах, его транспортировки и хранения, создания инфраструктуры, обеспечивающей эксплуатацию автомобильного транспорта на водороде.

Использование водорода в качестве моторного топлива для автомобилей может осуществляться по нескольким вариантам:

– применение самого водорода;

– применение водорода совместно с традиционными нефтяными топливами;

– использование водорода как топлива в топливных элементах.

Большое внимание уделяют непосредственному преобразованию химической энергии органического топлива в электрическую – созданию топливных элементов (ТЭ). Распространение получили низкотемпературные (t = 150°С) топливные элементы с жидким электролитом (концентрированные растворы серной или фосфорной кислот и щелочей КОН). Топливом в элементах служит водород, окислителем – кислород из воздуха. 

Образование электроэнергии в элементе – это процесс обмена электронами между горючим и окислителем с образованием нового соединения – продукта реакции (рис. 11.1).
Отличие реакции в элементе от реакции окисления при горении состоит в том, что в первом случае процессы протекают с точки зрения термодинамики обратимо, т.е. разность энергий электронов у исходных веществ и продуктов реакции непосредственно превращается в электроэнергию (упорядоченное движение электронов). При горении же химическая энергия переходит в энергию хаотического теплового движения атомов, молекул и их частей.

Основными преимуществами топливных элементов являются следующие:

– высокая эффективность прямого преобразования химической энергии топлива (водорода) и окислителя (кислорода) в электроэнергию (КПД = 50…70%);
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Рис. 11.1. Схема водородно-кислородного элемента: 1– катод;

2 – электролит; 3 – анод.
– высокие удельные массовые характеристики: 1,2…5 кг/кВт, в перспективе 0,8…1 кг/кВт;

– компактность (большая плотность тока): 2…5 л/кВт, в перспективе 0,6…1 л/кВт;

– низкая рабочая температура (до 100°С), что обеспечивает возможность быстрого запуска и быстрого достижения максимальной мощности ЭУ;

– способность к многократным перегрузкам по току;

– высокий уровень отработки, достигнутый при создании космических ЭУ в США и  России ( для щелочных ТЭ).

По типу электролита ТЭ можно классифицировать на щелочные, твердополимерные, фосфорнокислые, расплавкарбонатные и твердооксидные; по рабочей температуре – на низко-, средне- и высокотемпературные. 

Сравнительные характеристики различных типов топливных элементов приведены в табл. 11.1,  из которой видно, что для транспортных средств наилучшее сочетание параметров у ТЭ с щелочным электролитом (ЩТЭ) и ТЭ с твердополимерной мембраной (ТПМ).

Необходимо отметить, что использование электродов из палладия и металлов платиновой группы приводит к повышению удельных характеристик и увеличению ресурса топливных элементов. 

Вместе с тем как щелочные, так и ТЭ с ТПМ имеют определенные недостатки: для щелочных топливных элементов – дорогостоящие электроды, необходимость иметь пористую матрицу и при этом исключить смешивание газов, возможность утечек электролита и повышенная коррозия электродов, чувствительность к чистоте компонентов.

В настоящее время в мире активно разрабатываются твердополимерные топливные элементы на водороде. Считается, что они будут применяться в основном на автотранспорте. Пока их стоимость довольно высокая: 1 кВт установленной мощности в лучших образцах обходится в 3…5 тыс. долларов. Необходимо снизить стоимость 1 кВт до 100 долларов, чтобы сделать твердополимерные топливные элементы конкурентоспособными на транспорте. Что касается автономной энергетики, то для нее предназначаются в первую очередь твердооксидные топливные элементы. Вырабатываемый ими 1 кВт установленной мощности стоит сейчас 3 тыс. долларов, приемлемая для водородной энергетики стоимость (1 тыс. долларов) может быть вскоре достигнута.
Т а б л и ц а 11.1. Характеристики водородно-кислородных ТЭ

различных типов
	Параметр
	Водно-щелочной
	Твердо-полимерный
	Фосфорно-кислый
	Расплав-карбонат-ный
	Твердо-оксидный

	КПД производства электроэнергии, %:

реализованный 

перспективный
	50…65

70
	50…65

70
	40...55
60
	40…55

60 (70)
	40…50

55 (70)

	Рабочая температура, °С
	80…100
	40…100
	180…250
	600…800
	800…1000

	Плотность тока, А/см2
	>1
	>1
	<0,5
	<0,5
	<0,5

	Достигнутый ресурс, ч
	<20000
	>50000
	>60000
	<20000
	>50000


Топливный элемент – составная часть электрохимического генератора, который содержит еще системы кондиционирования, подготовки топлива, утилизации отходов и др. (рис. 11.2). Первичным топливом могут быть метан, пары метанола, керосина, синтез-газ и т.д. Коэффициенты полезного действия у генераторов с топливными элементами изменяются от 30% (двигатели внутреннего сгорания и газовые турбины) до 60…65% (энергоустановки с твердооксидными топливными элементами).Эксперты связывают «водородное будущее» автотранспорта, прежде всего, с топливными элементами. Водород и кислород соединяются в «ящике с мембраной» (так упрощенно можно представить топливный элемент) и получают водяной пар плюс электричество. В отличие от аккумуляторной батареи в ТЭ обеспечивается непрерывный подвод реагирующих компонентов (горючего и окислителя) в зону электрохимической реакции, что позволяет преодолеть основной недостаток классического электромобиля (при сохранении всех достоинств) – недостаточную энергоемкость  источника  энергии.  Удельная  энергоемкость  ТЭ  в 10 раз превышает этот параметр для лучших аккумуляторных батарей (~1000 Вт∙ч/кг вместо ~100 Вт∙ч/кг соответственно). При этом наблюдается полное отсутствие вредных выбросов, пробег определяется только запасом топлива на борту. Все это делает ТЭ, работающие на водороде и воздухе, наиболее привлекательным источником энергии, особенно для городского транспорта. Однако серийный выпуск и массовые продажи машин на топливных элементах долгое время будут сильно сдерживаться малым числом таких заправочных станций. Да и стоимость топливных элементов пока велика.
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Рис. 11.2. Схема электрохимического генератора.

Себестоимость автомобиля, оборудованного водородным двигателем, почти в 10 раз выше себестоимости автомобиля с классическим двигателем внутреннего сгорания. По прогнозам аналитиков к 2015 г. цена автомобилей с водородными топливными элементами сравняется с параметрами бензиновых машин. 
Скорее всего, широкое распространение автомобили на водородном топливе получат в период 2020 – 2050 гг. Полная замена автомобилей с двигателями внутреннего сгорания на автомобили с топливными элементами, возможно, произойдет не ранее конца нашего столетия.

В настоящее время автомобили на топливных элементах представляют на различных выставках больше как опытные образцы.

Для повышения экологической чистоты бензиновых ДВС и их экономичности до уровня дизельных двигателей было предложено использовать водород в качестве основного моторного топлива или как добавку к бензину.

Интерес ученых в области двигателестроения всегда привлекали своеобразные физико-химические свойства водорода, главным достоинством которых для ДВС является экологическая чистота рабочего процесса. Известный научно-технический опыт использования водорода в качестве топлива для ДВС показывает, что он совместим с существующей базовой конструкцией поршневого ДВС. При этом водород кардинально улучшает экологическую эксплуатационную характеристику и имеет широкую сырьевую базу. Организация рабочего процесса двигателя, работающего на водороде или с его добавкой к другим топливам, отличается своими особенностями и требует разработки новых способов топливоподачи.

Использование водорода в качестве топлива для ДВС представляет собой комплексную проблему, которая включает обширный круг вопросов: 

–возможность перевода на водород современных двигателей; 

–изучение рабочего процесса двигателей при работе на водороде; 

–определение оптимальных способов регулирования рабочего процесса, обеспечивающих минимальную токсичность и максимальную топливную экономичность; 

–разработку системы топливоподачи, обеспечивающую организацию эффективного рабочего процесса в цилиндрах ДВС; 

–разработку эффективных способов хранения водорода на борту транспорта; 

– обеспечение экологической эффективности применения водорода для ДВС; 

– возможность заправки и аккумулирования водорода для двигателей.

При сгорании водорода в двигателе образуется практически только вода, и в этом отношении двигатель на водородном топливе является наиболее экологически чистым. Также водород имеет высокие энергетические  свойства – низшая   теплота   сгорания   водорода  составляет 
120 МДж/кг (для бензина – 41…44 МДж/кг, для дизельного топлива – 42…43 МДж/кг).

При высокой массовой энергоплотности объемная энергоплотность водорода на 15…20% ниже по сравнению с бензином. С воздухом водород устойчиво воспламеняется в широком диапазоне концентраций вплоть до коэффициента избытка воздуха α=10, что обеспечивает нормальную работу двигателя на всех скоростных режимах в широком диапазоне изменения состава смеси от α=0,2 до α=5. Критическая степень сжатия при стехиометрическом водородно-воздушном составе смеси не превышает 4,7, что соответствует октановому числу по исследовательскому методу 46 единицам, в то время как при α=3,5 степень сжатия достигает 9,4 и октановое число равно 114. Таким образом, при достаточном обеднении смеси возможна бездетонационная работа водородного двигателя в широком диапазоне степеней сжатия.

Исследования в области применения водорода для ДВС отличаются широким спектром вариантов его использования для двигателей внешнего и внутреннего смесеобразования при использовании водорода в качестве присадки, частично замещая топливо водородом, и работе двигателя только на водороде.

Используют водород в двигателях, работающих на традиционном топливе нефтяного происхождения, а также в сочетании с альтернативным топливом. Например, со спиртами (этиловый, метиловый) или природным газом. Возможно использование водорода в сочетании с синтетическим топливом, мазутами и др.

Качественное влияние на рабочий процесс ДВС водорода определяется, прежде всего, его свойствами: он обладает более высокой диффузионной способностью, большей скоростью сгорания, широкими пределами воспламенения. Энергия воспламенения водорода на порядок меньше, чем у углеводородных топлив. Реальный рабочий цикл определяет более высокую степень совершенства рабочего процесса ДВС, лучшие показатели экономичности и токсичности. 

Кроме того, перевод на водород обычных ДВС  не только делает их более чистыми, но и повышает термический КПД и улучшает гибкость работы. Это происходит потому, что водород обладает намного более широким по сравнению с бензином диапазоном пропорций смешивания его с воздухом, при которых еще возможен поджог смеси, и сгорает водород полнее, даже вблизи стенок цилиндра, где в бензиновых двигателях обычно остается несгоревшая рабочая смесь. Водородно-воздушная смесь устойчиво воспламеняется в диапазоне концентраций от α=0,2 до α=10. Это обеспечивает возможность работы в широком диапазоне скоростных режимов при регулировании мощности качественным и количественным способами.

Значительный эффект по повышению КПД традиционных автомобильных двигателей, особенно в области малых нагрузок, дает переход на топливные смеси с большим избытком воздуха. При этом уникальные моторные свойства водорода позволяют даже при относительно небольших его добавках к бензовоздушной смеси реализовать такие степени обеднения смеси, которые недоступны любому другому способу.

Чтобы приспособить существующие конструкции поршневых и бензиновых ДВС и дизелей к работе на водороде как основном топливе, необходимы определенные изменения, в первую очередь, – конструкции топливоподающей системы. Известно, что применение внешнего смесеобразования приводит к уменьшению наполнения двигателя свежим окислителем, а значит и снижению мощности до 40% из-за низкой плотности и высокой летучести водорода. При использовании внутреннего смесеобразования картина меняется, энергоемкость заряда водородного дизеля может возрастать до 12% или быть обеспечена на уровне, соответствующем работе дизеля на традиционном углеводородном дизельном топливе. Особенности организации рабочего процесса водородного двигателя определяются свойствами водородно-воздушной смеси, а именно: пределами воспламенения, температурой и энергией воспламенения, скоростью распространения фронта пламени, расстоянием гашения пламени. 

Но в водородных двигателях внутреннего сгорания скорость распространения фронта пламени при сгорании водорода в 5…6 раз выше, чем при сгорании бензина. Это приводит к большим механическим и тепловым нагрузкам на детали кривошипно-шатунного механизма двигателя.

Для современных конструкций двигателей наиболее эффективно использование водорода в качестве добавки к бензиновоздушной смеси. При этом не требуется серьезных изменений в конструкции топливной системы и системы двигателя в целом. С другой стороны, добавка водорода в широких пределах активизирует рабочий процесс в двигателе.

Практически во всех известных исследованиях рабочего процесса водородного двигателя отмечается трудно контролируемое воспламенение водородно-воздушной смеси. Воздействия на преждевременное воспламенение путем подачи воды во впускной трубопровод или путем впрыска «холодного» водорода исследованы и дают положительные результаты.

Остаточные газы и горячие точки камеры сгорания интенсифицируют преждевременное воспламенение водородно-воздушной смеси. Это обстоятельство требует дополнительных мероприятий по предупреждению неконтролируемого воспламенения. В то же время низкая энергия воспламенения в широких пределах коэффициента избытка воздуха позволяет использовать существующие системы зажигания при переводе двигателей на водород.

Самовоспламенение водородно-воздушной смеси в цилиндре двигателя при степени сжатия, соответствующей дизелям, не происходит. Для самовоспламенения этой смеси необходимо обеспечить температуру конца сжатия не менее 1023 К. Возможно воспламенение воздушной смеси от запальной порции углеводородного топлива за счет увеличения температуры конца сжатия применением наддува или подогревом на впуске воздушного заряда.

Водород в качестве топлива для дизелей характеризуется большой скоростью распространения фронта пламени. Эта скорость может превышать 200 м/с и вызывать возникновение волны давления, перемещающейся в камере  сгорания со скоростью свыше 600 м/с. Высокая скорость сгорания водородно-воздушных смесей, с одной стороны, должна оказывать положительное влияние на повышение эффективности рабочего процесса, с другой стороны, этим предопределяются высокие значения максимального давления и температуры цикла, более высокая жесткость рабочего процесса водородного двигателя. Повышение максимального давления цикла влечет снижение моторесурса двигателя, а увеличение максимальной температуры приводит к интенсивному образованию окислов азота. Возможно снижение максимального давления за счет дефорсирования двигателя или сжигания водорода по мере его подачи в цилиндр на такте рабочего хода. Снижение эмиссии окислов азота до незначительного уровня возможно путем обеднения рабочей смеси или путем использования воды, подаваемой во впускной трубопровод. Так, при α >1,8 эмиссия окислов азота практически отсутствует. При подаче воды по массе в 8 раз больше, чем водорода, эмиссия окислов азота снижается в 8…10 раз. 

В дизелях, работающих всегда при избытке воздуха в смеси, содержание в продуктах сгорания окиси углерода и углеводородов незначительно ниже по сравнению с бензиновыми двигателями, а уровень содержания окислов азота сравнительно близок. Дизели выбрасывают значительное количество сажи, являющейся адсорбентом для полициклических ароматических углеводородов, часть которых обладает канцерогенными свойствами. Именно сажа оказывает большое влияние на общий уровень токсичности отработавших газов дизелей. 

Благодаря снижению содержания углеводородного топлива при работе на водороде состав отработавших газов существенно отличается от традиционного. Однако даже при работе на чистом водороде из-за выгорания углеводородных смазок, попадающих в камеру сгорания, наблюдается незначительное количество углеводородных соединений. При использовании углеводородных топлив для воспламенения рабочей смеси количество углеводородных соединений зависит от количества запального углеводородного топлива.

Исследования показывают, что при внутреннем смесеобразовании водородного двигателя продолжительность впрыска водорода оказывает влияние на его содержание в продуктах сгорания. Решение вопроса смесеобразования водородно-воздушной смеси для дизелей имеет значимое влияние на показатели водородного двигателя внутреннего смесеобразования.

Формирование рабочей смеси водородного дизеля должно обеспечивать гомогенность водородно-воздушного горючего тела. Этого можно достичь за счет оптимизации формы камеры сгорания и динамики развития струи водорода, подаваемого в цилиндр, с учетом движения свежего заряда воздуха в цилиндре.

Экспериментальные исследования по использованию водорода в качестве топлива для поршневого ДВС показывают, что существует проблема детонационного сгорания. При этом авторы определяют различные пределы детонационной стойкости водородно-воздушной смеси в связи с разной ее оценкой. Так, оценка по стуку в двигателе дает результаты, почти в два раза отличающиеся от оценки по амплитуде высокочастотных колебаний на линии сгорания индикаторной диаграммы.

Отдельные исследования показывают, что исчезновение стука наблюдается при степени сжатия 8, однако при этом колебания на линии сгорания имеются. Это значит, что оказывает влияние тепловое состояние двигателя, температура цикла в совокупности с качеством смесеобразования. Возможно использование антидетонационных свойств воды для исключения детонации водородного двигателя.

При использовании водорода для двигателей внешнего смесеобразования индикаторные и эффективные показатели ухудшаются. Чем больше процент добавки водорода, тем ниже индикаторный КПД и выше температура выпускных газов. Добавка водорода выше 30% от суммарного подведенного тепла при α=1,35 вызывает детонационное сгорание, сопровождающееся появлением стуков и резким падением мощности двигателя. Кроме того, увеличивается объем водорода в выпускных газах и повышается количество окислов азота, содержание окиси углерода и углеводородов снижается.

Подача 5% по массе пароводородной смеси на впуск дизеля позволяет улучшить параметры рабочего процесса и снизить дымность отработавших газов на 30%, а содержание окислов азота в 2,4 раза. Значительные добавки пароводородной смеси приводят к росту максимального давления цикла и скорости нарастания давления, т.е. снижается надежность дизеля.

В то же время, согласно исследованиям ряда специалистов, добавка 5% водорода уменьшает требования к октановому числу на 10%. Опытная эксплуатация автомобиля на бензиноводородной смеси показала, что индикаторный КПД двигателя с оптимальными добавками водорода увеличивается на 25%, эксплуатационный расход топлива уменьшается на 25…40%. При работе двигателя на холостом ходу практически исключается выброс токсичных веществ с отработавшими газами.Итак, рабочий процесс водородного двигателя включает: жесткость сгорания, детонацию, неконтролируемое воспламенение, эмиссию окислов азота, формирование водородно-воздушной смеси. Одновременно известные исследования предлагают мероприятия, обеспечивающие нормальную работу двигателя на водороде.

Обширный объем исследований возможности применения водорода в качестве топлива для ДВС обусловливает необходимость методического систематизированного анализа в зависимости от поставленной технической цели, ее граничных условий.Так, если целью является использование водорода в качестве основного топлива без потери мощности базового двигателя, то систематизация показывает целесообразность внутреннего смесеобразования при воспламенении горючей смеси от запальной порции углеводородного топлива. Исследования этого направления показывают улучшение экологических и экономических показателей дизеля.

Индикаторный   расход   топлива   в   этом   варианте   снижается   на 

0,25 МДж/(кВт∙ч) при 50%-ном замещении дизельного топлива водородом. Коэффициент избытка воздуха возрастает с 1,5 до 1,7, т.е. на частичных нагрузках смесь обедняется на 12%, а на номинальном режиме – на 15%. Это позволяет сохранить уровень окислов азота в отработавших газах и в два и более раза снизить содержание сажи на выпуске. В зависимости от нагрузки для обеспечения нормальной работы двигателя без стука целесообразно на впуск подавать воду в соотношении 1:1 к подаваемому водороду, особенно на режимах полной нагрузки и близким к ней.

Предлагаемые варианты предусматривают формирование водородно-воздушной смеси на такте сжатия в период после закрытия клапанов до подачи дизельного топлива. Газообразный водород, подаваемый в цилиндр клапан-форсункой, поступает через отверстие, расположенное под углом 20…25° к тангенциальному направлению вращения заряда, усиливает вихревое движение заряда и способствует гомогенизации водородно-воздушной смеси. Если вершина струи водорода достигает противоположной стенки камеры сгорания, а энергия вихревого движения заряда достаточна, чтобы распределить водород по окружности, то можно считать, что водородно-воздушная смесь гомофазная. Часть водорода направляется в зону струи углеводородного топлива, обеспечивая эффект торможения процесса сажеобразования.

Процесс конвертации дизеля на водород можно условно разделить на два основных, последовательно выполняемых этапа.

Первый включает: аккумулирование водорода в баллонах; приоритетное использование внутреннего смесеобразования и создание топливоподающей аппаратуры с подачей водорода на такте сжатия при давлении порядка 10 МПа; воспламенение горючей смеси от запальной порции углеводородного топлива; исследование процессов смесеобразования и управление ими; изучение термодинамических особенностей криогенного водорода как моторного топлива.

Второй включает: создание криогенной системы хранения водорода; разработку адекватной системы управления всеми процессами, связанными с использованием водорода на транспорте; организацию рабочего процесса при работе на чистом водороде с принудительным воспламенением от свечи; исследование возможности подачи водорода в цилиндр вариантными способами.

11.1.4. Экологические и экономические аспекты применения

водородного топлива

Отсутствие углерода в водородном топливе приводит к тому, что в отработавших газах практически отсутствуют оксиды углерода (СО и СО2) и несгоревшие углеводороды (СН). Незначительные количества  этих продуктов в отработавших газах обусловлены выгоранием смазочных материалов, попадающих в камеру сгорания. Выброс оксидов азота при стехиометрическом составе смеси за счет более высокой температуры горения водородно-воздушной смеси вдвое превышает выброс оксидов азота  бензинового двигателя. Обеднение  смеси приводит к быстрому снижению оксидов азота, а при α =1,8 они в отработавших газах практически отсутствуют. Единственное токсичное вещество, содержащееся в выхлопе водородного двигателя, – оксиды азота, также легко обезвреживается в каталитических нейтрализаторах. По этой причине водородное топливо для многих представляется идеальным инструментом для полного решения проблемы загрязнения окружающей среды.

Сегодня развитие водородной энергетики сдерживается экономическими соображениями. Стоимость киловатта установленной мощности (более 3…4 тыс. долларов) на порядок больше, чем в традиционной энергетике. Кроме того, цена водорода на порядок выше, чем обычного топлива. Тем не менее для всех очевидно, что цена обычного топлива будет расти, а энергии, произведенной водородными устройствами, – падать. Поэтому перспективы водородной энергетики вполне удовлетворительные.

11.2. Топлива на основе растительных масел
В связи с уменьшением запасов полезных ископаемых возрастает значение возобновляемых источников энергии, в частности топлив, получаемых из растительных масел.

В Европе наиболее перспективными считают топлива, получаемые из рапсового масла. США является ведущей страной, производящей соевое масло. В странах Азии имеются большие сырьевые ресурсы соевого и арахисового масел. Для России перспективным представляется использование подсолнечного масла.

В мировом сельском хозяйстве рапс занимает прочные позиции как одна из основных масличных культур. Ежегодное мировое производ-ство масличных культур составляет свыше 320 млн. тонн, причем ос-новная доля (около 180 млн. тонн, или 57%) приходится на сою. Вало-вой сбор семян рапса в 2001–2005 гг. составил 32…36 млн. тонн, что составляет 10…12% от мирового производства масличных культур.

Производство рапсового масла в мире в последние годы превысило 16 млн. тонн (2005 г.) и составило более 14,1% от мирового объема производства растительных масел. По данным ФАО, это 3-е место после пальмового (34,6 %) и соевого (34%) масел.

В 2001–2005 гг. посевы рапса составляли 22…26 млн. гектаров, или около 9…12% от общей площади посевов масличных культур в мире. Площади посевов рапса уступали только таким ведущим масличным культурам, как соя (29…33% от площади масличных культур) и хлопчатник (15…19%), и превосходили посевные площади подсолнечника (9…10%).

Биодизельное топливо уже довольно широко используется во многих странах Европы. Продолжаются исследования и расширяется практическое применение рапсового масла на технические цели, в основном на биотопливо.

В странах ЕС к середине 2006 г. планировалось выпускать 4 млн. тонн рапсового метилового эфира в год. В 2004 г. рост производства биотоплива составил 35% по сравнению с 2003 г. В 2004 г. биотоп-лива было произведено 1,85 млн. тонн, 80% которого – из рапсового масла. На эти цели пошло 30% всего урожая рапса. В 2005 г. потребление биотоплива составило 2% от всего автомо-бильного топлива, в 2010 г. планируется достичь 5,75%, или около 11 млн. тонн.

11.2.1. Получение растительного масла

Современные технологии извлечения масла основаны на механическом (прессование с подогревом) и химическом (экстракция растворами) процессах. После двукратного прессования в отжимках остается до 5% масла, экстракция позволяет удалить до 99%. Энергетический баланс при выработке растительного масла положительный. Только 26% от энергии, которая содержится в маслосеменах, расходуется на выращивание растений и переработку.

Для получения биодизельного топлива обычно используется рапсовое масло – оно самое дешевое из растительных. Но это горючее также можно делать из подсолнечного, кукурузного и любого другого масла- сырца. Технология производства биотоплива из рапса заключается в переработке маслосемян и получении масла, которое поступает в этерификационную установку. Для получения биотоплива (метилового эфира) к рапсовому маслу добавляется метанол в соотношении 9:1 и небольшое количество катализатора – щелочи. Процесс этерификации происходит в специальных колоннах при температуре 500…800°С. В результате химической реакции образуется метиловый эфир и глицерин. Полученный метиловый эфир имеет высокое цетановое число 56…58, что способствует лучшему воспламенению топлива. Это позволяет использовать его в дизельных двигателях без прочих стимулирующих воспламенение веществ. Благодаря такому свойству метиловый эфир, получаемый из растительных масел и жиров, и был назван биодизелем. Из каждой тонны рапса можно получить около 300 кг (30%) рапсового масла, а из него – порядка 270 кг биодизельного горючего.
11.2.2. Характеристики растительных масел

и их применение в ДВС

Непосредственно использование растительных масел в дизелях затруднено из-за различия физико-химических свойств растительных жиров и нефтяных топлив. Недостатками растительных топлив по сравнению с дизельными являются:

- высокая вязкость (в 2…10 раз выше);

- плохие низкотемпературные свойства;

- низкое цетановое число;

- высокая температура воспламенения;

- повышенная коксуемость;

- меньшая (на 7…10%) теплотворная способность из-за наличия кис-лородосодержащих соединений.

Теплота сгорания биодизельного топлива уступает этому показателю у дизельного – 37,2 МДж/кг против 42,5 МДж/кг (–10%). Поэтому мощность двигателя, работающего на биотопливе, снижается в среднем на 7%, а расход топлива повышается примерно на 5…8%.

 По этой причине масла используют в качестве топлива только после рафинирования либо в смеси с дизельным топливом или спиртами. Наиболее перспективно использование не самих растительных масел, а эфиров (в частности, метилового и диметилового эфира), получаемых из отходов производства масел. Эти эфиры отличаются от масел меньшей плотностью и вязкостью, более высоким цетановым числом, меньшей температурой воспламенения.

Положительными качествами топлив из растительных масел являются следующие: практически полная биоразлагаемость, низкая токсичность, малое содержание  серы (<0,007% против минерального дизтоплива <0,2%), меньшее количество выбросов СО2, хорошие смазочные характеристики, увеличение срока службы двигателя, высокая температура воспламенения.

Повышенная вязкость диметилового эфира (ДМЭ) приводит к увеличению дальнобойности топливного факела. В связи с этим уменьшается доля объемного смесеобразования, большая часть топлива будет попадать на стенки камеры сгорания. Кроме того, уменьшается угол рассеивания топливного факела, увеличивается средний диаметр капель. Рост поверхностного натяжения по отношению к дизельному топливу (ДТ) на 14% является причиной увеличения неоднородности распыливания топлива. В связи с ростом плотности ДМЭ по отношению к ДТ на 6% увеличивается максимальное давление перед форсункой, сдвигается в сторону увеличения действительный момент начала впрыскивания топлива. Из-за плохого смесеобразования и низкой теплотворной способности снижается мощность двигателя, из-за плохой испаряемости и низкого цетанового числа происходит ухудшение пусковых качеств и наблюдается повышенное нагарообразование, коксование и плохая фильтрация.

Структурные формулы углеводорода и эфира отличаются тем, что группа СН3 заменена группой СООСН3, что обусловливает отличие эфира по физико-химическим свойствам и, в частности, по теплотворной способности. Так как метиловый эфир (МЭР) является кислородосодержащим соединением, то низшая теплота сгорания эфиров несколько меньше, чем у дизельного топлива. Если в ДТ содержится около 0,4% кислорода, то в метиловом эфире, например, олеиновой кислоты − 10,8%, а в метиловом эфире эруковой кислоты − 9,1%. Поэтому из технического высокоэрукового рапсового масла можно получить эфиры с максимально возможной теплотворной способностью. Использование смесей рапсового масла с дизельным топливом ограничено из-за повышенной вязкости и коксуемости рапсового масла.

В то же время другие исследователи указывают на то, что перспективным альтернативным топливом ДВС является топливо, которое получают путем смешивания жидких углеводородных топлив и производных рапсового масла (РМ) − метиловых эфиров (МЭР). Добавление МЭР в ДТ в количестве до 50% не приводит к ухудшению эксплуатационных характеристик получаемого смесевого топлива (а в некоторых случаях улучшает их), и оно соответствует нормативным требованиям, предъявляемым в настоящее время к дизельным топливам. Исключением являются низкотемпературные характеристики получаемых смесей ДТ и МЭР (температуры фильтруемости, замерзания и т.п.). Для улучшения этих характеристик могут быть использованы практически все стандартные присадки для дизельного топлива, понижающие температуры фильтруемости и замерзания.  

Расход метилэфира на 12% выше, чем расход дизельного топлива, что связано с меньшей теплотворной способностью эфира. При работе на эфире увеличивается эмиссия альдегидов, но в целом дизель, работающий на эфире рапсового масла, отличается низкой суммарной токсичностью отработавших газов (ОГ).

Работа дизеля на растительных маслах обычно организуется при подаче в камеру сгорания запальной дозы дизельного топлива, т.е. при использовании двухтопливной системы топливоподачи. Установка двух форсунок значительно усложняет конструкцию блока цилиндров, поэтому целесообразно осуществлять подачу двух топлив одной форсункой. 

Настоящий синтез между экономической и экологической эффективностью представляет собой концепция модификации серийных двигателей с целью использования в качестве горючего натурального рапсового масла. Важнейшим фактором при этом является возможность использовать:

- в качестве горючего рапсовое масло, с одной стороны, и, если возникнет необходимость, – смеси с обычным дизельным топливом в любой концентрации;

- имеющуюся на рынке и широко использующуюся моторную технику. Это значит, что биогорючее можно использовать немедленно и без дорогостоящих новых разработок.

Применение натуральных масел в качестве горючего для дизелей требует из-за повышенной вязкости выполнения некоторых технических мероприятий, которые, с одной стороны, обеспечивают надежный транспорт растительного масла от бака для горючего к двигателю и, с другой стороны, – подготовку хорошо воспламеняемой горючевоздушной смеси для полного сжигания.

Модификация серийных дизельных двигателей в транспортных средствах, строительной технике, кораблях и дизельных агрегатах с целью использования натурального растительного масла (имеется в виду именно масло, а не биодизель) допускает применение обычного дизельного горючего в любой пропорции с растительным маслом.

Суть модификации состоит в следующем. Улучшение подвода горючего обеспечивается сменой серийно изготовленных топливопроводов на топливопроводы с большим внутренним диаметром. Далее перед смесителем дизеля устанавливается термостатически регулируемый фильтр-нагреватель для горючего, который при низких температурах нагревает растительное масло и тем самым снижает его вязкость. В камере-смесителе мотора устанавливается специальная свеча более высокой мощности, которая обеспечивает значительно лучшее распыливание растительного масла и смешивание его с воздушной смесью, несмотря на его высокую вязкость.

Модификация предусматривает использование добавочных фильтров, которые значительно замедляют старение масла и тем самым снижают до 90% образование отходов в виде использованных фильтров и масел. Применение этих фильтров и специальных качественных масел делает возможным замену масла через каждые 100000 км и в то же время позволяет значительно уменьшить износ двигателя. 

Модификация значительно удлиняет срок службы дизеля, позволяет снизить в два раза эксплуатационные расходы и до 75% затраты на техобслуживание, экономить до 5% горючего, сократить до 90% отходы, возникающие при замене использованного масла и фильтров. 

11.3. Использование этанола в качестве топлива
Этанол (этиловый спирт, метилкарбинол, винный спирт, часто просто «спирт») − C2H5OH или CH3−CH2−OH, второй представитель гомологического ряда одноатомных спиртов.

В настоящее время автомобильная и топливная экономика стимулирует развитие промышленного производства этанола из возобновляемых отходов лесоперерабатывающей и сельскохозяйственной отраслей, а также массовое внедрение двигателей внутреннего сгорания, работающих на смесях, содержащих более 50% этанола. 
11.3.1. Получение этанола

Этанол можно получать из различных технических культур. Выход этанола из некоторых культур представлен в табл. 11.2.

Т а б л и ц а 11.2.  Выход этанола из технических культур

	Культура
	Выход этанола из 1 т культуры, л/т

	Сахарный тростник
	70

	Маниок
	180

	Сладкое сорго
	86

	Сладкий картофель
	125

	Зерновые (кукуруза)
	370

	Плодовые
	160


Кроме того, этанол можно вырабатывать из соломы, как это делают в Канаде, из опилок − технология, прижившаяся в Швеции, из кукурузы, сахарной свеклы или тростника.

Существуют два способа получения этанола.

1. Известный с давних времен способ получения этанола − спиртовое брожение органических продуктов, содержащих сахар (свекла и т.п.). Аналогично выглядит переработка крахмала картофеля, риса, кукурузы, древесины под действием фермента зимазы. Реакция эта довольно сложная, ее схему можно выразить следующим уравнением:
                              C6H12O6 → 2C2H5OH + 2CO2.                             (11.4)

В результате брожения получается раствор, содержащий не более 20% этанола, так как в более концентрированных растворах дрожжи обычно гибнут. Полученный таким образом этанол нуждается в очистке и концентрировании, обычно путем дистилляции.

2. В промышленности, наряду с первым способом, используют гидратацию этилена, которую можно вести по двум схемам:

- прямая гидратация при температуре 300°C, давлении 7 МПа, в качестве катализатора применяют ортофосфорную кислоту, нанесенную на силикагель, активированный уголь или асбест:
                              CH2=CH2 + H2O → C2H5OH;                               (11.5)

- гидратация через стадию промежуточного эфира серной кислоты с последующим его гидролизом (при температуре 80…90°С и давлении 3,5 МПа):
CH2=CH2 + H2SO4 → CH3–CH2–OSO2OH (этилсерная кислота)

                CH3–CH2–OSO2OH + H2O → C2H5OH + H2SO4.             (11.6)

Эта реакция осложняется образованием диэтилового эфира.

Этиловый спирт можно получать из целлюлозы, которую предварительно гидролизуют. Образующуюся при этом глюкозу подвергают в дальнейшем спиртовому брожению. Полученный спирт называют гидролизным. 

В настоящее время осахариванию подвергают также другой полисахарид – целлюлозу (клетчатку), образующую главную массу древесины. Для этого целлюлозу подвергают гидролизу в присутствии кислот (например,  древесные  опилки  при  150…170oС  обрабатывают 0,1…5% серной кислотой под давлением 0,7…1,5 МПа). Полученный таким образом продукт также содержит глюкозу и сбраживается на спирт при помощи дрожжей. Из 5500 т сухих опилок (отходы лесопильного завода средней производительности за год) можно получить 790 т спирта (считая на 100%-ный). 

11.3.2. Характеристика этанола

Обезвоженный этанол – жидкость в  интервале температур от –117оС до +78оС с температурой воспламенения 423оС. 

Важная особенность этанола – способность выдерживать ударные нагрузки без взрыва, т.е. он обладает антидетонационными свойствами, из-за этого он гораздо предпочтительнее добавок из тетраэтилсвинца.

Превосходные свойства этанола как горючего обеспечивают двигателям 20%-ное увеличение мощности по сравнению с чистым бензином. Массовая плотность и теплотворная способность этанола ниже, чем бензина, соответственно теплота сгорания (24 МДж/м3) на 40% ниже, чем бензина (39 МДж/м3). Однако лучшее горение этанола компенсирует это уменьшение теплотворной способности. При этом двигатели потребляют примерно одинаковое количество газохола и бензина.

11.3.3. Применение этанола в ДВС

Топливный биоэтанол почти не содержит воды (его концентрация 99,8%). Поэтому в технологии используется дополнительное обезвоживание при помощи молекулярных сит.

Топливо из смеси бензина с этанолом уменьшает образование нагара и снижает количество вредных веществ в двигателе автомобиля, сохраняя двигатель чистым и обеспечивая оптимальную его работу.

В двигателях внутреннего сгорания может применяться 95%-ный и обезвоженный 100%-ный этанол. При сжигании 95%-ного этанола требуется некоторая модернизация карбюратора. Смесь бензина с 20…22% обезвоженного этанола, называемую газохолом, используют в обычных карбюраторных двигателях. Добавки спирта устраняют необходимость введения в бензин такого антидетонатора, как свинец. 

Этанол прекрасно горит, выдерживает ударные нагрузки без взрыва. Его октановое число равно 108 (по исследовательскому методу).

Этанол способствует снижению образования парниковых газов, выбросов котельных и автомобильных выхлопов, токсических веществ и аэрозолей в атмосферу. 
Это эквивалентно исчезновению 1 миллиона автомобилей с дорог каждый год (при текущем производстве в США 16 млрд. литров).

Использование 10% смесей этанола снижает выброс парниковых газов на 12…19% по сравнению с обычным бензином. Этанол снижает выброс оксида углерода (CO) на 30% (даже в новых автомобилях), твердых частиц – на 50%, уменьшает образование вторичной пыли, количество ароматических углеводородов в бензине. Токсичность выхлопа снижается на 21%.

В последнее время проведены экспериментальные исследования дизелей, работающих на диметиловом эфире (ДМЭ). Диметиловый эфир является простейшим эфиром, имеет формулу состава СН3ОСН3 и может быть получен из любого углеводородного сырья. При нормальных атмосферных условиях диметиловый эфир находится в газообразном состоянии, но сжижается уже при давлении 0,5 МПа. Этот эфир имеет сравнительно высокое цетановое число (55), но отличается от стандартного дизельного топлива низкой вязкостью. При его впрыскивании в цилиндр с помощью штатной системы топливоподачи необходимо предусмотреть смазку плунжерных пар ТНВД. Диметиловый эфир не токсичен и не загрязняет окружающую среду. Из-за большой доли кислорода в молекуле ДМЭ (около 35%) при его сгорании не образуется сажа, монооксид углерода и другие продукты неполного сгорания. По этой же причине ДМЭ имеет низкую теплоту сгорания, что уменьшает температуру в камере сгорания и выброс окислов азота, но при этом снижается мощность двигателя.

11.4. Биогаз
Смесь метана и диоксида углерода при наличии небольшого количества других газов называют биогазом. Его состав следующий: 55…80% СН4, 15…40% СО2, 0–1% H2S, 0…1% N2, 0…1% Н2. Теплота сгорания в зависимости от состава меняется в широких пределах 21...27 МДж/м3.

Биогаз используют в качестве топлива для производства электроэнергии, тепла или пара либо в качестве автомобильного топлива. Особый интерес к метановому брожению, или анаэробной переработке отходов, вызван во всем мире не только из-за возможности получения дешевого и высококачественного топлива, но и из-за распада органических веществ отходов до 30–40%, т.е. существенной очистки с одновременным дезодорированием (уничтожения запахов) и полной ликвидации при термофильном режиме патогенной микрофлоры, яиц гельминтов и семян сорняков.

11.4.1. Получение биогаза

Практически метановому брожению могут быть подвергнуты органические отходы любой влажности – от 30 до 90% (отходы жизнедеятельности животных, силос, солома, зерно, подстилка для скота, пищевые и другие отходы ферм, твердые бытовые отходы, отходы предприятий, перерабатывающих сельскохозяйственную продукцию). Но совершенно очевидно, что конструкции реакторов и технологии будут существенно различаться. Для брожения жидких (85…98% влажности) отходов используются цилиндрические (вертикальные и горизонтальные) емкости. В таких реакторах процесс может происходить непрерывно или полупериодически.

Отходы, содержащие 75…80% влажности, подвергаются брожению в установках батарейного типа, процесс осуществляется периодически, т. е. реактор загружается целиком сырьем данной влажности, обсеме-няется необходимой микрофлорой и по окончании брожения полностью освобождается. В табл. 11.3 указано количество биогаза, которое можно получить из 1 т органического субстрата – сухого вещества.

Т а б л и ц а  11.3. Выход биогаза из 1 т органического субстрата

	          Наименование субстрата
	        Выход биогаза, м3

	Отходы крупного рогатого скота
	             260…350

	Отходы свиноводства
	             400…500

	Птичий помет
	             460…660

	Твердые бытовые отходы
	             300…400


При оптимальных условиях сбраживания из 1 т сухого вещества навоза можно получить 350 м3 биогаза, в пересчете на одну голову крупного рогатого  скота – 2,5 м3/сут ([image: image659.wmf]»

900 м3 в год). По теплоте 1 м3  биогаза эквивалентен 4 кВт∙ч электроэнергии, 0,6 кг керосина, 1,5 кг каменного угля, 3,5 кг дров, 0,4 м3 бутана и 12 кг навозных брикетов. Рассчитав эквивалент получаемого по данной технологии биогаза к традиционному моторному топливу, можно констатировать достаточно парадоксальный на первый взгляд факт: одна корова, кроме молока, дает еще около 700 л бензина в год. Таким образом, из 1 т куриного помета можно получить моторное топливо, эквивалентное 800 л бензина. Для пересчета количества биогаза, получаемого на птицеводческих и животноводческих комплексах, можно пользоваться следующими условными единицами: 1 корова = 4 свиньи = 250 кур.

Производство биогаза с помощью анаэробного сбраживания происходит в три стадии: гидролизная, кислотная и метановая. На стадии гидролиза (осахаривания) происходит разложение очень больших молекул на маленькие, простые молекулы, которые способны пройти через бактериальные мембраны.

Реакция имеет следующий вид: 

                         n (С0 Н10 О5) + Н2 О  →    n(С0Н12О0).                   (11.7)

                         (глюкоза, целлюлоза)        (глюкоза)

В течение кислотной стадии сложные молекулы типа протеина, жиров, спиртов, глюкозы превращаются кислотообразующими бактериями в органические кислоты (молочную кислоту), СО2, Н2, NH3 и т.д. по схеме 
             С0Н10О6 + Н2О    →      СН3СН(ОН)СООН.                 (11.8)

(жирные кислоты, протеины,         (молочная кислота)

спирты и глюкоза)

На метановой стадии Н2 и СО2 образуют некоторое количество метана, а ферментация кислот и спиртов дает еще больше метана:

                              4Н2 + СО2 → 2 Н2 О + СН4,                              (11.9)

                 СН3СН2ОН + СО2 → СН3СООН + СН4,                (11.10)

                               СН3СООН → СО2 + СН4,                             (11.11)

  СН3СН2СН2СООН + Н2О + СО2 → СН3СООН + СН4.       (11.12)

На биогазовых установках все три стадии протекают одновременно, и если какая-либо из них доминирует, то производство метана значительно затрудняется. При сильной кислотности метанобразующие бактерии не функционируют, поэтому рекомендуется поддерживать слабощелочную среду (рН = 6,8…7,2).

Для реализации контролируемого анаэробного сбраживания созда-ны биоэнергетические установки различного объема для применения в условиях индивидуальных хозяйств, где содержатся 2…6 голов крупного рогатого скота, или крупных животноводческих комплексов и птицефабрик. Технологическая схема одной из таких установок приведена на рис. 11.3.

Отходы содержания животных (птицы) поступают  с фермы 1 в накопитель 2. Из него исходное сырье с помощью погружного насоса 3 подается на отделитель грубых включений 4, а затем насосом-дозато-ром 5 в метантенк 6. Периодичность работы дозатора 5 определяется программным устройством. Метантенк 6 оборудован системой подогрева поступающей биомассы и поддержания необходимого температурного режима метановой генерации. В генераторе биогаза имеются перемешивающие устройства, а также система принудительного отвода биогаза и выгрузки переработанной биомассы.
В метангенераторе под действием анаэробных микроорганизмов происходит сбраживание исходного субстрата без доступа воздуха. Результатом этого процесса является биогаз и обеззараженные жидкие органические удобрения без неприятного запаха. При этом семена сорных растений теряют всхожесть.

Жидкие органические удобрения удаляются из метантенка через гидрозатвор 7 и могут быть сразу же использованы для внутрипочвенного внесения либо подаваться на очистку в систему биопрудов, где выращиваются рачки и рыба. 
Для получения твердых удобрений, более удобных для хранения и транспортировки, сброженная масса поступает в концентратор-смеситель 8, где доводится до пастообразного состояния при смешивании с сорбентом – опилками, торфом и др. Твердые удобрения можно получить также путем отгонки на центрифуге.
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Рис. 11.3. Схема биогазовой установки: 1 – ферма; 2 – накопитель; 3 – насос; 4 – отделитель грубых включений; 5 – насос-дозатор; 6 – метантенк; 7 – гидрозатвор; 8 – смеситель; 9 – блок-контейнер; 10 – газгольдер.
Выработанный биогаз собирается в газгольдере 10. Частично он расходуется на собственные нужды установки (до 30%), поступая в блок-контейнер 9, где размещены котел для подогрева воды, насос, средства контроля и автоматики. Остальной биогаз используется другими потребителями на бытовые и энергетические нужды.

11.4.2. Применение биогаза в ДВС

Получаемый из навоза и помета биогаз, как правило, содержит 60…70 % метана, 30…35 % углекислого газа, 2…3 % азота, 1…2 % водорода и до 1 % кислорода. Теплота биогаза сгорания составляет не более 20…22 МДж/м3, поэтому он может быть использован в качестве топлива только для систем теплоснабжения. В качестве моторного топлива для ДВС целесообразно использовать не биогаз, а получаемый из него биометан. Для этого из первого удаляют СО2 и другие примеси, после чего газ имеет практически однородный состав с содержанием 96…98% СН4. Наиболее распространенный метод очистки биогаза от двуокиси углерода – промывка через жидкие поглотители (например, воду), вымораживание, адсорбция при низких температурах или с использованием композитных абсорбентов и т. д.
Биометан, как и другие газовые топлива, имеет низкую объемную концентрацию энергии, поэтому в качестве моторного топлива он может применяться в сжатом (до 20…40 МПа) или сжиженном состоянии.

Биометан по сравнению с нефтяными моторными топливами имеет более высокую детонационную стойкость, что позволяет снижать концентрацию вредных веществ в отработанных газах ДВС (оксида углерода в 5…10 раз, углеводородов в 3 раза, окислов азота в 1,5…2,5 раза, ПАУ в 10 раз, дымности в 8…10 раз) и уменьшать количество отложений в двигателе. Ввиду отсутствия жидкой фазы масляная пленка с цилиндров двигателя не смывается, изнашивание деталей цилиндропоршневой группы уменьшается в 2 раза, возрастает надежность двигателя.

Однако применение сжатого биометана на мобильной сельскохозяйственной технике затруднено из-за массогабаритных показателей топливных систем, сложности размещения баллонов на тракторах без ухудшения их агротехнических показателей, невозможности обеспечения необходимым запасом моторного топлива при проведении по-севных и уборочных работ. Для тракторной техники расход биометана составляет 4…5 кг/ч, а баллон содержит всего 4,3 кг газа, т.е. трактор с четырьмя баллонами сможет проработать не более 3…4 ч.

Применение сжиженного биометана (СБМ) позволяет уменьшить массу  топливной  системы  в  3…4 раза, а ее объем – в 2…3 раза по сравнению со сжатым биометаном. СБМ во многом соответствует сжиженному природному газу (СПГ), прежде всего по содержанию метана (95…98% общего объема). Сжиженный биометан – криогенная жидкость с температурой кипения –162оС. Регазификация 1 м3 СБМ дает 600 нм3 биометана при атмосферном давлении. Сжиженный биометан как моторное топливо для ДВС имеет высокую теплоту сгорания (50…55 МДж/кг) и октановое число (110), что превышает аналогичные характеристики бензина (44 МДж/кг и 72…85). Газобаллонное оборудование автомобилей, работающих на сжиженных биометане и природном газе, полностью идентично.

Принципиальные различия между СБМ и СПГ заключаются в сырьевых источниках: СПГ получают путем сжижения природного газа, СБМ – биогаза (продукта метанового брожения органических веществ растительного и животного происхождения). Таким образом, СБМ – один из немногих видов моторных топлив, которое может быть получено из местного сырья в каждом селе или фермерском хозяйстве.

Для использования СБМ в качестве моторного топлива на автомобиле или тракторе устанавливается криогенная емкость (до 150 л) с соответствующей арматурой (их масса не более 170 кг). Сжиженный биометан подается из емкости в испаритель-змеевик, навитый на выхлопную трубу двигателя или расположенный в системе его охлаждения. Внешней теплотой осуществляется испарение сжиженного биометана, который поступает в смеситель, а оттуда, в виде метановоздушной смеси, – в цилиндр двигателя. Расчеты показывают, что при среднем расходе для трактора около 5 кг/ч СБМ в баке объемом 150 л хватит на 12 ч бесперебойной работы. Для грузового автомобиля ЗИЛ-138А пробег на одной заправке СБМ увеличится в 1,8…2 раза, а суммарная масса оборудования и топлива уменьшится на 600 кг по сравнению с автомобилем, работающим на сжатом биометане.

11.4.3. Технологии сжижения газообразного биометана

В современных экономических условиях только появление сравнительно дешевого способа производства сжиженного биометана может сделать конкурентоспособным этот вид топлива. Анализ показывает, что эффективно сжижать биометан низкого давления можно в ожижителях, действующих по принципу внешнего охлаждения, с использованием рефрижераторов любого типа, обеспечивающих понижение температуры вплоть до нормальной, для конденсации ожижаемого газа.

Одна из наиболее перспективных технологий получения СБМ – стирлинг-технология, разработанная в Военном инженерно-косми-ческом университете для сжижения метаносодержащих газов (природного и аэрационного газов, угольного метана и т. д.). Технология основана на использовании криогенных газовых машин (КГМ) Стирлинга – криогенераторов, работающих на принципе только внешнего охлаждения и предназначенных для ожижения газов, температура конденсации которых не ниже 70 К.

Данные машины сочетают в одном агрегате компрессор, детандер и теплообменные устройства, процесс ожижения в которых идет при атмосферном давлении, что позволяет делать установки по сжижению газообразного биометана компактными и простыми в обслуживании. Биометан не подвергается сжатию и не вступает в контакт с движущимися частями машины и смазкой, поэтому сжиженный биометан полностью соответствует требованиям ТУ 51-03-03–85 и ГОСТ 27.577–87 на моторное топливо. КГС Стирлинга позволяет сжи​жать 100 % подаваемого газа низкого давления, при этом эффективность цикла сжижения в 2…2,5 раза выше, чем у установок на основе традиционных дроссельных и детандерных циклов.

Таким образом, сжиженный биометан, получаемый из местного сырья (канализационного газа, бытовых отходов, навоза, куриного помета и т.п.),  самое дешевое и экологически чистое моторное топливо с очень быстро окупающимися затратами, которое можно использовать в ДВС вместо бензина и дизельного топлива.

Следует отметить, что газобаллонное оборудование автомобиля, работающего на сжиженном биометане, полностью соответствует оборудованию двигателя, работающего на сжиженном природном газе. Это позволяет в случае необходимости проводить равноправную замену сжиженного биометана на сжиженный природный газ и наоборот, что обеспечивает создание в короткие сроки единой инфраструктуры производства и заправки автотракторной техники альтернативными видами моторного топлива – сжиженным природным газом и сжиженным биометаном.

Таким образом, биогазовая переработка любых органических отходов позволяет решать энергетические задачи, создавая удобный вид топлива, улучшает экологию при ликвидации отходов, вносит положительный эффект в виде удобрений в сельскохозяйственное производство, помогает в решении некоторых социальных проблем улучшением условий труда и быта.
12. ТОКСИЧНОСТЬ ОТРАБОТАВШИХ ГАЗОВ
ДВИГАТЕЛЕЙ
12.1. Общие положения
Рост парка автомобильных двигателей, увеличение единичных мощностей и расширение сферы их применения приводит к загрязнению атмосферы токсичными веществами отработавших газов (ОГ) ДВС, увеличению их вредного воздействия.

В развитых странах мира в результате соответствующих законодательных ограничений за последние 10...15 лет наблюдается устойчивая тенденция снижения выбросов вредных веществ с ОГ автомобилей.

Выпускаемые промышленностью новые автомобили и трактора становятся «чище», а их топливная экономичность заметно улучшается.

Снижение токсичности всех новых тракторов и автомобилей должно быть таким, чтобы обеспечить снижение вредных выбросов по всем действующим нормам.

Двигатели загрязняют атмосферу вредными веществами, выбрасываемыми с отработавшими газами (более 95%), картерными газами и топливными испарениями.
Так как рабочий процесс ДВС осуществляется по разомкнутому циклу, то выброс в окружающую среду ОГ является неотъемлемым условием их работы. При идеальном сгорании стехиометрической смеси углеводородного топлива с воздухом в продуктах сгорания должны присутствовать только нетоксичные компоненты N2, CO2 и H2O. В реальных же условиях ОГ содержат продукты неполного сгорания и представляют собой аэрозоль сложного состава, содержащую более 1000 компонентов. Основной массовый их состав – это нетоксичные элементы, но наряду с ними присутствуют и некоторые токсичные вещества. К таким веществам ОГ ДВС относятся: оксиды азота (NOx), сажа (C), альдегиды (RCHO), оксиды углерода (CO), углеводороды (CnHm), в том числе канцерогенные полициклические ароматические углеводороды (ПАУ), оксиды серы и др.
При сгорании в ДВС 1 кг бензина при средних режимах работы выделяется примерно 300…310 г токсичных компонентов (225 г оксидов углерода, 55 г  окислов азота, 1…1,5 г сажи и др.). При  сгорании 1 кг дизельного топлива выделяется около 80…100 г токсичных компонентов (20…30 г окиси углерода, 20…40 г оксидов азота, 4…10 г углеводородов, 10…30 г оксидов серы, 0,8…1,0 г альдегидов, 3…5 г сажи и др.).
Сущность явления токсичности определяется количественной характеристикой взаимоотношений между химическими компонентами внешней среды и организмом человека. Токсичность веществ – это степень  их несовместимости с жизнью организма. Опасность вещества заключается в вероятности возникновения и развития отравления в реальных условиях.

Доказано, что продукты сгорания топлива накапливаются в воде, растениях, на сооружениях, в почве. В воздухе они могут превращаться в другие, белее токсичные, чем исходные продукты.

При высоком содержании в малоподвижной и влажной атмосфере NО2, О3 и СnНm возникает туман коричневого цвета, который получил название «смог». Смог является смесью жидких и газообразных компонентов, он раздражает глаза и слизистые оболочки, ухудшает видимость на дорогах.

Рассмотрим воздействие отдельных компонентов ОГ на человека.
Оксиды азота (NOх). Из известных 10 различных по составу оксидов 95…98% приходится на NО, 2…5% – на NO2. Оксид азота – бесцветный газ, очень плохо растворяющийся в воде, окисляется до NO2 – газа красновато-бурого цвета с характерным запахом (плотность по воздуху 1,58). Оксиды азота, взаимодействуя с парами воды в воздухе, образуют азотную кислоту, разрушающую легочную ткань и вызывающую хронические заболевания. Концентрация NOх в воздухе, равная 0,0001…0,0003%, воспринимается по запаху, 0,0013% – раздражает слизистую оболочку носа и глаз, 0,004…0,008% – приводит к отеку легких. Оксиды азота вызывают необратимые изменения в сердечно-сосудистой и нервной системах, в соединении с углеводородами образуют токсичные нитроолефины. Воздействие NOх на организм человека ничем не нейтрализуется.
Окись углерода СО. Бесцветный газ без запаха и вкуса, очень плохо растворим в воде, плотность по воздуху – 0,97, горюч, с воздухом образует взрывчатые смеси, значительно активнее кислорода в соединении с гемоглобином крови (более чем в 200 раз). Вытесняя кислород из крови, нарушает его перенос от легких к тканям. При этом наступает кислородное голодание, удушье. Если концентрация СО мала, то появляются субъективные ощущения: голова становится «тяжелой», сильная боль во лбу, висках, в глазах – «туман», в висках – ощущение пульсации. В дальнейшем появляется головокружение, шум в ушах, чувство слабости, сонливость, рвота, учащается пульс и наступает потеря сознания.
Воздействие СО зависит от ее концентрации в воздухе: при концентрации 0,01% при длительном пребывании наступает хроническое отравление; 0,05% – слабое отравление через 1 ч; 1% – потеря сознания через несколько вдохов. Следует особое внимание уделять концентрации около 0,01%, характерной для работы водителей в помещениях с ограниченным воздухообменом.
Углеводороды CnHm. Многочисленная группа соединений, из которых наибольшую опасность представляют канцерогенные ПАУ, включая бенз(()пирен (БП) C20H12. Ароматические углеводороды обладают сильными отравляющими свойствами, воздействуют на процессы кроветворения, нарушают деятельность центральной нервной и мышечной систем. Некоторые ПАУ относятся к так называемым канцерогенным веществам, они не выводятся из организма человека, а со временем накапливаются в нем, способствуя образованию злокачественных опухолей.

Альдегиды (формальдегид, акролеин) вредно действуют на нервную систему и органы дыхания человека. Сильное раздражение слизистых оболочек носа и глаз наступает при концентрации формальдегида 0,18%. Акролеин более ядовит и уже при концентрации 0,002% вызывает сильное раздражение слизистых оболочек.
Бенз(()пирен – кристаллическое вещество, сходное с нафталином. Непосредственный контакт канцерогенных веществ с живой тканью при постепенном накапливании до критических концентраций приводит к образованию злокачественных опухолей.
Сажа (С). Представляет собой твердый продукт, состоящий в основном из углерода. Кроме углерода в саже содержится 1…3% (по массе) водорода.

Частицы сажи засоряют дыхательные пути, вызывают хронические заболевания носоглотки и легких. Относительно крупные частицы сажи размером более 10 мкм задерживаются в верхних дыхательных путях и легко выводятся из организма, мелкие (0,1…10,0 мкм) оседают в легких и вызывают аллергию дыхательных путей. Но главные токсичные свойства сажи обусловлены не углеродом, а присутствием на ней адсорбированных канцерогенных ПАУ.
Установлено, что в кабинах автомобилей концентрация вредных веществ может в несколько раз превышать предельно допустимые нормы и отрицательно влиять на здоровье работающих. 

До недавнего времени считалось, что бензиновые двигатели более токсичны, чем дизельные, однако применение неэтилированных бензинов и микропроцессорной техники, регулирующей подачу топлива, позволило значительно снизить выброс токсичных веществ и повысить их экономичность.

Оксиды азота. Если температура в цилиндре превышает 1500 К, то азот и кислород воздуха вступают в химическое взаимодействие по цепному механизму:

         N2 + O ( NO + N – 316 кДж/(кмоль);                                (12.1)

         N + O2 ( NO + О + 136 кДж/(кмоль).                                (12.2)

Определяющей является верхняя реакция, скорость которой зависит от концентрации атомарного кислорода. При сгорании в цилиндрах ДВС образуется главным образом оксид азота NO.

В двигателе с искровым зажиганием окисление азота и образование NO происходит за фронтом пламени в зоне продуктов сгорания, где в результате «Махе-эффекта» достигаются наивысшие температуры. Продукты сгорания первых порций смеси, расположенных вблизи свечи зажигания, подвергаются адиабатному сжатию в результате повышения давления при сгорании остальной массы смеси, вследствие этого в начальной зоне горения имеют место повышенные значения температуры по сравнению с их значениями в остальной массе заряда. Это различие температур в камере сгорания двигателя с искровым зажиганием называется «Махе-эффектом». Образование NO сильно возрастает с ростом температуры газов и концентрации кислорода.

При сгорании в дизеле образование NO определяется локальным составом смеси и температурой. Наибольшее количество NO образуется в тех зонах заряда дизеля, которые сгорают первыми и имеют наибольшее время пребывания при температуре выше 2200 К.

С другой стороны, выход NO зависит от скорости охлаждения продуктов сгорания. Установлено, что при ( > 1 в процессе расширения, когда температура газов в цилиндре уменьшается, концентрация оксида азота не снижается до равновесной, а остается на уровне максимальной, т.е. имеет место так называемая «закалка». При работе двигателя с искровым зажиганием при ( < 1 «закалка» не наблюдается. Поэтому при работе на бедных смесях выход NO определяется максимальной температурой, т.е. кинетикой образования оксида азота. При (( 1 образование NO практически перестает зависеть от максимальной температуры и определяется кинетикой разложения. Вне цилиндра двигателя (в выпускной системе и  атмосфере) NO окисляется до NO2 (диоксид азота), токсичность которого значительно выше.

Оксид углерода. Образуется во время сгорания при недостатке кислорода, в ходе холоднопламенных реакций в дизелях или при диссоциации СО2 (главным образом в двигателях с искровым зажиганием). Так как при нормальной эксплуатации концентрация СО в дизелях невелика (не более 0,1…0,2%), то более характерно образование и сгорание СО в карбюраторном двигателе.
В двигателях с искровым зажиганием основное влияние на образование СО оказывает состав смеси: чем она богаче, тем выше концентрация СО.

Значительное количество СО образуется в режимах холостого хода и максимальной мощности, когда коэффициент избытка воздуха находится в пределах 0,5…0,9.

Углеводороды. Состоят из исходных или распавшихся молекул топлива, которые не принимали участия в сгорании. Углеводороды появляются в ОГ вследствие гашения пламени вблизи относительно холодных стенок камеры сгорания, в «защемленных» объемах, находящихся в вытеснителях и в зазоре между поршнем и цилиндром над верхним компрессионным кольцом.

В дизелях углеводороды образуются в переобогащенных зонах, где происходит пиролиз молекул топлива (распад молекул топлива под действием высоких температур при отсутствии химических реагентов). Если в процессе расширения в эти зоны не поступит достаточное количество кислорода, то СnНm окажется в составе ОГ. Углеводороды могут выбрасываться в атмосферу вследствие пропусков воспламенения, негерметичности выпускного клапана или системы вентиляции картера, а также из-за испарения бензина в топливном баке и карбюраторе.

В ряде работ утверждается, что значительная часть СnНm выбрасывается в результате того, что на тактах впуска и сжатия горючей смеси пары топлива поглощаются масляной пленкой на стенках цилиндра (абсорбция). На такте расширения парциальное давление паров топлива в заряде снижается практически до нуля и происходит их выделение из пленки (десорбция). Аналогичный эффект вызывается также нагаром на поверхности камеры сгорания.

Количество различных индивидуальных углеводородов, входящих в эту группу токсичных веществ, превышает 200. В тех концентрациях, в которых углеводороды содержатся в воздухе даже в зонах с самым интенсивным движением автотранспорта, они не приносят значительного вреда здоровью человека, однако могут вызывать реакции, которые ведут к образованию соединений, вредных даже при незначительной концентрации. Так, углеводороды под действием солнечных лучей могут взаимодействовать с оксидами азота, образуя биологически активные вещества, которые раздражающе действуют на органы дыхательных путей и вызывают появление так называемого смога.

Особую опасность представляют выбросы бензола, толуола, ПАУ и, в первую очередь, бенз(()пирена. Эта группа высокотоксичных веществ образуется в результате пиролиза (разложения) легких и средних фракций топлива при температуре 600…700 К. Такие условия возникают во время рабочего хода в цилиндре вблизи его холодных поверхностей при наличии там несгоревших углеводородов. Количество ПАУ в ОГ тем больше, чем выше концентрация в топливе бензола.

Сажа. Образуется при температуре выше 1500 К в результате объемного процесса термического разложения (пиролиза) топлива при сильном недостатке кислорода. Формально реакция пиролиза выражается уравнением:

                           CnHm ( nC+1/2mH2.                                             (12.3)

Начало образования сажи имеет место при (, меньшем 0,3…0,7, и зависит от температуры и давления газов, а также от вида топлива. При одинаковом количестве атомов углерода по степени увеличения склонности к образованию сажи углеводороды располагаются следующим образом: парафины, олефины, ароматики.

При сгорании в двигателях с искровым зажиганием концентрационные пределы воспламенения смеси не совпадают с указанными пределами начала образования сажи. Поэтому содержание сажи в ОГ двигателей с искровым зажиганием незначительно.

В дизелях вследствие неоднородности состава смеси в цилиндрах преобладает так называемое диффузионное сгорание, при котором скорость горения в основном лимитируется не скоростью химических реакций, а скоростью смешения (диффузии) паров топлива в воздухе. В результате этого в цилиндре дизеля имеют место зоны с богатой, стехиометрической, и бедной смесью.

При диффузионном сгорании в дизелях к зонам пламени (( = 1,0) с высокой температурой примыкают зоны с богатой смесью, где при диффузионном догорании и малом доступе кислорода создаются благоприятные для пиролиза условия. Большая часть частиц сажи имеет размеры 0,4…5 мкм. Концентрация частиц сажи в ОГ зависит и от выгорания ее в процессе расширения, когда к частицам поступает кислород. Таким образом, выброс сажи из цилиндра дизеля зависит как от ее образования при диффузионном сгорании, так и от выгорания в процессе расширения. Наличие сажи в ОГ обусловливает черный дым на выпуске. Сажа представляет собой механический загрязнитель носоглотки и легких. Однако большая опасность связана со свойством сажи накапливать (адсорбировать) на поверхности своих частиц канцерогенные вещества и служить их переносчиком.

Сажа – не единственное твердое вещество, содержащееся в ОГ. Другие твердые вещества образуются из содержащейся в дизтопливе серы, а также в виде аэрозолей масла и несгоревшего топлива. Кроме того, в ОГ могут находиться продукты износа цилиндра. Все вещества, которые оседают на специальном фильтре при прохождении через него ОГ, получили общее название – «частицы».

Содержание в ОГ продуктов неполного сгорания (СО, СnНm и сажи) нежелательно не только из-за их токсичности, но и потому, что при неполном сгорании топлива недовыделяется часть теплоты, что приводит к ухудшению экономических показателей двигателя.

Для контроля содержания в ОГ вредных компонентов выпускаются анализаторы, основанные на оптических методах анализа. Принцип их действия заключается в избирательном поглощении компонентами отработавших газов лучистой радиации в инфракрасной, ультрафиолетовой или видимой областях спектра. Концентрация компонента определяется пропорционально степени поглощения лучистой радиации.
Для определения содержания в ОГ оксидов азота, оксида углерода и углеводородов выпускаются газоанализаторы ГИАМ-27-02(04), ГАИ-1, ГЛ-1121, основанные на прямом поглощении инфракрасного (ИК) излучения пробой исследуемого газа. Трубка пробозаборника устанавливается в выхлопную трубу автомобиля с прогретым двигателем. Отработавшие газы просасываются через фильтры и поступают в рабочую кювету оптического блока.
Для непрерывного измерения уровня концентрации СО, СО2, CnHm, NOx в отработавших газах выпускаются газоаналитические системы АСГА-Т, «ENERAC-2000».
Разработано несколько методов определения дымности ОГ, которые основаны на степени поглощения светового потока столбом газа заданной длины (СИДА-107, «Атлас», «Хартридж», «Вольво») либо фильтрации определенного объема ОГ с последующим определением степени отражения света поверхностью фильтра, покрытого сажей (ИД-1, «Бош», «ENERAC-2000»).
Для определения частиц при сертификационных испытаниях применяется так называемый разбавительный туннель.

Отработавшие газы из дизеля направляются в туннель, одна сторона которого через воздушный фильтр связана с атмосферой, а другая подсоединена к пробоотборнику постоянного объема. Разбавление ОГ воздухом с температурой 20…30°С делается для того, чтобы избежать конденсации водяных паров, содержащихся в ОГ до отбора пробы, направляемой к фильтру. Из туннеля отобранная проба ОГ при постоянном расходе прокачивается через специальный стандартный фильтр, температура на входе в него должна быть не выше 52°С, чтобы смоделировать конденсацию. Фильтрующий элемент взвешивается с высокой точностью до и после отбора пробы. По разности показаний весов определяется содержание частиц в пробе. После учета соотношения расходов через туннель и фильтр определяется общий выброс частиц. Таким образом, частицами называются все вещества, улавливаемые стандартным фильтрующим элементом.

Уменьшение токсичности ОГ достигается в результате законодательного ограничения выброса вредных веществ. С этой целью разработаны стандарты и правила, устанавливающие предельно допустимые нормы выброса СО, СnНm и NOx. Кроме того, для дизелей установлены нормы на допустимую дымность ОГ. В последнее время от нормирования дымности ОГ многие страны перешли к нормированию частиц. Нормы на допустимые токсичные выбросы с ОГ устанавливаются из условий обеспечения санитарных норм на предельно допустимые концентрации токсичных веществ в атмосфере на улицах городов с интенсивным движением автомобилей. С ростом автомобильного парка вводятся все более жесткие нормы. Для того чтобы заводы могли своевременно разрабатывать мероприятия, требующиеся для выполнения законодательных норм, они публикуются заблаговременно.

Нормирование токсичности ОГ является главным стимулом к созданию автомобилей с требуемыми экологическими показателями.

Впервые нормирование токсичности ОГ и картерных газов было введено в 1959 г. в штате Калифорния (США). В 1968 г. в США был утвержден Государственный (федеральный) стандарт, основой которого явился Калифорнийский стандарт.

С 1970 г. Европейской экономической комиссией ООН рекомендованы единые для государств Европы Правила оценки токсичности ОГ и картерных газов (Правила №15 и №49).

С 2000 г. в странах Европейского экономического сообщества должны выполняться Правила №83.03, №49 и №24.
В СССР нормирование токсичности ОГ началось в 1970 г. (ГОСТ 16533–70).

В настоящее время существуют различные стандарты, разработанные для США, Европы и Японии (регионы с наиболее жестким нормированием выбросов). Эти стандарты постоянно совершенствуются, а нормы становятся все более жесткими. При этом сформировалась четкая тенденция приближения европейских стандартов к стандартам США, а  стандарты Республики Беларусь уже сейчас во многом идентичны Правилам №83.03 ЕЭК ООН, предусматривающим пять типов испытаний.

В табл. 12.1 приведены европейские нормы на выбросы токсичных веществ и дымности ОГ согласно Правилам ЕЭК ООН №49 и ESC/ELR с перспективой до 2010 г. Для сравнения в табл. 12.1 указаны нормы согласно ОСТ 37.001.234–81 и фактические выбросы отечественных автомобилей КамАЗ и МАЗ согласно приведенным замерам.

Снижение токсичности ОГ до допустимых пределов представляет собой сложную научно-техническую задачу, при решении которой большое значение имеет стоимость тех или иных проводимых мероприятий, а также необходимость обеспечения сохранения высоких экономических, энергетических и других показателей двигателей.

Исторически снижение токсичности ОГ осуществлялось в первую очередь путем совершенствования традиционных процессов смесеобразования и сгорания при одновременной оптимизации управления двигателем (состав смеси и угол опережения зажигания). Практика показала, что достичь при этом уровня токсичности ОГ, требуемого законодательством развитых стран, нельзя. Поэтому широкое применение получил второй путь – нейтрализация ОГ в системе выпуска, при котором токсичные газы (СО, СnНm и NOx), вышедшие из цилиндров двигателя, нейтрализуются в системе выпуска до выброса их в атмосферу.

Т а б л и ц а 12.1. Выброс загрязняющих веществ дизельными двигателями
	Стандарт, программа
	Уровень выбросов, г/кВт.ч

	
	СО
	CnHm
	NOx
	     Твердые
     частицы

	ОСТ 37.001.234–81
	9,5
	3,4
	18,35
	0,8

	Правило ЕЭК ООН № 49

	С 01.07.92. Серийный тип
	4,9
	1,23
	9,0
	0,4

	С 01.10.93. Новый тип
	4,5
	1,1
	8,0
	0,36

	«EURO-2» с 95/96 гг.
	4,0
	1,1
	7,0
	0,15

	ESC/ELR

	«EURO-3» с 2000 г.
	2,5
	0,7
	5,0
	0,1

	«EURO-4» с 2005 г.
	1,0
	0,5
	3,0
	0,08

	«EURO-5» с 2010 г.
	1,0
	0,3
	1,5
	0,05


Использование этих двух путей не позволяет устранить выбросы соединений свинца, SO2 и ПАУ. Это вызывает необходимость использовать третий путь – ограничивать содержание в топливе свинца, серы и ароматических углеводородов. Например, по действующим в Российской Федерации стандартам, в этилированных бензинах А-76 и АИ-92 содержание свинца не должно превышать 0,17 и 0,37 г/дм3 соответственно, а в неэтилированном бензине свинец практически отсутствует (менее 0,013 г/дм3). В дизтопливе допускается содержание серы по массе не более 0,05...0,2%. Уменьшение ароматики в бензинах обеспечивает снижение выбросов бензола и ПАУ. Разрешенное содержание свинца, серы и ароматических углеводородов в топливах для ДВС постоянно уменьшается.

Четвертый путь снижения вредных выбросов с ОГ связан с улучшением топливной экономичности двигателей (снижением расхода углеводородного топлива) или с переходом к альтернативным топливам, в том числе не содержащим углерода (например, водород). 

Для снижения токсичности ОГ проводятся различные мероприятия, включающие применение специальных антитоксичных устройств и целых систем. Выбор той или иной стратегии зависит от уровня токсичности ОГ, который требуется обеспечить. Другими словами, все зависит от законодательных норм на допустимые выбросы токсичных веществ, которые необходимо строго выполнять.

12.2. Снижение токсичности  двигателей с искровым 
зажиганием

Снижение токсичности данных двигателей осуществляется по следующим направлениям.
1. Совершенствование систем топливоподачи и зажигания.

Определяющее влияние на ОГ оказывает состав смеси (рис. 12.1).

Возрастание концентрации в ОГ таких компонентов, как СО и СnНm, по мере обогащения смеси объясняется увеличением дефицита кислорода. С другой стороны, на очень бедных смесях концентрация СnНm возрастает из-за появляющихся пропусков воспламенения от искры.
Концентрация NОх по мере обогащения смеси до ( ( 1,05 возрастает вследствие увеличения количества О2 в ОГ и температуры в процессе сгорания. При дальнейшем обеднении смеси определяющее значение приобретает снижение температуры сгорания.

Значительное влияние на выброс NОх и СnНm оказывает угол опережения зажигания (о.з (рис.12.2).
Это влияние связано с тем, что при увеличении (о.з возрастает температура процесса сгорания, а вместе с ней и количество образующихся NOx. С уменьшением (о.з сгорание все больше переносится на линию расширения, возрастает температура ОГ в конце процесса расширения и в системе выпуска, что обеспечивает более полное окисление СnНm. Поэтому на начальном этапе борьбы за снижение токсичности ОГ использовался главным образом комплекс мероприятий, направленных на увеличение полноты сгорания топлива путем оптимизации дозирования горючей смеси и более надежного и стабильного ее поджигания. Это достигалось в результате некоторого обеднения горючей смеси, улучшения характеристик карбюратора (сужение поля допусков), выключения подачи бензина на режимах принудительного холостого хода (экономайзер принудительного холостого хода). Большое внимание уделено системе холостого хода карбюратора: была несколько обеднена соответствующими регулировками смесь, введены ограничения на возможное изменение состава смеси при эксплуатационных подрегулировках с помощью соответствующих винтов. Все указанные мероприятия способствовали значительному уменьшению выбросов СО и СnНm. С этой же целью перешли к замкнутым системам вентиляции картера.

На некоторых режимах для уменьшения выбросов СnНm и NOx угол опережения зажигания устанавливался меньше значения, обеспечивающего оптимальную экономичность.

Определенный вклад в снижение токсичности ОГ двигателей с искровым зажиганием внесло увеличение использования сжатого и сжиженного газов. Перевод двигателей на питание сжатым природным газом дает заметный экологический эффект из-за значительного отличия элементного состава природного газа и бензина. Например, при испытаниях в среднем регистрируется выброс СО в 2 раза, СnНm на    15…40%, а NOx на 15% меньше норм по ОСТ 37.001.054–86. Одновременно при работе на сжатом газе регистрируется меньший выброс СО2 и отсутствие тяжелых углеводородов. Опыт показывает, что оптимизация состава смеси и угла опережения зажигания не дает возможности при работе на газе выполнить нормы «EURO-2».
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Резервы снижения токсичности ОГ бензиновых двигателей традиционной конструкции указанными выше способами к настоящему времени фактически исчерпаны, что потребовало разработки и проведения специальных мероприятий, без которых соблюдение норм «EURO-2» (и тем более норм «EURO-3») оказалось невозможным.

Активного снижения вредных составляющих ОГ достигают применением специальных устройств, устанавливаемых в систему выпуска. К ним относятся: системы рециркуляции; каталитические, термические и жидкостные нейтрализаторы.
2.Рециркуляция ОГ.

Рециркуляция осуществляется посредством перепуска отработавших газов из системы выпуска во впускную систему (рис. 12.3). В двигателях с переменными фазами газораспределения при раннем закрытии выпускного клапана больше отработавших газов остается в цилиндре, благодаря чему обеспечивается так называемая «внутренняя рециркуляция». В основном рециркуляция ОГ используется для уменьшения выбросов NОх.

При рециркуляции несколько уменьшаются насосные потери в процессе  впуска, что создает предпосылки для улучшения топливной экономичности двигателя. Кроме того, при рециркуляции снижаются потери на диссоциацию и теплоотдачу, а термический КПД цикла возрастает (из-за снижения удельной теплоемкости вследствие уменьшения температуры и соответствующего увеличения показателя адиабаты продуктов сгорания).

С другой стороны, по мере увеличения рециркуляции ОГ затягивается процесс тепловыделения, усиливается невоспроизводимость последовательных циклов и возрастает выброс СnНm.

Вследствие совместного действия перечисленных факторов с ростом рециркуляции ОГ экономичность двигателя сначала несколько улучшается, а затем ухудшается, что и ограничивает целесообразную степень рециркуляции.

Практика показала, что при рециркуляции 15…20% уменьшение выброса NOx может достигать 60…80%. Ухудшение топливной экономичности наблюдается обычно при рециркуляции менее 10%. При этом в двигателях с быстрым сгоранием увеличение ge начинается при больших значениях степени рециркуляции. Чтобы избежать значительного увеличения ge и выброса СnНm, рециркуляция не должна превышать 20%.
В зависимости от нагрузки двигателя оптимальную степень рециркуляции необходимо изменять: с повышением нагрузки возрастает максимальная температура цикла и обедняется горючая смесь, поэтому рециркуляцию следует увеличивать. При полном открытии дроссельной заслонки рециркуляция ОГ не позволит получить максимальную мощность, поэтому целесообразно на этих режимах рециркуляцию исключить.

3. Нейтрализация ОГ.

Для снижения выбросов токсичных веществ широко используется специальная обработка (нейтрализация) отработавших газов в выпускной системе двигателя. Устройства, предназначенные для обработки ОГ, называются нейтрализаторами. Сейчас используются нейтрализаторы трех типов: каталитические, жидкостные и термические. В первых двух процессы нейтрализации интенсифицируются за счет применения катализаторов, в последней – за счет высокой температуры с добавлением к ОГ воздуха.

Окислительные каталитические нейтрализаторы. Эти нейтрализаторы предназначены для окисления СО и СnНm:

                               СО + Н2О = СО2+Н2,                                (12.4)

                   CnHm + (n + m/4)О2 = nСО2 + m/2 Н2О,             (12.5)

                               Н2 + (1/2)О2 = Н2О.                                 (12.6)

Чтобы эти реакции успели завершиться за короткое время, в течение которого ОГ проходят через нейтрализатор, в последнем необходимо создать окислительную среду и поддерживать температуру в пределах 250…800°С.
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Рис. 12.3. Схема системы рециркуляции ОГ: 1 – электронный блок управления; 2 – датчик положения дроссельной заслонки; 3 – клапан рециркуляции с электроприводом; 4 – (-зонд (индикатор состава смеси); 5 – нейтрализатор.

При t<250°C эффективность катализатора невелика, а при t>1000°С наступает дезактивация нейтрализатора в результате спекания мелких кристаллов платины, что приводит к разрушению участков платиновой поверхности. Дезактивация катализатора особенно велика в течение первых 20 тыс. километров пробега, а далее, до 80 тыс. километров пробега, она, как правило, мала. Особенно быстро дезактивация наступает при использовании этилированного бензина, поэтому работа на нем недопустима. При эксплуатации температура в нейтрализаторе находится в пределах 400…600°С, для чего его располагают вблизи выпускного коллектора. Катализаторы, используемые для ускорения окисления СО и СnНm, обычно содержит 1…2 г  платины  и  палладия. Каталитическое  превращение  СО  при t > 400°C может достигать 95…99%.

Углеводороды можно разделить на быстро и медленно сгорающие. К последним относятся предельные углеводороды малой молекулярной массы и, в первую очередь, метан. Если быстро сгорающие углеводороды окисляются примерно на 95%, то метановые – на 10…70%. Окисление медленно сгорающих углеводородов достигается в основном вследствие действия платины. Что же касается палладия, то он особенно активен при окислении СО и быстро сгорающих углеводородов.

Если на выходе из нейтрализатора количество углеводородов велико, то можно уменьшить угол опережения зажигания, что увеличит температуру в нейтрализаторе и соответственно уменьшит выброс СnНm; но при этом топливная экономичность двигателя, естественно, ухудшится.

Блок-носитель каталитического нейтрализатора делают из керамики сотовой структуры, гофрированной фольги из нержавеющей стали толщиной 0,1…0,5 мм или в виде сферических гранул из оксида алюминия, которые укладываются в металлический цилиндр, закрытый по торцам сетками.

Применение каталитического окислительного нейтрализатора целесообразно, если каким-либо иным способом можно обеспечить выбросы оксидов азота ниже значений, разрешенных нормами. Поиски и разработки таких способов сейчас интенсивно ведутся многими фирмами. Практика же показала, что для современных автомобилей с традиционными двигателями с искровым зажиганием выполнение жестких норм на выброс NОх  путем использования рециркуляции и позднего зажигания невозможно, потому требуется использование трехкомпонентного нейтрализатора (рис. 12.4).

В то же время оборудование отечественных автомобилей окислительными каталитическими нейтрализаторами (при условии использования неэтилированного бензина) позволит существенно уменьшить выбросы СО и СnНm.
Для нейтрализации образующегося в процессе сгорания смеси оксида азота NO используются реакции его восстановления до азота N2 и аммиака NH3. В качестве восстановителей используются находящиеся в отработавших газах СО, СnНm и Н2. При работе двигателя на стехиометрической смеси основным продуктом восстановления NO является N2, а на богатых смесях больше образуется NH3.

Для того чтобы после восстановления NO образовывалось больше N2 и меньше NH3, катализатор помимо платины (Pt) должен содержать родий (Rh). Соотношение в катализаторах количества Pt и Rh близко к 5, а в некоторых случаях достигает 12. Многие фирмы для снижения стоимости нейтрализатора применяют триметаллический катализатор: платина, палладий, родий в соотношении 1:16:1 или 1:28:1. На один нейтрализатор расходуется от 1,5 до 3 г платины. Применение этилированного бензина при использовании системы с трехкомпонентным нейтрализатором недопустимо.
При восстановлении NO возможны следующие реакции:

                                 NO + CO ( 1/2N2 + CO2,                            (12.7)

                         2NO + 5СО + 3Н2О ( 2NH3+ 5CO2,                 (12.8)

                                 NO+ H2 ( 1/2N2 + H2O,                             (12.9)

                               2NO + 5H2 ( 2NH3 + 2H2O,                        (12.10)

                    NO + (СnНm) ( N2 + Н2О + СО2 + СО + NH3.        (12.11)

Таким образом, при восстановлении NO одновременно происходит окисление СО и СН. Такой нейтрализатор называется трехкомпо-нентным, или бифункциональным, т.е. восстановительным и окис-лительным.
[image: image663.png]



Рис.12.4. Двухслойный трехкомпонентный каталитический нейтрализатор ОГ: 1 – (-зонд для замкнутого контура управления; 2 – монолитный  блок-носитель;  3 – монтажный элемент в виде проволочной сетки; 4 – двухоболочковая теплоизоляция.
Многие фирмы большие надежды связывают с применением нового нейтрализатора адсорбционно-каталитического типа (DENOX). Этот нейтрализатор рассчитан на то, что двигатель будет работать как на бедных смесях, так и при (<1. Механизм действия этого нейтрализатора приведен на  рис. 12.5.
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Рис. 12.5. Механизм снижения концентрации NОx 
в адсорбционно-каталитическом нейтрализаторе.

Носитель из оксида алюминия Аl2О3 покрыт катализатором из платины Pt и специальным веществом R, выполняющим функцию адсорбера. При работе на бедных смесях платиновый катализатор способствует окислению NO до NО2, который на материале R адсорбируется в виде нитрата. Когда двигатель будет работать при ((1, то нитрат с участием СnНm, СО и Н2 восстанавливается на платиновом катализаторе.

Термические нейтрализаторы. Термический нейтрализатор представляет собой реакционную камеру, в которой при высокой температуре (порядка 900°С) происходит окисление СО и СnНm (рис. 12.6). Если двигатель работает на обогащенной смеси, то требуется подача воздуха перед нейтрализатором с помощью довольно мощного компрессора. Топливная экономичность двигателя в этом случае будет невысокой.

При использовании термического нейтрализатора для двигателя, работающего на обедненных смесях, не требуется применение воздушного компрессора. Однако в этом случае возникает проблема поддержания достаточной температуры в реакторе. 
Если ОГ находятся в реакторе от 50 до 100 мс при t = 700°С, то концентрация СnНm снижается вдвое. При t = 750...800°С можно достичь полного превращения СnНm. 
Для окисления СО требуется более высокая температура. Например, для получения пятидесятипроцентной очистки требуется температура около 850°С. При использовании этилированных бензинов реакции в термическом нейтрализаторе тормозятся свинцом.

Большим недостатком термических нейтрализаторов является отсутствие из-за недостаточной температуры положительного эффекта на режимах пуска и прогрева, когда выбросы СnНm и СО особенно велики. Термический нейтрализатор начинает работать при существенно более высокой температуре (t = 600°C), чем каталитический.

Не удалось решить и проблему долговечности термического нейтрализатора из-за невозможности обеспечить достаточную прочность материалов для его деталей в условиях высоких эксплуатационных температур и коррозионной агрессивности ОГ, особенно при содержании в них свинца и фосфора.

По указанным причинам и повышенной пожароопасности термические нейтрализаторы не получили широкого распространения на автомобилях общего назначения.

Жидкостные нейтрализаторы (ЖН). Подавляющее количество разработанных и эксплуатируемых ЖН относится к типу барботажных с объемными скоростями 500…3700 ч–1. Применяются также ЖН поверхностные, пленочные, центробежного действия и др.

Принцип действия ЖН основан на пропускании ОГ через слой нейтрализующего раствора. Заполненные водным раствором ЖН интенсивно поглощают сажу, альдегиды, окислы азота и бенз(()пирен, но не улавливают СО и СnНm.
При всей конструктивной простоте использование ЖН в условиях ограниченного воздухообмена нежелательно ввиду повышенного парообразования, возможности выброса капель химически активного раствора, необходимости утилизации отработанных растворов, обладающих кислотными свойствами.
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Рис. 12.6. Схема термического нейтрализатора (а): 1 – экран; 2 – изоляция;

 схема жидкостного нейтрализатора (б): 1 – каталитический реактор;

2 – успокоительные решетки; 3 – газораспределитель.

     12.3. Снижение токсичности и дымности дизелей
Главные трудности, которые сильно осложняют улучшение экологических показателей дизелей путем совершенствования процессов смесеобразования и сгорания, связаны с тем, что мероприятия, способствующие уменьшению NОх, как правило, вызывают рост выброса частиц. С другой стороны, использование нейтрализаторов затруднено из-за наличия большого количества частиц сажи и кислорода (нейтрализация NОх) в ОГ, а также их относительно невысокой температуры. Поэтому снижение токсичности дизельных двигателей ведется по следующим направлениям.

 Совершенствование процессов смесеобразования и сгорания.
На первых этапах ограничения токсичности и дымности ОГ дизелей и, в частности, при введении норм «EURO-1»  достаточно было выполнить относительно простые мероприятия по организации смесеобразования и сгорания, а также немного уменьшить угол опережения впрыскивания.

Практика показала, что выполнение требований на токсичность и дымность ОГ достигается тем легче, чем больше диаметр цилиндра дизеля. В то же время небольшие дизели для легковых автомобилей имели, как правило, разделенную камеру сгорания, которая в смысле токсичности и дымности ОГ обладает определенными преимуществами перед неразделенной камерой. Это объясняется тем, что в предкамере или вихревой камере процесс сгорания происходит при пониженных температурах и (. Догорание заряда в основной камере также идет при относительно невысоких температурах. По этим причинам в дизелях с разделенными камерами сгорания образуется меньше NОх, чем в дизелях с камерой сгорания в поршне. Догорание топлива в основной камере происходит при большом избытке воздуха, что способствует уменьшению выброса СО, СnНm и сажи.

Токсичность и дымность ОГ дизелей с неразделенной камерой сильно зависят от мелкости распыливания топлива, интенсивности вихревого движения заряда и согласования ее с параметрами факела и частотой вращения коленчатого вала.

В дизелях с пристеночным смесеобразованием, особенно на режимах пуска и прогрева, имеет место повышенный выброс СnНm и СО.

Совершенствование процессов смесеобразования и сгорания заключается в поиске компромисса между выбросами NОх, частиц и топливной экономичностью. При этом следует иметь в виду, что уменьшение выброса СО, СnНm и сажи сопровождается улучшением топливной экономичности.

Повышение скорости сгорания вызывает рост выброса NОх , хотя топливная экономичность при этом также улучшается. Наконец, совершенствование процессов смесеобразования и сгорания существенно осложняется тем, что мероприятия, ведущие к уменьшению выброса частиц, как правило, вызывают рост выброса NОх.

Например, распыливание топлива на более мелкие капли улучшает полноту сгорания и снижает тем самым выброс частиц, но возрастающие температуры цикла обусловливают увеличение образования NОх.

У дизелей грузовых автомобилей, как правило, неразделенная камера сгорания. Что же касается дизелей в существующем ныне парке легковых автомобилей, то примерно 80% из них имеют вихревую камеру или предкамеру. 
Современная тенденция развития дизелей для легковых автомобилей выражается в переходе от разделенных камер к неразделенным, что позволит улучшить топливную экономичность примерно на 15%. Для легковых автомобилей созданы дизели с неразделенной камерой сгорания, которые  могут работать с минимальным удельным расходом топлива – 200 г/кВт.ч.

Далее главное внимание будет уделено токсичности и дымности ОГ автомобильных дизелей с неразделенной камерой.

Новые модели дизелей все чаще имеют по 4 клапана на каждый цилиндр. В этом случае и форсунка, и камера сгорания располагаются по оси цилиндра, что облегчает организацию смесеобразования и сгорания. Кроме того, появляется возможность управлять интенсивностью движения заряда и добиваться одновременно снижения выброса частиц и NОх, особенно на средних нагрузках.

При наддуве обычно увеличивают ( по внешней скоростной характеристике, что способствует снижению токсичности ОГ и выброса частиц. Это снижение увеличивается при использовании промежуточного охлаждения воздуха, так как при этом возрастает концентрация кислорода в заряде. Например, дизели с турбонаддувом и промежуточным охлаждением воздуха позволяют по сравнению с безнаддувными дизелями снизить выброс NОх и частиц примерно на 30%, а улучшение топливной экономичности при этом доходит до 8%. Поэтому, несмотря на то, что в производстве дизель с наддувом примерно на 20% дороже безнаддувного, он имеет бесспорные перспективы.

Характеристики впрыскивания и распыливания топлива оказывают очень большое влияние на смесеобразование и сгорание топлива, а, следовательно, – на образование и выброс токсичных веществ.

Чтобы избежать повышенного выброса NОх и снизить шум, подачу топлива в начале впрыскивания (примерно в течение периода задержки воспламенения) желательно уменьшить. Радикальным в этом плане решением может быть так называемое ступенчатое впрыскивание. С другой стороны, увеличение длительности впрыскивания и растянутый конец подачи вызывают повышенное сажеобразование и, как следствие этого, увеличение выброса частиц.

Повышение давления впрыскивания – основной способ улучшения мелкости распыливания. В связи с этим современные насосы с электронным управлением (насос-форсунка, встроенный односекционный, роторный распределительный насосы или аккумуляторная система с электрогидравлической форсункой) уже обеспечивают для высоко-оборотных дизелей с наддувом давление впрыскивания порядка 130…180 МПа, а на ближайшее будущее предусматривается его увеличение до 200 МПа.

Угол опережения впрыскивания (впр обусловливает значительное изменение длительности периода задержки воспламенения и доли топлива, впрыснутого за этот период, что сказывается на продолжительности диффузионного сгорания. Например, если (впр сокращается, то доля топлива, впрыснутого до начала быстрого сгорания, становится меньше, а дымность ОГ соответственно возрастает.

При уменьшении (впр в результате снижения температуры сгорания образование NOх значительно замедляется, но при этом топливная экономичность несколько ухудшается. Несмотря на это, современные дизели на ряде режимов работают с началом впрыскивания в ВМТ или даже на 1…3° после ВМТ.

Рециркуляция ОГ.
Как и в двигателях с искровым зажиганием, рециркуляция ОГ используется в дизелях с целью уменьшения выброса NOх.

При увеличении степени рециркуляции возрастает длительность задержки самовоспламенения и уменьшается скорость тепловыделения. Эти эффекты усиливаются при охлаждении рециркулирующих газов. На полных нагрузках рециркуляция вызывает значительный рост выброса сажи, поэтому она особенно целесообразна на средних нагрузках.

При испытаниях по 13 режимным тестам до 8…10% выброса NOx приходится на режим холостого хода. По этой причине, а также с целью снижения шума рециркуляция может иметь место и на холостом ходу, достигая значительной величины (до 50%).

Охлаждение рециркулирующих газов приводит к уменьшению выброса NOx и частиц при сопоставимых степенях рециркуляции. Этот эффект более значим при больших степенях рециркуляции.

Для высокооборотного дизеля с наддувом, аккумуляторной системой впрыскивания и электрогидравлической форсункой исследования показали высокую эффективность охлаждения рециркулирующих газов (снижение NOx и дымности ОГ при неизменном расходе топлива) при  обеспечении оптимального управления степенью рециркуляции и охлаждением ОГ.

Нейтрализация ОГ.

В настоящее время для дизелей применяются лишь каталитические окислительные нейтрализаторы. Они достаточно широко используются для быстроходных дизелей легковых автомобилей и небольших грузовиков. Этому способствует то, что температура ОГ этих дизелей достаточна для окисления СnНm, СО, растворимых органических составляющих частиц и альдегидов, а, с другой стороны, она недостаточна для образования большого количества сульфатов. При высоких температурах в нейтрализаторе выходящий из цилиндров SO2 сначала окисляется до SO3, а затем SO3 реагирует с парами воды, органическими и неорганическими частицами, образуя сульфаты, которые существенно увеличивают количество частиц. Например, при испытании дизеля грузовика Mersedes ОМ 366 по 13-му режимному европейскому тесту получено, что доля сульфатов в общей  массе частиц  составила  без нейтрализатора (выброс частиц 0,282 г/ кВт∙ч) 30%, а с нейтрализатором (выброс частиц 0,658 г/кВт∙ч) – 57%. По этой причине использование каталитических окислительных нейтрализаторов для дизелей грузовых автомобилей затруднено.

Так как дизель всегда работает на бедной смеси, дополнительной подачи воздуха в систему выпуска с окислительным нейтрализатором не требуется, но, с другой стороны, наличие частиц в ОГ снижает долговечность нейтрализатора.

После обработки ОГ дизелей в каталитическом окислительном нейтрализаторе при температуре выше 300°С концентрация СО уменьшается на 85...90%, а СnНm – на 75…80%.

Использовать для дизелей обычный трехкомпонентный нейтрализатор для уменьшения выброса NОх не представляется возможным, так как он эффективно функционирует только при ( = 1.

Используемые в настоящее время методы оптимизации процессов смесеобразования и сгорания, а также рециркуляция ОГ и окислительные нейтрализаторы не всегда обеспечивают выполнение дизелями норм «EURO-3» (Правила № 49) и тем более норм «EURO-4». Поэтому ведутся интенсивные поиски новых способов снижения токсичности ОГ и выброса частиц дизелями.

Принципиально возможны два основных направления решения проблемы снижения выброса NОх и частиц:

- уменьшение до нормативного значения количества NОх на выходе из цилиндра и снижение выброса частиц путем улавливания их в системе выпуска;

- уменьшение до нормативного значения частиц на выходе из цилиндра и нейтрализация NОх в системе выпуска.

Свойства дизтоплива оказывают заметное влияние на эмиссию токсичных веществ. Известно, что  добавка к дизтопливу в количестве до 1% антидымных присадок, например, на основе бария, марганца или тетраэтилсвинца позволяет в несколько раз понизить дымность ОГ и содержание в них альдегидов и бенз(()пирена. Использование спиртов в качестве добавок к дизельному топливу сопровождается значительным снижением дымности ОГ при одновременном уменьшении выбросов NОх и СО. Однако выбросы СnНm при этом сильно возрастают.

Разработка новых недорогих присадок к дизтопливу, которые способствовали бы существенному снижению выброса сажи из цилиндров или облегчали бы регенерацию фильтров (улавливателей) частиц, является очень актуальной задачей. Уже опробован ряд присадок на основе железа и меди, которые понижают температуру выгорания углеродосодержащих частиц до 300...400°С и тем самым способствуют регенерации сажевых фильтров.

Фильтрация ОГ.

Очистить ОГ от частиц с помощью соответствующих фильтров (ловушек) можно сравнительно легко. Однако фильтры при этом быстро забиваются, а противодавление на выпуске сильно возрастает. Очистка самих фильтров представляет собой очень сложную задачу. Ее можно решать или путем замены фильтрующих элементов, или путем их регенерации на борту автомобиля.

В качестве фильтрующих элементов сажевых фильтров широко применяется пористая керамика на базе магниево-алюминиевого силиката (кордирита) – 2MgO2Аl2O55SiО2. Этот материал обеспечивает требуемую химическую и термическую стойкость.

Сажевые фильтры могут непрерывно работать, пока их сопротивление не будет достигать 11 кПа. Затем сажевый фильтр следует регенерировать. Периодичность регенерации фильтрующего элемента зависит от его объема (сажеемкости) и режимов работы двигателя.

Удельный выброс частиц у дизелей составляет 0,2…10 г/кВт∙ч, поэтому трудно обеспечить работу сажевого фильтра в расчете на полную рабочую смену. В связи с этим на транспортных средствах устанавливают специальные пламенные выжигатели, работающие на дизельном или газовом топливе. В последнем случае используются специальные горелки, обеспечивающие автоматическое выжигание отложений на фильтре. Для снижения температуры выжигания с 650 до 450°С керамические элементы сажевого фильтра пропитывают катализатором на основе металлов платины или медь – железо. Пропитка катализатором снижает содержание в ОГ окислов углерода и углеводородов. Электрические выжигающие устройства применяются в тех случаях, когда есть возможность подключаться к электрической сети. Выжигание сажи проводят при неработающем двигателе. Нагревательный элемент – проволочная сетка или же сам фильтрующий элемент (его пористое каталитическое покрытие) выполняется из окислов меди.
Принципиальная схема  конструкции сажевого фильтра представлена на рис. 12.7.
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Рис. 12.7. Схема керамического сажевого фильтра:

1 – корпус фильтра; 2 – керамические пористые элементы; 
3 – керамические заглушки.
Существует несколько вариантов очистки ОГ от сажи сепарирующими устройствами, циклонами, а также разработан электростатический способ очистки ОГ, при котором происходит зарядка частиц ионизированным газом с последующим их осаждением на осадительном электроде.
Делаются попытки создания специальных ловушек, в которых используются электрические поля в сочетании с центрифугированием.

Создание эффективных, надежных и недорогих нейтрализаторов и фильтров является делом будущего. Пока они применяются лишь в тех случаях, когда автомобиль эксплуатируется в закрытых помещениях или на некоторых автобусах, работающих в центральной части города.

В перспективе нейтрализаторы и фильтры могут оказаться необходимыми для удовлетворения норм «EURO-5».
13. ХАРАКТЕРИСТИКИ ДВИГАТЕЛЕЙ

Мощностные и топливно-экономические показатели двигателя оценивают по характеристикам, получаемым при тормозных испытаниях двигателя. Характеристикой двигателя называют графическое изображение зависимости одного или нескольких показателей его работы от режимных или регулировочных параметров при постоянстве некоторых других параметров. Название характеристики определяется независимым переменным параметром (аргументом). 
13.1. Скоростные характеристики

Характеристики этого вида представляют собой графическое изображение закономерности изменения исследуемых параметров двигателя от частоты вращения коленчатого вала. Различают внешнюю и частичную скоростные характеристики. 
Внешней скоростной называют характеристику, получаемую при полном открытии дроссельной заслонки (заслонок)  в  двигателях с ИЗ или при крайнем предельном положении рычага управления рейкой насоса высокого давления, соответствующем полной подаче топлива в дизелях. Действующие ГОСТы рекомендуют принимать предельное положение рычага управления насосом по инструкции завода-изготовителя.

Понятие внешней скоростной характеристики предполагает получение предельно возможных энергетических показателей двигателя. Для дизелей такие показатели, как известно, лежат за пределом дымления, когда коэффициент избытка воздуха α→1,0. Однако с регулировкой насоса высокого давления на такую подачу топлива работать нельзя из-за обильного дымления и опасности выхода двигателя из строя вследствие повышенного нагарообразования в камере сгорания. 
Также на всех скоростных режимах сложно обеспечивать работу дизеля на пределе дымления. Поэтому крайнее положение рейки насоса, устанавливаемое заводом-изготовителем для полной подачи топлива, следует принимать как рациональный предел такой подачи. Следовательно, рассматриваемую скоростную характеристику в применении к дизелям можно лишь условно считать внешней.

С некоторыми оговорками этот термин применим и к двигателям с искровым зажиганием, поскольку упомянутая характеристика не является именно внешней характеристикой, ниже которой располагаются все другие скоростные характеристики. Дело в том, что предельно высокие энергетические показатели двигателя с искровым зажиганием можно получить только при оптимальных составах смеси и наивыгоднейших моментах подачи искры в цилиндры, что далеко не всегда может быть обеспечено в широком диапазоне скоростных режимов.

Типичная внешняя скоростная характеристика двигателей с искровым зажиганием дана на рис. 13.1. Прежде всего она позволяет оценивать энергетические и экономические показатели двигателя, определять минимально устойчивую частоту вращения nmin и частоты вращения, соответствующие максимальным величинам мощности и крутящего момента (nн и nм соответственно), минимальному удельному расходу топлива gе min, а также дает представление о закономерности изменения других его оценочных параметров при заводской регулировке приборов питания и зажигания.
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	Рис. 13.1. Внешняя скоростная характеристика двигателя с ИЗ.


Кроме графического изображения мощности, крутящего момента часового и удельного расходов топлива характеристику дополняют иногда графиками угла опережения зажигания или подачи топлива, расхода воздуха Gв, состава смеси и т. д. (рис. 13.2).
Согласно действующим ГОСТам, внешнюю скоростную характеристику снимают в диапазоне частот nmin…l,l nн для двигателей с искровым зажиганием, работающих без ограничителя, и nmin… nmax для дизелей. При наличии регулятора (или ограничителя) частоты вращения внешняя характеристика позволяет также определять момент включения регулятора (ограничителя) и судить о степени неравномерности работы регулятора.

Снятие внешней скоростной характеристики заключается в следующем. При прогретом работающем двигателе увеличивают подачу горючей смеси (при внешнем смесеобразовании) или топлива (при внутреннем смесеобразовании) и одновременно нагружают его с помощью тормозного устройства так, чтобы на режиме полной подачи коленчатый вал двигателя развивал минимально устойчивую частоту вращения (nmin).

После необходимого корректирования теплового состояния двигателя и выдержки его на стабильном режиме работы не менее 5 мин снимают требуемые показатели, т. е. производят замеры нужных параметров. Далее нагрузку постепенно снижают, добиваясь возрастания частоты вращения на 250 или 500 мин–1, и по выходе на установившийся режим работы снова делают замеры и т. д., пока частота вращения не достигнет указанных ранее пределов.

Для выявления более достоверной закономерности протекания внешней характеристики замеры повторяют в обратной последовательности, постепенно нагружая двигатель и уменьшая частоту вращения до nmin.
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	Рис. 13.2. Внешняя скоростная характеристика дизеля.


Минимально устойчивую частоту вращения коленчатого вала двигателя при полной нагрузке, т. е. в случае работы по внешней скоростной характеристике, определяют путем торможения двигателя до наступления заметного колебания частоты вращения, после чего нагрузку уменьшают до получения устойчивой работы в течение 10 мин.

При снятии внешней скоростной характеристики следует учитывать, что получаемые эффективные показатели определенным образом зависят от состояния окружающей среды (давления, температуры и влажности воздуха), поэтому сравнивать между собой данные различных испытаний и характеристики отдельных двигателей можно только после приведения результатов к стандартным атмосферным условиям.

Частичной скоростной называют характеристику, получаемую при некоторых промежуточных положениях дроссельной заслонки (заслонок), постоянных для каждой характеристики, или неизменном промежуточном положении рычага управления, соответствующем неполной подаче топлива насосом высокого давления в дизелях.

Особенности протекания частичных скоростных характеристик поршневых двигателей можно проследить по графикам, представленным на рис. 13.3. Так же, как и внешние скоростные, эти характеристики позволяют оценивать основные параметры двигателей, но в случае работы с частичными нагрузками.

Метод получения частичных скоростных характеристик в принципе не отличается от определения внешней характеристики двигателя. Раз-ница состоит лишь в выборе любого фиксированного положения для дроссельной заслонки или рейки насоса, отличного от полного их открытия или предельного перемещения.
Регуляторные характеристики снимают при скоростном режиме, соответствующем максимальному постоянному положению органа управления регулятором путем постепенного увеличения нагрузки от холостого хода до полной. Если орган управления регулятором устанавливают в определенные промежуточные положения, то получают частичные регуляторные характеристики.

Регуляторная характеристика выявляет зависимость частоты вращения коленчатого вала двигателя от развиваемой им мощности при неизменном положении рычага управления регулятором. На характеристику наносят также графики часового Gт и удельного ge расходов топлива. По данным этой характеристики определяют степень неравномерности регулятора.
13.2. Нагрузочные характеристики

Характеристики, выявляющие закономерность изменения ряда параметров двигателя в зависимости от изменения нагрузки при заданной постоянной частоте вращения коленчатого вала, называют нагрузочными. При снятии нагрузочных характеристик двигатель прогревают до нормального теплового состояния, выводят его на заданный скоростной режим и постепенно увеличивают открытие дросселя для двигателей с внешним смесеобразованием или перемещают рейку топливного насоса в дизелях от положения, соответствующего холостому ходу на данном скоростном режиме, до полного их открытия или предельного положения, сохраняя заданный скоростной режим путем нагружения (разгружения) двигателя с помощью тормоза. 

В качестве независимого переменного параметра ГОСТы рекомендуют в этом случае принимать мощность, развиваемую двигателем. Однако независимыми переменными могут служить: среднее эффективной давление ре, показание динамометра тормоза Р, часовой расход воздуха Gв, относительное открытие дросселя (в двигателях с ИЗ) или перемещение рейки насоса (в дизелях) и другие параметры, характеризующие загруженность двигателя.

Для двигателей с искровым зажиганием удобным параметром является, например, давление во впускном трубопроводе рвп, пропорционально которому изменяется наполнение цилиндров. Типичная нагрузочная характеристика дизеля приведена на рис. 13.4. При необходимости характеристику дополняют графиками коэффициента наполнения ηv, коэффициента избытка воздуха α, угла опережения зажигания θзаж и другими параметрами. 
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	  Рис. 13.3. Частичные скоростные характери-стики двигателя с ИЗ.


Нагрузочные характеристики, снятые для ряда частот вращения коленчатого вала, позволяют судить о закономерности изменения часового расхода топлива по мере увеличения нагрузки, выявляют минимальные удельные расходы топлива и величину максимальной мощности на этих скоростных режимах. Кроме того, представляется возможным определять начало видимого дымления дизелей, строить регулировочные характеристики по давлениям на впуске и выпуске.

13.3. Многопараметровые характеристики

Наглядность графического изображения типичных параметров двигателя несколько утрачивается, когда приходится иметь дело с большой серией характеристик. В этом случае целесообразно строить многопараметровые характеристики.
Многопараметровые, или универсальные, характеристики в общем случае строят в координатах х и у по результатам обработки серии исходных характеристик, выявляющих зависимость обследуемого параметра z от переменного х при различных постоянных значениях.
Поскольку каждая точка многопараметровой характеристики соответствует лишь одной паре значений х и у, ей можно приписать определенное значение, взятое из вспомогательных характеристик. Многопараметровая характеристика, полученная соединением точек, имеющих одинаковые значения z, наглядно показывает характер изменения и величину z при любых возможных значениях х и y.
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	Рис. 13.4. Нагрузочная характеристика дизеля.
	


На рис. 13.5 многопараметровая характеристика дизеля обобщает серию нагрузочных характеристик, снятых на нескольких скоростных режимах двигателя. Линии удельного расхода топлива ge, нанесенные на характеристику, дают полное представление об экономичности двигателя во всем диапазоне его возможных скоростей и нагрузок и выявляют зону режимов наибольшей экономичности.

На многопараметровую характеристику наносят также линии постоянных значений дополнительных показателей. Такими в рассматриваемом случае являются графики мощности и начала видимого дым​ления (последний показан штриховой линией и определяет предельно допустимые значения ре). Таким образом, многопараметровые характеристики позволяют определить тот или иной показатель работы двигателя по значениям двух других, закономерности изменения которых представлены в характеристике.
С помощью многопараметровых характеристик можно также установить область режимов, где исследуемый параметр не превышает определенного значения. Например, можно установить область режимов, в которой дымность отработавших газов не превышает регламентированных значений.
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	   Рис.13.5. Многопраметровая характеристика дизеля.




13.4. Регулировочные характеристики

Соотношение между топливом и воздухом в горючей смеси существенно влияет на протекание рабочего процесса, динамические и температурные показатели цикла, токсичность и износостойкость двигателя. При сгорании горючей смеси разных составов изменяются: скорость и продолжительность сгорания; тепловыделение; число молекул, характеризуемое коэффициентом молекулярного изменения; теплоемкость продуктов сгорания. При этом соответственно изменяются максимальные температуры и давления цикла.

Выбор регулировок систем питания и зажигания двигателей, обеспечивающих их длительную работу в тяжелых условиях без перегрева и детонации, проводят, как правило, экспериментальным путем, методом снятия характеристик, называемых регулировочными.

Для определения зависимости мощности, топливной экономичности и других показателей работы двигателя от соотношения между топливом и воздухом в горючей смеси служат регулировочные характеристики по ее составу. Они дают возможность установить нормальные эксплуатационные регулировки состава смеси, а также их целесообразные пределы с точки зрения достижений заданной эффективности, топливной экономичности, токсичности и износостойкости двигателя.

В основу таких характеристик обычно положен расход топлива и угол опережения зажигания или момент подачи топлива в цилиндры, а также расход воздуха при неизменной нагрузке или пропорциональное расходу воздуха давление в определенной зоне впускного тракта, например,  в задроссельном пространстве.

Характеристики позволяют выявлять составы рабочей смеси и оптимальные моменты ее воспламенения, при которых на заданном режиме наиболее полно можно использовать теплоту, вносимую топливом в цилиндры, или обеспечить получение возможно большей литровой мощности.

Независимо от способа подачи топлива в цилиндры регулировочные характеристики снимают при доводке новых двигателей и аппаратуры питания, а также в целях уточнения регулировок, изучения распределения смеси по цилиндрам и т. д.

Регулировочная характеристика бензинового двигателя по составу смеси – это зависимость эффективных мощности Ne, удельного расхода топлива gе, а также других показателей от состава смеси, характеризуемого коэффициентами избытка воздуха α при постоянной частоте вращения коленчатого вала и постоянной степени открытия дроссельной заслонки (рис. 13.6).

При испытании двигателя с целью определения его регулировочной характеристики по составу горючей смеси угол опережения зажигания подбирают наивыгоднейшим для каждого режима по наибольшим значениям показаний весового механизма тормозной установки. Желаемое изменение состава горючей смеси достигается путем регулирования количества подаваемого топлива или воздуха. 

В процессе снятия характеристики по составу смеси путем дозирования топлива при постоянных частоте вращения коленчатого вала и степени открытия дроссельной заслонки расход воздуха остается приблизительно постоянным, незначительно увеличиваясь при работе двигателя на богатой смеси. Это объясняется некоторым повышением коэффициента наполнения.

При изменении состава горючей смеси для поддержания постоянной частоты вращения регулируют нагрузку двигателя с помощью тормозной установки.

Регулировочная характеристика дизеля по составу смеси – это зависимость часового Gт и удельного gе расходов топлива и других показателей от нагрузки (среднего эффективного давления ре, эффективного крутящего момента Mк и эффективной мощности Nе) при постоянной частоте вращения коленчатого вала двигателя.
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	   Рис. 13.6. Регулировочная характеристика бензинового двигателя с ИЗ по составу смеси: αN – регулировка на наибольшую мощность; αэ – регулировка на наибольшую   экономичность.




В дизеле мощность при постоянной частоте вращения коленчатого вала регулируют изменением подачи топлива насосом высокого давления. Поэтому регулировочная характеристика по составу смеси дизеля совпадает с его нагрузочной характеристикой.

При снятии регулировочной характеристики по составу смеси ограничитель хода рейки топливного насоса убирают. Цель снятия характеристики – определение оптимального положения ограничителя хода рейки (максимальной подачи топлива) топливным насосом высокого давления. Состав смеси для каждого режима изменяют перемещением рейки топливного насоса высокого давления (изменением количества подаваемого топлива).

При изменении состава смеси для поддержания постоянной частоты вращения коленчатого вала регулируют нагрузку дизеля с помощью тормозной установки. Характеристику снимают при постоянном или наивыгоднейшем угле опережения впрыскивания топлива. По этой характеристике, снятой при постоянной частоте вращения, могут быть установлены режимы наибольшей возможной мощности и наименьшего удельного расхода топлива, а также оптимальное сочетание эффективности и экономичности, эффективности и износостойкости.

Регулировочная характеристика по установочному углу опережения зажигания – это зависимость эффективной мощности Ne, часового Gт и удельного ge расходов топлива и других показателей работы двигателя от угла опережения зажигания θзаж в градусах поворота коленчатого вала относительно ВМТ при неизменной частоте вращения и постоянной степени открытия дроссельной заслонки. При изменении угла опережения зажигания для поддержания постоянной частоты вращения регулируют нагрузку двигателя с помощью тормозной установки.

Характеристики по установочному углу опережения зажигания необходимо определять на топливе, которое может детонировать в двигателе на исследуемом режиме только после достижения максимума мощности. Основную характеристику по установочному углу опережения зажигания снимают при номинальной частоте вращения коленчатого вала двигателя и полном открытии дроссельной заслонки. Кроме основной, могут быть сняты характеристики по опережению зажигания и на других скоростных и нагрузочных режимах.

Снятие характеристик по углу опережения зажигания имеет своей конечной целью определение двух зависимостей: влияния изменяющихся режимных или конструктивных факторов на оптимальные углы опережения зажигания и влияния угла опережения зажигания на показатели работы двигателя. Решение первой задачи необходимо для выбора характеристик автоматического регулятора, при которых достигаются наилучшие мощностные и экономические показатели двигателя. Решение второй задачи позволяет оценить возможные ухудшения в показателях двигателя в случае, если по каким-либо причинам нельзя установить оптимальный угол опережения зажигания.

Обработка характеристик по углу опережения зажигания – это в основном определение зависимости оптимальных характеристик углов опережения зажигания от других режимных параметров (например, частоты вращения, нагрузки и т. д.). Оптимальные углы опережения зажигания могут быть определены из графиков как углы, соответствующие максимальным значениям показаний весов тормозной установки, крутящего момента или мощности.

Регулировочная характеристика по установочному углу опережения впрыска топлива – это зависимость эффективной мощности Nе, часового Gт и удельного ge расходов топлива и других показателей работы дизеля от угла опережения впрыска θвпр при постоянной частоте вращения коленчатого вала и неизменном положении рейки топливного насоса.

Основную характеристику по углу опережения впрыска топлива снимают при номинальной частоте вращения коленчатого вала дизеля и полной подаче топлива. 
Кроме основной, могут быть сняты характеристики по опережению впрыска топлива и на других скоростных (рис. 13.7) и нагрузочных режимах при установках рейки топливного насоса в положениях для частичных подач топлива.
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	   Рис. 13.7. Регулировоч-ная характеристика дизеля по установочному углу опережения впрыска топлива: 1, 2, 3, 4 – ge  при различных nд = const.




Для построения регулировочной характеристики следует снять нагрузочные характеристики при различных установочных углах опережения впрыска топлива, но не реже чем через каждые 4° угла поворота коленчатого вала. Регулировочную характеристику строят при постоянном расходе топлива.

Установочный угол опережения впрыска топлива следует изменять, если это позволяет конструкция дизеля, в таких пределах, чтобы при крайних его значениях удельный расход топлива был не менее чем на 5% выше, чем при оптимальном угле по удельному расходу топлива. Если конструкция дизеля не позволяет изменять установочный угол опережения впрыска топлива в указанных пределах, изменение его следует ограничить допускаемой конструкцией.

Характеристика позволяет установить влияние режимных или конструктивных факторов на оптимальные углы опережения впрыска топлива и влияние угла опережения впрыска на показатели работы дизеля. При этом можно определить наивыгоднейшие установочные углы опережения впрыска или характеристики автоматов, служащих для получения наилучших мощностных и экономических показателей дизеля.

При снятии характеристики установочный угол опережения подачи топлива изменяют с помощью регулировочной муфты привода топливного насоса высокого давления, а для поддержания постоянной частоты вращения регулируют нагрузку дизеля с помощью тормозной установки.

Регулировочная характеристика по давлению на впуске – это зависимость эффективной мощности Nе, часового Gт и удельного ge расходов топлива, коэффициента избытка воздуха α, коэффициента наполнения ηv и других показателей работы двигателя от давления во впускном  трубопроводе  pвп (рис. 13.8, а).

[image: image674.png]Ne, KBT o Ne, KBT Jo]
Go, Kl Gy Go, Kl _—
Gr, kil4 /’T Gy, ki - ol o
Ge, kBT~ Lo~ N — e, 1/kBTY T L
o —T a - Ne
v o nv T
] o —
- Gy S
7
L% 7
o
T —_— 7
% [
a Pen, kMa 6 Paun, kMa




Рис. 13.8. Регулировочная характеристика дизеля по давлению:

а – на впуске; б – на выпуске.

Для построения регулировочной характеристики следует снять нагрузочные характеристики при различных давлениях на впуске.

Характеристику строят при постоянном расходе топлива. Допускается снимать регулировочную характеристику путем последовательного уменьшения давления на впуске при постоянных расходе топлива и частоте вращения.

Регулировочная характеристика по давлению на выпуске – это зависимость эффективной мощности Nе, часового Gт и удельного ge расходов топлива и других показателей работы  двигателя  от  давления  в  выпускном  трубопроводе  pвып (рис. 13.8, б).

Для построения регулировочной характеристики следует снять нагрузочные характеристики при различных давлениях на выпуске.

Характеристику строят при постоянном расходе топлива. Допускается снимать регулировочную характеристику путем последовательного увеличения давления на выпуске при постоянных расходе топлива и частоте вращения.
14. ДИНАМИКА ДВИГАТЕЛЕЙ
14.1. Кинематика кривошипно-шатунного 
механизма
14.1.1. Виды кривошипно-шатунных механизмов

Для преобразования возвратно-поступательного движения поршня во вращательное движение коленчатого вала ДВС в основном используется кривошипно-шатунный механизм. Он называется аксиальным, если линия движения поршневого пальца пересекает ось вращения кривошипа (рис. 14.1, а). Угол отклонения шатуна от вертикали (  называется углом давления. Чем больше угол давления, тем меньше размеры звеньев и ниже КПД механизма.
В некоторых случаях, когда высота двигателя не является определяющим фактором (судовые и стационарные двигатели), между поршнем и шатуном устанавливают шток 1 и крейцкопф 2 (рис. 14.1, б). В таком механизме шток совершает возвратно-поступательное движение и силы, направленные по нормали к оси цилиндра, воспринимаются крейцкопфом, а не поршнем, что улучшает условия работы поршневой группы.
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Если ось коленчатого вала смещена на некоторое расстояние е относительно оси верхней головки шатуна, механизм называется дезаксиальным (рис.14.2). Дезаксиал можно получить смещением оси коленчатого вала (рис 14.2, а) или смещением центра верхней головки шатуна относительно оси цилиндра (рис. 14.2, б). Влияние дезаксиала на кинематические и динамические свойства механизма определяется безразмерным параметром:   
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где R – радиус кривошипа. 

При z = е/R(0,1 кинематические соотношения в первом приближении можно принять одинаковыми как для аксиального, так и для дезаксиального КШМ. Смещение выполняется в направлении, показанном на рис. 14.2. Такое смещение уменьшает углы ( в соответствующие моменты рабочего цикла, обеспечивая более равномерное изнашивание цилиндра. Приведенные на рис. 14.1 и 14.2 механизмы являются четырехзвенными.

В V-образных двигателях (рис. 14.3) механизм главного цилиндра 1 обычно четырехзвенный, а бокового цилиндра 2 может быть четырехзвенным (если нижние головки шатунов расположены рядом на одной шатунной шейке коленчатого вала; вильчатом или центральном шатунах) либо пятизвенным, в котором прицепной шатун 3 соединен с главным шатуном 5 через прицеп 4, жестко связанный с главным шатуном.

При наличии прицепного шатуна кинематические и динамические соотношения механизмов главного и бокового цилиндров всегда различны. Однако, варьируя параметрами R, L, (=(1 – ( можно добиться их соответствия с достаточной для практических задач точностью.
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Рис. 14.1. Аксиальный кривошипно-шатунный механизм:
а – центральный; б – с крейцкопфом (1) и штоком (2).
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	   Рис. 14.2. Дезаксиальный кривошипно-шатунный механизм: а – со смещением оси коленчатого вала; б – со смещением оси верхней головки.




а                             б
Механизм со смещением оси коленчатого вала от оси главного цилиндра на величину е и от оси бокового цилиндра на величину е1 является обобщенным.
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	   Рис. 14.3. Кривошипно-шатунный механизм с прицепным шатуном: 1 – главный цилиндр; 2 – боковой цилиндр; 3 – прицепной шатун; 4 – прицеп; 5 – главный шатун; ( – угол развала цилиндров; (1 – угол ответвления прицепного шатуна; ( – текущее значение угла поворота кривошипа, отсчитываемого от оси главного цилиндра; (1 – текущее значение угла поворота кривошипа относительно оси цилиндра прицепного шатуна; r – расстояние от оси шатунной головки кривошипа до оси   пальца прицепного шатуна.




Из закономерностей движения такого механизма можно, приравнивая соответствующие величины, получить уравнения движения других КШМ. Практическое воплощение рассмотренных схем преобразования поступательного движения поршня во вращательное движение кривошипа используется, например, в КШМ двигателя с параллельными осями главного и бокового цилиндров (рис. 14.4).


   Рис. 14.4. Дезаксиальный кривошипно-шатунный механизм с прицепным шатуном  и параллельными осями главного и бокового цилиндров.

Все рассмотренные дезаксиальные КШМ имеют постоянное смещение е, не  изменяющееся при  вращении коленчатого вала. 
Из рис. 14.2, а видно, что 

  L(sin(=R(sin(  – е.                                     (14.2)

Если в зависимости (11.2) принять, что R(sin( =е, тогда 

  L(sin(=0.                                                (14.3)

Так как L(0,  то условие (14.3) выполняется при sin( = 0 или ( = 0. В этом случае шатун становится штоком, совершающим только возвратно-поступательное движение.
14.1.2. Кинематика центрального кривошипно-шатунного 
механизма

При определении закона движения поршня  предполагается, что ко-ленчатый вал вращается с постоянной угловой скоростью (, т.е. рассматриваем процесс установившегося движения. Вращение коленчатого вала всегда будем считать совершающимся по направлению часовой стрелки.

На рис. 14.5 приведена схема кривошипного механизма одноци-линдрового двигателя. 
	[image: image679.png]R+L





	Рис. 14.5. Расчетная схема центрального кривошипно-шатунного механизма.




Для определения кинематических параметров КШМ примем следующие обозначения:

( – угол поворота кривошипа коленчатого вала, отсчитываемый от оси цилиндра в направлении вращения коленчатого вала по часовой стрелке; 

( – угол отклонения стержня шатуна от оси цилиндра в плоскости его качания. Отклонение вправо от оси цилиндра считается положительным, в противоположном направлении – отрицательным;

( – угловая скорость вращения коленчатого вала ([image: image680.wmf]30
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, n – частота вращения коленчатого вала двигателя, мин–1).
Радиус кривошипа R и длина шатуна L связаны между собой безразмерным параметром – постоянной кривошипно-шатунного механизма
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где R – радиус кривошипа.

Величина ( для автомобильных двигателей принимается в пределах от 0,238 до 0,313.

Шатун  в  центральном  механизме совершает  сложное  движение: его  верхняя  головка  движется  возвратно-поступательно, нижняя совершает  вращательное  движение, а  стержень –  качательное около оси цилиндра. Угол отклонения шатуна ( от оси цилиндра определяют из треугольника АСО (рис. 1.5) по теореме синусов:
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      Зависимость (14.5) перепишем в следующем виде:
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Данная зависимость однозначно определяет угол отклонения шатуна от оси цилиндра в зависимости от угла поворота кривошипного вала и постоянной механизма (. Дифференцируя зависимость (14.6) по времени t, определим скорость качания шатуна относительно оси цилиндра
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где [image: image685.wmf]ш
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– угловая скорость шатуна, с–1;
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d

j

 – угловая скорость кривошипа, с–1.

Из уравнения (14.7) выразим угловую скорость шатуна как функцию угла поворота и угловой скорости коленчатого вала:
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В зависимости (14.8) cos( заменим выражением (14.4) и после соответствующих преобразований получим:
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Продольная ось шатуна образует с осью цилиндра наибольший угол ( в таких положениях механизма, когда угол поворота кривошипа (=90° и 270°. Из практики двигателестроения известно, что (max(15...17°. В этом случае [image: image689.wmf]259
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, т.е. является величиной второго порядка малости, которой можно пренебречь. Тогда выражение (14.9) примет вид, удобный для практических расчетов:
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Угловое ускорение 
[image: image692.wmf]ш
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шатуна найдем как первую производную угловой скорости по времени:
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При (=0,238...0,313 выражение [image: image694.wmf]1
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, а выражение (14.11) окончательно примет следующий вид:
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При работе двигателя поршень совершает возвратно-посту-пательное движение, для характеристики которого определим перемещение SX , скорость 
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, ускорение 
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Перемещение поршня SX отсчитывается от ВМТ. Из рис. 14.5 находим:
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отрезок CO определим из треугольника CAO:
CO=Rcos(+Lcos(.                                       (14.14)

Следовательно

Sх=R+L – Rcos ( – Lcos (=R(1–cos()+L(1–cos().             (14.15)

Из полученного уравнения следует, что длина пути поршня зависит от геометрических размеров звеньев механизма, т.е. от величины радиуса R кривошипа и длины L шатуна. Так как поршень, шатун и кривошип составляют один механизм, то величина угла ( должна зависеть от величины угла ( поворота коленчатого вала. Из треугольников ОАВ и АВС, имеющих общий катет АВ, находим:
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Разложив правую часть выражения 
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 в бином Ньютона, получим:
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Учитывая, что [image: image702.wmf](
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, и пренебрегая тригономет-рическими величинами выше второй степени,
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Подставляя значение cos(  в выражение (11.14), получим:
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Если учесть, что [image: image705.wmf]l
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Подставляя  полученное  выражение  в  формулу  (14.15), с  учетом [image: image707.wmf]l
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 после соответствующих преобразований будем иметь:
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Перемещение поршня в соответствии с данным уравнением можно представить как сумму гармонических перемещений первого Sх I и второго Sх II порядков.
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Анализируя выражение для определения перемещения поршня, нетрудно заметить, что:

1) при угле (=0° перемещение поршня Sх=0, т.е. поршень находится в ВМТ;

2) повороту кривошипа на угол  (=( соответствует перемещение поршня Sх=2R, т.е. поршень находится в НМТ;

3) при изменении угла поворота кривошипа от (=0° до (=(/2 перемещение поршня первого порядка составит 
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Отсюда следует, что при повороте кривошипа из положения ВМТ на первую четверть оборота ((=(/2) поршень проходит больший путь, чем R = S/2, на величину [image: image715.wmf]2

l

R

, а при повороте на вторую четверть оборота меньший, чем R, на ту же величину. Это вызвано тем, что перемещение поршня складывается из двух составляющих, первое из которых обусловливается перемещением шатуна вдоль оси цилиндра, а второе – отклонением шатуна от оси цилиндра. Обе эти причины во время первой четверти оборота кривошипа вызывают перемещение поршня в одном направлении (перемещения складываются), а во время второй четверти оборота – в разных направлениях. Величину [image: image716.wmf]2

l
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 называют поправкой Брикса.

Влияние отклонения шатуна от оси цилиндра на величину перемещения поршня будет тем больше, чем больше ( и R. Характер перемещения поршня и слагаемых перемещения в зависимости от угла поворота кривошипа показан на рис. 14.6.
Кроме аналитического определения величины хода поршня, при проектировании часто приходится прибегать к графическим методам.
Рассмотрим способ  определения  пути  поршня  с  помощью  круга Ф. А. Брикса (рис. 14.7).
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Рис. 14.6. График перемещения поршня:

SX I  – перемещение поршня первого порядка; 

SX II  – перемещение поршня второго порядка.

Проведем в произвольном масштабе окружность радиусом, равным радиусу кривошипа R. По вертикальному диаметру ОС отложим вниз от центра О отрезок ОО1=0,5R(. Эта поправка Брикса откладывается в том же масштабе.
Если из точки О1 провести под углом ( к вертикальному диаметру  ОС радиус-вектор О1А, то проекция В конца А этого радиуса отсечет на вертикальном диаметре отрезок СВ, равный ( с большой степенью точности) в масштабе построения  ходу поршня при угле поворота кривошипа, равном взятому углу (.
[image: image718.png]0.5RM





Рис. 14.7. Схема для определения перемещения поршня 
с помощью круга Брикса.

Действительно, опустив из центра О перпендикуляр ОЕ на радиус-вектор О1А, будем иметь следующие соотношения:
из ( АОЕ следует, что  
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Совместно решая последние два уравнения, получим:
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Из приведенного построения (рис. 14.7) имеем:
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Рассмотрение уравнений для определения перемещения поршня в любой момент времени в зависимости от угла поворота коленчатого вала приводит к заключению, что точность эксцентриковой диаграммы Брикса характеризуется величиной погрешности [image: image726.wmf].
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 Относительная погрешность[image: image727.wmf]R
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 примет максимальное значение при [image: image728.wmf](
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, что соответствует (=54,7°.

Численное значение максимальной относительной погрешности [image: image729.wmf]R
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 для (=0,25 будет равно 0,003.

Из приведенного следует, что эксцентриковая диаграмма Брикса для определения пути поршня отличается высокой точностью. Зная выражение пути поршня, нетрудно определить его скорость и ускорение.

Скорость поршня 
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 в зависимости от угла поворота кривошипа определяют по формуле, которую получают дифференцированием [image: image731.wmf]dt
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но [image: image733.wmf]dt
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 является угловой скоростью ( вращения коленчатого вала, 
поэтому
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Графическое изображение скорости поршня дано на рис. 14.8.
Из формулы (14.26) и рис. 14.8 видно, что скорость поршня в ВМТ и НМТ ((=0° и (=180°) равна нулю, а при повороте кривошипа на 90° и 270° WП=R( и Wп=–R(, т.е. в этих точках абсолютные значения скорости поршня равны окружной скорости оси шатунной шейки коленчатого вала.
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Рис. 14.8. График скорости поршня:

WП1 – скорость поршня первого порядка; 
[image: image736.wmf]II
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– скорость поршня второго порядка.

Для практических расчетов используют среднюю скорость
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Максимальное значение средней скорости поршня ограничивается требованиями надежности и приемлемой долговечности поршневой группы двигателя. Максимальная скорость поршня превышает среднюю примерно на 63%, т.е. [image: image738.wmf]п
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Ускорение поршня jП в зависимости от угла поворота кривошипа определяют дифференцированием выражения скорости по времени, т.е.
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Графическое изображение ускорения поршня приведено на рис. 14.9.
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Рис. 14.9. График ускорения поршня:

jП I – ускорение поршня первого порядка; jП II – ускорение поршня
 второго порядка.

Рассматривая выражение скорости 
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, мы видим, что скорость поршня в каждый момент состоит из двух скоростей: [image: image745.wmf]j
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. Путь поршня является суммарным путем, ускорение – суммарным ускорением.

Следовательно, имеются две причины, которые перемещают поршень. Каждая из этих причин сообщает свою скорость и ускорение. Такими двумя причинами, вызывающими движения поршня, являются: во-первых, поворот коленчатого вала и, во-вторых, отклонение шатуна. Совместное воздействие этих факторов на отдельных участках пути позволяет перемещать поршень в одном и том же направлении, а на других участках – в противоположных. Например, при угле поворота кривошипного вала (=100° скорость [image: image749.wmf]j
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 будет отрицательна, т.е. отклонение шатуна перемещает поршень в противоположном направлении и уменьшает суммарную скорость его движения. Аналогично при угле поворота вала (=50° ускорение [image: image751.wmf]j
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В верхней (ВМТ) и нижней (НМТ) мертвых точках, т.е. при (=00 и (=180° скорость поршня (=0, а ускорение
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По абсолютной величине 
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, так как при движении поршня от ВМТ поворот кривошипного вала и отклонение шатуна перемещают поршень в одном направлении, а при движении поршня от НМТ – в противоположных.

Кроме того, около НМТ при ( ( 0,25 кривая ускорения выпуклая и  ускорение имеет одно отрицательное наибольшее значение [image: image757.wmf](
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14.2. Динамика кривошипно-шатунного механизма 
и уравновешивание двигателей
Задачей динамического анализа является получение расчетных формул для определения величины и характера изменения сил, действующих на поршень, шатун и кривошип коленчатого вала, а также моментов сил, возникающих в КШМ при работе двигателя.

Определение сил, действующих на детали КШМ, необходимо для расчета элементов двигателя на прочность и определения нагрузок на подшипники.

14.2.1. Приведение масс движущихся деталей КШМ

Движущимися частями в кривошипно-шатунном механизме двигателя являются: комплект поршня (поршень, кольца, палец, втулки), шатун и коленчатый вал с маховиком. Поршневой комплект движется возвратно-поступательно, коленчатый вал с маховиком совершает вращательное движение, а шатун находится в сложном движении. Сначала при движении поршня от ВМТ он движется вниз ускоренно, а затем при приближении к НМТ – замедленно и наоборот. Если тело движется с определенным ускорением, то возникает сила инерции. Сила инерции по величине равна массе движущегося тела, умноженной на ускорение. Сила инерции направлена обратно направлению ускорения, т.е. если тело движется прямолинейно вперед ускоренно, сила инерции направлена против движения; если же тело движется замедленно, сила инерции направлена по движению. Таким образом, силы инерции, возникающие при работе кривошипно-шатунного механизма, будут зависеть от их массы и ускорения.

Масса шатуна – mШ.

Верхняя головка шатуна движется возвратно-поступательно. Нижняя головка совершает вращательное движение вместе с шатунной шейкой коленчатого вала. Стержень шатуна движется возвратно-поступательно и совершает качательное движение в вертикальной плоскости около оси поршневого пальца. Масса шатуна может быть заменена тремя массами, сосредоточенными на оси поршневого пальца – m1, на оси шатунной шейки – m2 и в центре тяжести шатуна – m3 (рис. 14.10).

При этой замене необходимо соблюдение следующих условий.
1. Сумма всех масс должна быть равна массе шатуна – mШ.

2. Центр тяжести всех масс должен совпадать с центром тяжести шатуна.
3. Сумма моментов инерции всех масс относительно оси, проходящей через центр тяжести шатуна, должна быть равна моменту инерции шатуна относительно той же оси.

4. Все массы должны располагаться на одной прямой, проходящей через центр тяжести шатуна.
Первые три условия выражаются следующими уравнениями:
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Решая эти уравнения относительно m1, m2 и m3, найдем:
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Масса m1 движется поступательно и причисляется к массе возвратно-поступательно движущихся частей.

Масса m2 совершает вращательное движение вместе с шатунной шейкой коленчатого вала и относится к массе вращающихся частей.

Масса m3  движется поступательно и одновременно с этим качается около оси поршневого пальца. По сравнению с массами m1 и m2 масса m3 незначительна. При практических расчетах массой m3 пренебрегают.

Обычно при приближенных расчетах массу шатуна заменяют двумя массами m1 и m2, расположенными в центре верхней и нижней головок.

Величина этих масс определяется из следующих выражений:
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Величина l1 у шатунов тракторных и автомобильных двигателей варьирует в пределах (0,683....0,816)l и в среднем составляет 0,725l.

На основании этого массы m1 и m2 при расчетах можно принять равными: 

m1=0,275mШ;  m2=0,725mШ.
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	Рис.14.10. Схема приведения массы шатуна.



Масса  возвратно-поступательно  движущихся  частей   mj=mП+m1.

Здесь mП – масса поршневого комплекта.

Масса неуравновешенных вращающихся частей – mц.

К неуравновешенным вращающимся массам относятся массы: 

mшш –шатунной шейки с прилегающими к ней участками щек; 

mk – неуравновешенная масса кривошипа, которую считают сосредоточенной на оси кривошипа в точке Б (рис. 14.11); 

mщ – масса средней части щеки, заключенной в контуре abcd, центр тяжести которой сосредоточен от оси вращения вала на расстоянии (.
Массы неуравновешенных частей кривошипа заменяют массой, приведенной к радиусу кривошипа R, и обозначают mк. Тогда


[image: image769.wmf]mц=mк+m2.

Масса mщ приводится к радиусу кривошипа R. Центробежная сила новой массы m(щ должна быть равна центробежной силе массы mщ.
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Тогда mк=mшш+2m(щ   и  mц=mшш+2 m(щ +m2= mшш+2 [image: image772.wmf]щ
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При определении сил инерции в проектируемом двигателе массы mП, mШ и mк принимаются по двигателю-прототипу с учетом параметров, конструктивных особенностей и назначения проектируемого двигателя или определяются по чертежам 
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Рис. 14.11. Приведение массы неуравновешенной части кривошипа.

Приближенные значения mП и mШ можно принимать по данным, представленным в табл. 14.1. 
Т а б л и ц а 14.1. Ориентировочные значения конструктивных масс КШМ, кг/м2

	Элемент КШМ
	Двигатели с искровым зажиганием
	Дизели

	Поршневая группа

	Поршень из алюминиевого сплава
	50…80
	150…300

	Чугунный поршень
	150…250
	250…400

	Шатунная группа

	Шатун
	100…200
	250…400

	Неуравновешенные части одного колена коленчатого вала без противовесов

	Стальной кованый коленчатый вал со сплошными шейками
	150…200
	200…400

	Чугунный литой коленчатый вал с полыми шейками
	100…200
	150…300


14.2.2. Суммарные силы, действующие в КШМ

При работе двигателя в КШМ действуют силы и моменты, которые не только воздействуют на его детали и другие узлы, но и вызывают неравномерность хода двигателя. К таким силам относятся:
- сила давления газов, которая уравновешивается в самом двигателе и на его опоры не передается;
- сила инерции, приложенная к центру возвратно-поступательно движущихся масс и направленная вдоль оси цилиндра; через подшипники коленчатого вала она воздействует на корпус двигателя, вызывая его вибрацию на опорах в направлении оси цилиндра;

- центробежная сила, которая от вращающихся масс направлена по кривошипу в средней его плоскости, воздействуя через опоры коленчатого вала на корпус двигателя и вызывает колебания двигателя на опорах в направлении кривошипа.
Кроме того, возникают такие силы, как давление на поршень со стороны картера, и силы тяжести деталей КШМ. 

Все действующие в двигателе силы взаимодействуют с сопротивлением на коленчатом валу, силами трения и воспринимаются опорами двигателя. В течение каждого рабочего цикла (720° – для четырехтактного и 360° – для двухтактного двигателей) силы, действующие в КШМ, непрерывно меняются по величине и направлению и для установления характера изменения данных сил от угла поворота коленчатого вала их определяют через каждые 10…30° для определенных положений коленчатого вала.
В связи со сложностью определения сил трения их действие учитывается механическим КПД.

Силы тяжести учитываются в расчетах малооборотных двигателей (n<200 мин–1).

Силы давления газов действуют на поршень, стенки и головку цилиндра. Для упрощения динамического расчета силы давления газов заменяются одной силой, направленной по оси цилиндра и приложенной к оси поршневого пальца.
Избыточное давление газов на поршень

                                              PГИ=PЦ –PО ,                                                                      
где PЦ – текущее абсолютное давление газов в цилиндре (давление над поршнем) определяется по индикаторной диаграмме; 
        PО – давление окружающей среды, или давление в картере двигателя (под поршнем).
Тогда сила давления газов на поршень
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где FП – площадь днища поршня;
      D – диаметр цилиндра.

Данную силу определяют для каждого момента времени (угла поворота коленчатого вала () по индикаторной диаграмме, полученной на основании теплового расчета или снятой непосредственно с двигателя с помощью специальной установки. На рис. 14.12 показана развернутая индикаторная диаграмма сил, действующих в КШМ, в частности, изменение силы давления газов (РГ) от величины угла поворота коленчатого вала.
Силы инерции зависят от массы деталей, их скорости и ускорения. В карбюраторных двигателях легковых автомобилей средняя скорость поршня достигает 16 м/с и ускорение 22000 м/с2, а в гоночных автомобилях  при  n=9000...12000 мин–1  средняя  скорость  поршня  достигает 
28 м/с и ускорение – 43000 м/с2. В этих двигателях обязательно учитываются эти силы при расчетах. 

Силы инерции, действующие в КШМ, в соответствии с характером движения приведенных масс, делятся на силы инерции поступательно движущихся масс Pj и центробежные силы инерции вращающихся масс Рц.

Сила инерции от возвратно-поступательно движущихся масс может быть определена по формуле
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Эта сила направлена вдоль кривошипа, она неуравновешена и действует на опоры двигателя. Знак минус показывает, что сила инерции направлена противоположно ускорению. Для удобства анализа силу инерции Pj раскладывают на две силы – Pj = PjI+ PjII:
силу инерции первого порядка [image: image776.wmf]j
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силу инерции второго порядка [image: image777.wmf]j
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Сила PjI изменяется по закону косинусоиды, а PjII – по закону косинуса двойного угла. Период изменения PjI составляет один оборот коленчатого вала (360°), а PjII – 180°.

Абсолютное значение PjII в 3,5...4,5 раза меньше, так как в последнее уравнение входит. ( = 1/3,5…1/4,5.
Центробежная сила инерции вращающихся масс постоянна по величине и направлена от оси коленчатого вала. Ее величина определяется по формуле
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Таким образом, сила давления газов РГ и сила инерции от возвратно-поступательно движущихся масс приложены к поршню и действуют совместно вдоль оси цилиндра. Для исследования динамики КШМ имеет значение сумма этих сил – Р=РГ+Рj.
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Рис.14.12. Развернутая индикаторная диаграмма сил, действующих в KШМ.
Схема сил и моментов, действующих в центральном КШМ, представлена на рис. 14.13.
Силу Р для различных углов поворота кривошипа получают алгебраическим сложением ординат точек кривых  РГ и Рj .
Эту силу можно разложить на две составляющие: 

нормальную [image: image780.wmf]b
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силу, направленную по оси шатуна [image: image781.wmf]b
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Сила N воспринимается боковой поверхностью стенки цилиндра и обусловливает износ поршня и цилиндра. Она считается положительной, если создаваемый ею момент относительно оси коленчатого вала направлен противоположно направлению вращения вала двигателя.

Сила РШ считается положительной, если сжимает шатун, и отрицательной, если его растягивает.

Перенесем силу РШ вдоль линии ее действия в центр шатунной шейки кривошипа (точка В) и разложим на две составляющие:

тангенциальную Т, направленную по касательной к окружности радиуса кривошипа                    

[image: image782.wmf]sin(

TP

cos

jb

b

+

=

;
радиальную (нормальную) К, действующую по радиусу кривошипа 
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Сила К считается положительной, если она сжимает щеки кривошипа. Сила Т считается положительной, если направление создаваемого ею момента совпадает с направлением вращения коленчатого вала.
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Рис.14.13. Схема действия сил в КШМ: 

а – силы, возникающие в результате взаимодействия поршня 

с шатуном и шатуна с кривошипом; 

б – силы, действующие на опоры кривошипа; 

в – силы, действующие на корпусные детали двигателя.
К центру О кривошипа приложим две взаимно противоположные силы Т( и Т(, равные и параллельные силе Т. Силы Т и Т( составляют пару с плечом, равным радиусу кривошипа R. Момент от этой пары сил называется крутящим моментом одного цилиндра двигателя:
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Нормальная и тангенциальная силы (рис.14.13, б), перенесенные в центр коленчатого вала (К и Т(), образуют равнодействующую силу Р(Ш , которая параллельна и равна по величине силе РШ. Сила Р(Ш нагружает коренные подшипники коленчатого вала. В свою очередь силу Р(Ш можно разложить на две составляющие: силу N(, перпендикулярную оси цилиндра, и силу Р', действующую по оси цилиндра. Силы N(  и N  образуют пару сил, момент которой называется опрокидывающим. Его величина определяется по формуле
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Данный момент равен индикаторному крутящему моменту и направлен в противоположную ему сторону. Крутящий момент передается через трансмиссию ведущим колесам, а опрокидывающий момент воспринимается опорами двигателя.
По приведенным формулам для P, N, T, K строят развернутые диаграммы изменения этих сил от угла поворота кривошипа.

Полученные данные используют при расчетах деталей КШМ на прочность, для анализа равномерности вращения коленчатого вала, построения диаграммы нагрузок на шейки и подшипники коленчатого вала и т.д. Кроме того, развернутые диаграммы действующих в КШМ сил дают возможность сравнительно простым способом определить крутящий момент многоцилиндровых двигателей.

Из уравнения (14.40) следует, что крутящий момент одноцилиндрового двигателя можно представить как функцию МД=f(Т), соответственно T=f((). Если значение силы Т в зависимости от угла поворота коленчатого вала значительно изменяется, то аналогично будет изменяться и крутящий момент двигателя (рис. 14.14). 
Неравномерность крутящего момента обусловлена цикличностью рабочих процессов в цилиндрах двигателя и кинематическими свойствами КШМ. Степень равномерности изменения суммарного крутящего момента оценивается коэффициентом неравномерности крутящего момента 
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где [image: image788.wmf]ср
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– соответственно максимальное, минимальное и среднее значения индикаторного крутящего момента.

На этом графике площади, расположенные над осью абсцисс, представляют собой положительную, а под осью – отрицательную работу крутящего момента. Разделив алгебраическую сумму этих площадей F на длину графика l, получим среднее значение момента:
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где mм – масштаб момента.

Среднее значение индикаторного крутящего момента для одного цилиндра также может быть определено по формуле
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где (, Mi – соответственно период изменения кривой крутящего момента и его текущее значение.

Среднее значение суммарного индикаторного крутящего момента многоцилиндрового двигателя 
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где i – число цилиндров.
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Рис. 14.14. Изменение крутящего момента в зависимости от угла поворота коленчатого вала для двигателей с различным числом цилиндров:
 а – i=1; б – i=4; в – i=8.

В одноцилиндровом двигателе (=11,8, при i=12  (=0,275.
Колебание угловой скорости ( за цикл при установившемся режиме, или равномерность  вращения коленчатого вала, характеризуется коэффициентом неравномерности хода:
                                 [image: image793.wmf]CP

min

max

w

w

w

d

-

=

,                                             (14.44)

где (max, (min, (cp – соответственно наибольшая, наименьшая и средняя угловая скорость коленчатого вала двигателя за цикл:
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Допустимые значения коэффициента неравномерности хода составляют:

для тракторных двигателей (=0,01...0,02, для автомобильных (=0,02...0,03.

Заданную неравномерность хода ( обеспечивают применением маховика с моментом инерции Im.
Момент инерции маховика [image: image795.wmf]НОМ
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где ( – безразмерный момент инерции маховика ((=200...350);

MКНОМ – эффективный крутящий момент двигателя на режиме номинальной мощности;

(НОМ – номинальная угловая скорость коленчатого вала двигателя.

Если маховик выполнен в диске с массивным ободом, то 
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где DСР=2rср – средний диаметр обода; 
       mm – масса маховика.

При графическом определении момента инерции маховика можно использовать следующие соотношения:
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где Fизб – площадь, лежащая над линией Мср (рис.14.14), которая пропорциональна избыточной работе Lизб крутящего момента;
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 – масштаб угла поворота коленчатого вала, рад/мм;

n – частота вращения коленчатого вала, мин–1.

Избыточную работу определяют графически, а величинами (  и n задаются.

Таким образом, задаваясь диаметром обода, можно определить необходимую массу маховика, или, задаваясь mm, можно определить DСР. При слишком малом значении Im затрудняется трогание автомобиля с места. При слишком большом Im ухудшается приемистость двигателя и разгон автомобиля.

14.2.3. Уравновешивание двигателей

Силы и моменты, действующие в КШМ, непрерывно меняются по величине и направлению. При этом, действуя на опоры двигателя, они вызывают вибрацию рамы и всего автомобиля (трактора), в результате чего ослабляются крепежные изделия, нарушаются регулировки узлов и механизмов, повышается уровень шума и т.д.

При разработке конструкций двигателей стремятся к тому, чтобы уменьшить влияние свободных сил и моментов. Это достигается двумя способами:

1) выбором соответствующего числа и расположения цилиндров, а также схемы расположения кривошипов;

2) установкой простейших противовесов и сложных уравно-вешивающих механизмов.

Создание конструктивно предусмотренной уравновешенности ДВС достигается выполнением требований при производстве деталей, их сборке и регулировке. При этом внимание обращается на:

а) соблюдение допусков на массы и размеры поршней, шатунов, коленчатого вала и других деталей;

б) проведение статистической и динамической балансировки коленчатого вала;

в) достижение идентичности протекания рабочего процесса во всех цилиндрах за счет одинакового их наполнения, одинаковых степеней сжатия во всех цилиндрах, одинаковой регулировки угла зажигания либо впрыска топлива по цилиндрам, идентичности теплового режима.

Расчет динамического уравновешивания многоцилиндрового двигателя заключается в определении значений и направлений действующих неуравновешенных сил и моментов сил инерции, которые необходимо уравновесить с помощью наиболее простых конструктивных мероприятий.

Различают внутреннюю и внешнюю неуравновешенность ДВС. Внешняя неуравновешенность характеризуется наличием пери-одических сил инерции, которые передаются на опоры двигателя и далее на раму трактора или автомобиля.

Внутренняя неуравновешенность характеризуется возникновением перерезывающихся сил и моментов упругих сил, которые называются внутренними изгибающими моментами и внутренними скручи-вающими моментами (эти силы трудно уравновешиваются).

Уравновешенность – это такое состояние двигателя, при котором на установившемся режиме работы на его опоры передаются постоянные по величине и направлению силы и моменты, т.е. это комплекс конструктивных, производственных и эксплуатационных мероприятий, направленных на уменьшение или полное устранение неуравновешенных свободных сил инерции и моментов.

Для уравновешивания применяются следующие методы.
1. Силы инерции первого и второго порядков и их моменты уравновешиваются подбором оптимального числа цилиндров, их расположения и выбором соответствующей схемы коленчатого вала. Если этого недостаточно, то силы инерции уравновешивают противовесами, расположенными на дополнительных валах, имеющих механическую связь с коленчатым валом. Это приводит к значительному усложнению конструкции двигателя и поэтому используется редко. В рядных двигателях уравновесить силы инерции первого и второго порядков установкой противовесов невозможно. Однако при соответствующем выборе массы противовеса можно частично перенести действие силы инерции первого порядка из одной плоскости в другую, тем самым уменьшив неуравновешенность в этой плоскости.
2. Центробежные силы инерции вращающихся масс можно уравновесить в двигателе с любым числом цилиндров установкой противовесов на коленчатом валу.

При расчете сил и моментов сил инерции используют следующие выражения:
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                               (14.49)
где LЦ – расстояние между осями цилиндров;

      i=1…n – число цилиндров;

       mj  и  mR – неуравновешенные массы поступательно движущихся и вращающихся частей КШМ одного цилиндра.

Таким образом, уравновешивание двигателя сводится к устранению влияния наиболее значительных сил и их моментов.

Теоретически любые свободные силы инерции и их моменты могут быть уравновешены. Однако практически это вызывает значительные усложнения конструкции. А так как уравновешивание осуществляется с учетом не только технической, но и экономической целесообразности, то не все ДВС полностью уравновешены.

В большинстве многоцилиндровых двигателей результирующие силы инерции уравновешиваются установкой противовесов, путем подбора соответствующего числа и расположения кривошипов коленчатого вала. Однако даже на уравновешенные валы устанавливают противовесы для уменьшения и более равномерного распределения нагрузки на коренные шейки и подшипники, а также для уменьшения моментов, изгибающих коленчатый вал. 
Если нельзя уравновесить опрокидывающий момент, то можно уменьшить его неравномерность путем снижения неравномерности крутящего момента. Это достигается увеличением числа цилиндров двигателя при равных интервалах между вспышками в них.
Предусмотренная конструкторами двигателя уравновешенность может быть сведена к нулю, если не будут выполняться следующие требования к производству деталей двигателя, сборке и регулировке его узлов:
равенство масс поршневых групп;

равенство масс и одинаковое расположение центров тяжести шатунов;

статическая и динамическая сбалансированность коленчатого вала.

При эксплуатации двигателя необходимо, чтобы идентичные рабочие процессы во всех его цилиндрах протекали одинаково. А это зависит от состава смеси, углов опережения зажигания или впрыска топлива, наполнения цилиндров, теплового режима, равномерности распределения смеси по цилиндрам и т. д.

14.2.4. Уравновешивание одноцилиндрового двигателя

В одноцилиндровом двигателе действуют силы инерции первого порядка PjI, второго порядка PjII и центробежная сила Pц. Линия действия этих сил лежит в одной плоскости и пересекается с осью коленчатого вала, поэтому в одноцилиндровом двигателе неуравновешенных моментов нет:
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Наиболее просто уравновешивается центробежная сила инерции. Для этого на щеках кривошипа коленчатого вала устанавливается два противовеса (рис. 14.15), центры тяжести которых находятся на расстоянии r от оси коленчатого вала. Масса противовеса выбирается исходя из равенства 
                        Рпр=–Рц или 2mпрr(2=–mцR(2,                             (14.51)
где r – расстояние от центра тяжести масс противовесов до оси  коленчатого вала; mпр – масса одного противовеса.
В данном двигателе для уравновешивания сил инерции первого порядка [image: image801.wmf]j

w

cos

R

m

P

2

j

j

I

-

=

 можно увеличить массу противовеса, но в этом случае возникает дополнительная горизонтальная сила Rпр.г., которая неуравновешена (рис. 14.16). 
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Рис. 14.15. Схема действия и уравновешивание сил инерции 

в одноцилиндровом двигателе.
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Рис.14.16. Схема переноса силы одноцилиндрового двигателя 

из вертикальной плоскости в горизонтальную.

Силы инерции первого и второго порядка можно уравновесить с помощью специального механизма – двух дополнительных валов с четырьмя противовесами, имеющими механическую связь с коленчатым валом двигателя (рис. 14.17).
При этом направление вращения валов должно быть взаимно противоположным  с угловой скоростью ( при уравновешивании силы PjI и с удвоенной скоростью при уравновешивании PjII, поскольку период изменения силы инерции второго порядка составляет 180°ПКВ.

Однако этот способ из-за сложности конструкции практически не применяется.

Таким образом, в одноцилиндровом двигателе полностью уравновешиваются лишь силы инерции от вращающихся масс. Силы инерции первого порядка уравновешиваются частично (обычно 0,5PjI), переносятся из вертикальной плоскости в горизонтальную и воспринимаются опорами двигателя. Силы инерции второго порядка остаются всегда неуравновешенными и передаются на опоры двигателя и далее – на остов автомобиля.
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Рис. 14.17. Балансировка одноцилиндрового двигателя
 с использованием противовесов 
на дополнительных валах.

14.2.5. Уравновешивание однорядного двухцилиндрового 
двигателя
В однорядных двухцилиндровых двигателях коленчатый вал может быть с односторонним расположением кривошипов и с кривошипами под углом 180° (рис. 14.18). В первом случае вспышки в цилиндрах чередуются через 360° . Силы инерции PjI и PjII для каждого цилиндра будут равными.

Равнодействующие от этих сил определяют как суммы сил, действующих в первом и втором цилиндрах, так как они одинаково направлены, т.е.
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При этом неуравновешенные моменты отсутствуют, так как действующие силы инерции одинаковы и равны плечи приложения этих сил.
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Такие двигатели уравновешивают аналогично одноцилиндровым.
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Рис.14.18. Схема действия сил инерции в двухцилиндровом двигателе

 с кривошипами, расположенными под углом 180°.
При расположении кривошипов под углом 180° (рис. 14.18) последовательность вспышек чередуется через 180° и 540°. Силы инерции PjI в обоих цилиндрах равны и направлены в противоположные стороны и при любом положении кривошипов взаимно уравновешиваются, т.е. 
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В плоскости осей цилиндров силы PjI создают неуравновешенный момент, действующий в вертикальной плоскости:
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где а – расстояние между осями цилиндров.

Силы инерции PjII для первого и второго цилиндров равны по значениям, направлены в одну сторону и создают равнодействующую
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Момент этих сил МjII=0, так как силы инерции PjII дают равнодействующую. Уравновесить силы PjII можно с помощью специального уравновешивающего механизма (дополнительных валов с противовесами на концах, вращающихся с удвоенной угловой скоростью относительно коленчатого вала во взаимно противоположных направлениях).

Центробежные силы инерции Pц от первого и второго цилиндров взаимно уравновешиваются, т.е. ( Мц=0. Момент от действия этих сил в продольной плоскости (Мц=Рцa уравновешивается с помощью противовесов, установленных на крайних щеках коленчатого вала. При этом необходимую массу противовесов определяют из следующего выражения:
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где r – расстояние от оси коленчатого вала до центра тяжести проти-вовеса; 
       b – расстояние между противовесами.

14.2.6. Уравновешивание однорядного четырехцилиндрового
 двигателя

Коленчатые валы в этих двигателях имеют зеркальное распо-ложение кривошипов с углом между ними 180°, что создает равномерное чередование вспышек (1–3–4–2 или 1–2–4–3) и хорошую уравновешенность (рис. 14.19).
Несмотря на конструктивное уравновешивание центробежных сил инерции, в некоторых однорядных четырехцилиндровых двигателях на коленчатом валу устанавливают противовесы для разгрузки коренных подшипников от действия этих сил. Необходимость разгрузки коренных подшипников обусловлена тем, что центробежные силы инерции действуют в кривошипах каждого цилиндра, а коленчатый вал не абсолютно жесткий.
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Рис. 14.19. Схема действия сил инерции в однорядном четырехцилиндровом 
двигателе.

14.2.7. Уравновешивание четырехтактного рядного

шестицилиндрового двигателя

Кривошипы коленчатого вала четырехтактного рядного шести-цилиндрового двигателя располагаются под углом 120° (рис. 14.20), что создает равномерное чередование вспышек в цилиндрах 1–5–3–6–2–4.
Из схемы (см. рис. 14.19) расположения кривошипов и направлений сил инерции в однорядном четырехцилиндровом двигателе можно сделать следующие выводы:

силы инерции первого порядка PjI взаимно уравновешиваются, и их сумма равна нулю, т.е. 
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моменты от сил инерции PjI также взаимно уравновешиваются, если их  рассматривать относительно центра тяжести коленчатого вала (точка О) в продольной плоскости, т.е. 
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силы инерции второго порядка PjII для всех цилиндров равны и направлены в одну сторону. Их равнодействующая 
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Равнодействующую сил инерции 
[image: image816.wmf]å
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можно уравновесить с помощью специальных механизмов (как и при уравновешивании в однорядном двухцилиндровом двигателе). Сила 
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приложена к средней коренной шейке коленчатого вала и в зависимости от направления действия стремится оторвать двигатель от опор крепления или прижать двигатель к опорам. Так как силы PjII образовали равнодействующую, то суммарный момент этих сил равен нулю, т.е. 
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Центробежные силы инерции Pц  для всех цилиндров равны и попарно уравновешиваются, и их результирующая равна нулю, т. е. (Рц=0. Моменты действия центробежных сил инерции PS, если их рассматривать относительно центра тяжести коленчатого вала, также равны нулю, т. е. (Мц=0.

Так как углы между кривошипами равны и кривошипы не находятся в одной плоскости, сумма центробежных сил инерции первого и второго порядка равны нулю. Так как коленчатый вал имеет зеркальную симметрию, продольные моменты от действия всех сил
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Следовательно, четырехтактный шестицилиндровый однорядный двигатель полностью уравновешен от сил инерции возвратно-поступательно вращающихся масс, а также от их моментов. Однако, несмотря на это, иногда в шестицилиндровых двигателях на щеках кривошипа устанавливают противовесы для разгрузки коренных шеек коленчатого вала от действия центробежных сил, так как вал не абсолютно жесткий. На уравновешенность двигателей они влияния не оказывают.
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Рис. 14.20. Уравновешивание шестицилиндрового четырехтактного двигателя.
14.2.8. Уравновешивание четырехтактного V-образного

шестицилиндрового двигателя 

В шестицилиндровых четырехтактных V-образных двигателях с углом между рядами цилиндров 90° используется несимметричный коленчатый вал с тремя кривошипами, расположенными под углом 120° (рис. 14.21).

Оптимальный порядок работы цилиндров 1–4–2–5–3–6. В этом случае вспышки чередуются через 90 и 150° угла поворота кривошипа, т.е. имеет место относительно небольшое нарушение равенства угловых интервалов между рабочими ходами в отдельных цилиндрах и некоторое ухудшение равномерности крутящего момента. 

Такая неуравновешенность чередования вспышек, как показывает опыт эксплуатации, не оказывает большого влияния на работу двигателя, но улучшает их уравновешенность.
При трехколенном вале на каждой шатунной шейке размещается по два шатуна. Шатуны располагаются рядом, поэтому оси цилиндров правого и левого блоков смещаются одна относительно другой. Вследствие этого у каждой пары цилиндров возникает дополнительный продольный момент от сил инерции возвратно-поступательно движущихся масс. Однако сумма этих дополнительных моментов равна нулю.
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Рис.14.21. Уравновешивание четырехтактного шестицилиндрового V-образного
 двигателя  с углом развала между осями цилиндров 90°.
В каждой двухцилиндровой секции такого типа двигателя результирующая сил инерции первого порядка и результирующая сил инерции от вращательно движущихся масс левого и правого цилиндров постоянны по величине и направлению (направлены от центра по радиусу кривошипа). Результирующая сил инерции второго порядка переменна по величине и действует в горизонтальной плоскости. Силы РjI, РjII, Рц , равнодействующие сил инерции для каждой секции спаренных цилиндров приведены на рис. 14.21 (штрихи в обозначении указывают номер секции цилиндра).
Для всего двигателя (для трех пар цилиндров) сумма сил инерции равна нулю, т.е. 
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. Суммарные моменты сил инерции первого порядка и центробежных сил будут равны соответственно:
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Эти моменты действуют в одной вращающейся плоскости, проходящей через ось коленчатого вала и составляющей с плоскостью первого кривошипа угол 30°. Для уравновешивания этих моментов устанавливают противовесы на двух крайних щеках коленчатого вала, как показано на рис. 2.12. Масса противовеса определяется из условия
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где b– расстояние между центрами тяжести противовесов.

Суммарный момент от сил инерции второго порядка действует в горизонтальной плоскости и воспринимается опорами двигателя. Этот момент не уравновешивают, так как это ведет к значительному усложнению конструкции. 

14.2.9. Уравновешивание четырехтактного V-образного

восьмицилиндрового двигателя

Однорядный восьмицилиндровый четырехтактный V-образный дви-гатель (рис. 14.22) можно рассматривать как два однорядных четырехцилиндровых двигателя, у которых коленчатые валы расположены в двух взаимно перпендикулярных плоскостях. В данном двигателе вспышки будут чередоваться равномерно через 90° угла поворота коленчатого вала.

Так как углы между кривошипами равны, то сумма сил инерции равна нулю:
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Моменты сил инерции второго порядка, возникающие в первой и второй парах цилиндров, равны по величине и противоположны по знаку, как во второй и третьей парах, т.е. суммарный момент от сил инерции второго порядка равен нулю: 
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Неуравновешенными в данном двигателе остаются моменты сил инерции первого порядка (
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Суммарный момент центробежной силы определяется из формулы
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Суммарный момент от силы инерции первого порядка находится по формуле
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Плоскость действия результирующего момента от этих двух моментов образует с плоскостью первого и четвертого кривошипов угол 18°26(. Поэтому моменты 
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 уравновешиваются двумя противовесами, установленными на концах коленчатого вала в плоскости, составляющей с плоскостью первого колена угол 18°26(. При этом используют следующее сочетание противовесов: на концах коленчатого вала и на продолжении радиуса кривошипа.
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Рис. 14.22. Уравновешивание четырехтактного восьмицилиндрового V-образного двигателя  с углом развала между осями цилиндров 900.
14.2.10. Балансировка коленчатого вала

Балансировка заключается в выявлении неуравновешенного вала относительно оси вращения и в самом уравновешении с помощью удаления металла или с помощью прикрепления балансировочных грузов. Балансировка вращающихся деталей подразделяется на статическую и динамическую. Тело считается уравновешенным статически, если центр масс тела лежит на оси вращения. 
Статической балансировке подвергают вращающиеся детали дисковой формы, у которых диаметр больше толщины. Деталь насаживают на цилиндрический вал, который укладывают на две параллельные горизонтальные призмы. Деталь самоустанавливается, повернувшись тяжелой частью вниз. Эта неуравновешенность устраняется прикреплением противовеса в точке, диаметрально противоположной нижней (тяжелой) части детали. На практике для статической балансировки используют приборы, позволяющие сразу определять массу балансирного груза и место его установки.
Динамическая балансировка обеспечивается при соблюдении условия статической балансировки и выполнении второго условия: сумма моментов центробежных сил вращающихся масс относительно любой точки оси вала должна равняться нулю. При выполнении этих двух условий ось вращения совпадает с одной из главных осей инерции тела. Динамическая балансировка осуществляется при вращении вала на специальных балансировочных станках. ГОСТ 22061–76 «Машины и технологическое оборудование. Система классов точности балансировки. Основные положения» устанавливает классы точности балансировки для жестких роторов, а также требования к балансировке и методы расчета дисбалансов. Так, например, узел коленчатого вала двигателя для легкового и грузового автомобилей оценивается 6-м классом точности, дисбаланс при этом должен быть в пределах 16…40 мм рад/с.
Во время работы двигателя на каждый кривошип коленчатого вала действуют непрерывно и периодически изменяющиеся тангенциальные и нормальные силы, вызывающие в упругой системе узла коленчатого вала переменные деформации кручения и изгиба. Относительные угловые колебания сосредоточенных на валу масс, вызывающие закручивание отдельных участков вала, называются крутильными колебаниями. 
При известных условиях знакопеременные напряжения, вызываемые крутильными и изгибными колебаниями, могут привести к усталостной поломке вала. Расчеты и экспериментальные исследования показывают, что для коленчатых валов изгибные колебания менее опасны, чем крутильные. Поэтому в первом приближении при расчетах изгибными колебаниями можно пренебречь. Крутильные колебания коленчатого вала опасны не только для деталей КШМ, но и для приводов различных агрегатов автомобиля, и для агрегатов силовой передачи автомобиля.
Обычно расчет на крутильные колебания сводится к определению напряжений в коленчатом валу при резонансе, т. е. при совпадении собственной частоты возбуждающей силы с одной из частотных колебаний вала. При возникновении необходимости уменьшения возникающих напряжений на коленчатом валу устанавливают гасители крутильных колебаний (демпферы).
В автотракторных двигателях наибольшее распространение получили гасители внутреннего (резиновые) и жидкостного трения. Они работают по принципу поглощения энергии колебаний с последующим рассеиванием ее в виде тепла. Резиновый гаситель состоит из инерционной массы, привулканизированной через резиновую прокладку к диску. Последний жестко соединен с коленчатым валом. На резонансных режимах инерционная масса начинает колебаться, деформируя резиновую прокладку. Деформация последней способствует поглощению энергии колебаний и «расстраивает» резонансные колебания коленчатого вала. 
В гасителях жидкостного трения свободная инерционная масса помещается внутри герметически закрытого корпуса, который жестко связан с коленчатым валом. Пространство между стенками корпуса и массой заполнено специальной силиконовой жидкостью большой вязкости. При нагревании ее вязкость меняется незначительно.
Гасители крутильных колебаний следует устанавливать в том месте вала, где имеется наибольшая амплитуда колебаний.
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   Рис. 2.2. Схема двухтактного двига-


теля с кривошипно-камерной продув-


кой:   1 –  картер;     2 – перепускной


канал;   3 – цилиндр;  4 – обтюратор


поршня;   5 – выпускное окно;  6 –


      впускной канал; 7 – клапан.


























    Рис.1.4. Свернутая индикаторная


диаграмма четырехтактного двигателя с ИЗ: ВМТ – верхняя мертвая точка (крайнее верхнее положение поршня); НМТ – нижняя мертвая точка (крайнее нижнее положениепоршня); Vh – рабочий  объем  цилиндра; Vс – объем  камеры  сжатия;


Vа – полный объем цилиндра; ро –  атмосферное давление.
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