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АНОТАЦІЯ 

на наукову роботу під шифром «золотник» 

 

Актуальність. Для поліпшення процесів газообміну в двигунах виробники 

йдуть на різного роду ускладнення конструкції механізму газорозподілу (МГ). Той 

факт, що вдосконалення існуючого клапанного механізму газорозподілу не може 

тривати нескінченно, змушує вже сьогодні вести пошук принципово нових рішень. 

Одним з напрямків пошуків є створення працездатного механізму газорозподілу 

(МГ) золотникового типу, такі механізми існують, є декілька патентів, також 

створено такий механізм в металі. Існуючи методики розрахунку робочого процесу 

бензинового ДВЗ з таким механізмом газорозподілу (МГ) не враховують вплив 

самого золотника на індикаторні та ефективні показники двигуна.  

Мета роботи – удосконалення методики розрахунку робочого процесу 

чотиритактного бензинового двигуна з урахуванням застосування золотникового 

механізму газорозподілу. 

Завдання наукової роботи: 

- запропонувати конструктивну схему двигуна з новим МГ; 

- удосконалити методику розрахунку робочого процесу чотиритактного 

бензинового двигуна з урахуванням застосування МГ золотникового типу; 

- провести експериментальні дослідження втрат потужності на привід 

золотника. 

Методи дослідження. Розрахунково-теоретичні та експериментальні. 

Загальна характеристика наукової роботи. Використання методів 

математичного моделювання робочих процесів для доведення конструкції 

сучасних двигунів з золотниковим МГ і оцінки їх параметрів на стадії створення 

нових модифікацій двигунів.  

Робота обсягом 41 сторінка має 15 рисунків. У роботі використано 19 

літературних джерел. 
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ВСТУП 

 

В основному на автомобільних двигунах застосовуються чотиритактні 

двигуни внутрішнього згоряння з клапанним механізмом газорозподілу. 

Головними недоліками таких ДВЗ є малі прохідні перетини в клапанах і невисоке 

наповнення, що веде до неоптимальних параметрів процесу згоряння. В даний час 

це невикористаний резерв підвищення економічності двигунів. Крім того, 

застосування клапанів є одним з факторів стримуючих форсування двигунів по 

оборотам. 

Для поліпшення процесів газообміну в двигунах виробники йдуть на різного 

роду ускладнення конструкції механізму газорозподілу (МГ). Можна виділити такі, 

напрямки, як установка декількох впускних клапанів на циліндр, регулювання 

моментів відкриття і закриття клапанів, регулювання висоти підйому клапана. Той 

факт, що вдосконалення існуючого клапанного механізму газорозподілу не може 

тривати нескінченно, змушує вже сьогодні вести пошук принципово нових рішень. 

Одним з напрямків пошуків є створення працездатного механізму 

газорозподілу (МГ) золотникового типу, такі механізми існують, є декілька 

патентів, також створено такий механізм в металі.  

Існуючи методики розрахунку робочого процесу бензинового ДВЗ з таким 

механізмом газорозподілу (МГ) не враховують вплив самого золотника на 

індикаторні та ефективні показники двигуна. Мета роботи – удосконалення 

методики розрахунку робочого процесу чотиритактного бензинового двигуна з 

урахуванням застосування золотникового механізму газорозподілу. 
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1. ОПИС ПЕРСПЕКТИВНОГО ОРИГІНАЛЬНОГО МЕХАНІЗМУ 

ГАЗОРОЗПОДІЛУ, ПРИЗНАЧЕНОГО ДЛЯ ДОСЛІДЖЕНЬ 

 

Найбільш придатним для розроблювального двигуна по технічним 

параметрам є газорозподільний механізм (рис. 1.1 – 1.2), що містить циліндричний 

золотник з виконаними в середній частині впускним і випускним діаметральними 

каналами, установлений на підшипниках у голівці циліндра двигуна внутрішнього 

згорання, причому кожен канал золотника має ущільнювач, виконаний у виді 

притиснутого до золотника за допомогою пружини башмака з отвором, співвісним 

з каналом золотника, і постачений циліндричним виступом у виді втулки, що 

розміщена в стінці камери згорання з зазором і ущільнена кільцями з сторони 

високого тиску. Для ущільнення з боку низького тиску на торцевих поверхнях 

башмака маються ущільнювальні елементи, розташовані по обох сторони 

золотника на його діаметрі. Впускні і випускні канали золотника мають задані 

кутові положення і є частиною відповідних впускних і випускних каналів системи 

газорозподілу двигуна. Золотник кінематично зв'язаний з колінчатим валом 

двигуна з відповідним передатним відношенням. У тілі золотника мається осьовий 

канал для проходження потоку охолодної середовища. Такий золотниковий 

механізм трохи простіше по конструкції і забезпечує меншу теплову напруженість 

золотника внаслідок можливості примусового охолодження і наявності більш 

короткого шляху для проходження високотемпературних вихлопних газів через 

випускні отвори, що зменшує знос і підвищує надійність у роботі золотника.  

У розроблювальному двигуні золотник крім ущільнення башмаком 

ущільнюємо двома на кожен канал глухими заглушками, виконаними у виді 

башмаків, розташованих у площині ущільнювача на діаметрі, перпендикулярному 

осі відповідного впускного чи випускного каналу системи газорозподілу, і 

притиснутих до золотника пружними елементами. 
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Рис. 1.2. Газорозподільний механізм, що містить циліндричний золотник 

 

Пропонований механізм газорозподілу містить циліндричний золотник 1 із 

впускним 2 і випускним 3 каналами і дві групи ущільнень для впускного і 

випускного каналів відповідно, кожна з який включає ущільнювач 4 з отвором 5 і 

ущільнювальним кільцем 6 і дві глухі заглушки 7 виконані у виді башмаків і 

притиснуті до поверхні золотника 1 з відповідними пружинами 8 і 9. 

 Ущільнювачі 4 розташовані в розточеннях 10 голівки циліндра 11 двигуна з 

протилежної сторони золотника, а заглушки 7 розміщені в розточеннях 13 голівки 

циліндра двигуна з зазором і закриті кришками. Отвір 5 впускного 2 чи випускного 

 
 

Рис. 1.1.  Газорозподільний механізм, що містить циліндричний золотник 
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3 каналів золотника утворить єдиний газопровідний тракт, що з'єднує камеру 

згорання 12 з випускною системою двигуна. 

 Золотник установлений на підшипниках 15, розміщених у голівці циліндра, і 

має жорстко закріплену на ньому зірочку 16 для кінематичного зв'язку з 

колінчатим валом двигуна. З кожної сторони золотника між підшипником і групою 

ущільнень встановлене ущільнювальне кільце 17. Циліндричний золотник має 

осьовий канал 18 для проходження охолодної середовища.  

 Золотниковий механізм працює в такий спосіб. 

 При обертанні колінчатого валу двигуна зірочка 16, кінематично зв'язана з 

ним, приводить в обертання золотник 1. Передатне відношення між валом двигуна 

і золотником підібрано таким чином, що при роботі двигуна по чотиритактному 

циклі золотник обертається з частотою, рівної чверті частоти обертання 

колінчатого валу.  

 Впускний 2 і випускний 3 канали золотника відповідно до фаз газорозподілу 

двигуна періодично з'єднуються з отворами 5 ущільнювачів 4 утворити разом 

каналами системи газорозподілу єдиний газопровідний тракт і здійснюючи при 

цьому випуск газів, що відробили, і впуск робочої суміші в циліндр двигуна. В інші 

моменти робочого циклу, коли відсутні процеси впуску і випуску, отвору каналів 2 

і 3 перекриваються глухими заглушками 7. Заглушки 7 запобігають улучення газів 

з камери 12 згорання в порожнині каналів 2 і 3 золотники під час тактів стиску і 

робітника ходу, завдяки чому величини обсягів порожнин цих каналів не впливає 

на робочому процесу двигуна. Ущільнювачі 4 з кільцями 6 виключають витоку 

газів у впускну і випускну системи. Герметичність ущільнення забезпечується 

притисненням ущільнювачів і заглушок пружинами 8 і 9. Кришки 14 і 

ущільнювальні кільця 17 забезпечують ізоляцію камери згорання по відносини до 

зовнішнього середовища. 

 Підшипники 15 золотника сприймають навантаження від сил притиснення 

ущільнювачів і тиску газів на золотник. Автономна установка золотника, а також 

можливість вільного переміщення заглушок 7 у розточеннях 10 сприяють вільному 

обертанню золотника при наявності температурних деформацій деталей. 
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При такій конструкції поліпшуються умови охолодження і змазування всіх 

деталей газорозподільного механізму, що забезпечує підвищення і надійності і 

довговічності його роботи в цілому. Винос ущільнювача з зони високого тиску 

додатково дозволяє виконати камеру згорання оптимальної форми і забезпечити 

мінімальну довжину впускного і випускного каналів, що підвищує економічність 

двигуна. 

На рис. 1.3 – 1.6 наведені деталі виготовленого експериментального зразка 

золотникового механізму газорозподілу. 

 

 

 

Рис. 1.3. Загальний вид головки циліндра 

 

 

 

 

Рис. 1.4. Циліндричний золотник 
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Рис. 1.5. Ущільнювачі каналів  

 

 

 

 

Рис. 1.6. Заглушки-башмаки 
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2. УДОСКОНАЛЕННЯ МЕТОДИКИ РОЗРАХУНКУ РОБОЧОГО ПРОЦЕСУ 

ЧОТИРИТАКТНОГО БЕНЗИНОВОГО ДВИГУНА З УРАХУВАННЯМ 

ЗАСТОСУВАННЯ ЗОЛОТНИКОВОГО МЕХАНІЗМУ ГАЗОРОЗПОДІЛУ 

 

Завданням теоретичного дослідження двигуна є виявлення впливу механізму 

газорозподілу золотникового типу на індикаторні та ефективні показники двигуна 

при його роботі на різних режимах. 

Для вирішення поставленого завдання необхідно розробити методику 

розрахунку двигуна, що дозволяє визначити параметри робочого циклу з 

урахуванням особливостей конструкції МГ ДВЗ. Очевидно, в першу чергу це 

повинно торкнутися розрахунку процесу наповнення циліндра двигуна на різних 

режимах. 

Існуючі методики з певною вірогідністю дозволяють провести розрахунок 

робочого процесу двигуна. У технічній літературі є відомості про розрахунки 

процесів впуску для різних типів двигунів, однак вони носять або емпіричний 

характер, що дозволяє застосовувати методику для розрахунку тільки певного типу 

двигунів, або вимагають значних уточнень для отримання адаптованої 

математичної моделі. 

Очевидно, вирішити поставлене завдання можливо, розробивши метод 

розрахунку процесу наповнення двигуна, що дозволяє врахувати особливості 

конструкції механізму газорозподілу золотникового типу і режиму роботи ДВЗ на 

параметри суміші на початку стиску і індикаторні показники. 

Відомо, що найчастіше отримані в результаті експериментів дані можуть 

бути застосовні тільки для двигунів, що мають аналогічний типорозмір, подібну 

конструкцію, той же спосіб сумішоутворення і т. д. З цього випливає, що методика 

розрахунку двигуна повинна спиратися на загальні закономірності і мати 

можливість легко адаптуватися для конкретного двигуна з урахуванням 

характерних його показників. 
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2.1. Обґрунтування методу розрахунку процесу наповнення циліндра 

 

Визначення параметрів на початку стиску в основному базується на 

розрахунку процесів наповнення циліндра двигуна, які моделюються за допомогою 

складної системи нелінійних диференціальних рівнянь, що описують несталий 

тривимірний рух потоку рідини, що стискається при наявності теплообміну з 

навколишнім середовищем і при складних граничних умовах [1]. 

До недоліків цього методу розрахунку можна віднести: 

  відсутність аналітичного рішення в загальному вигляді, що ускладнює 

виконання аналізу і оптимізацію параметрів органів газообміну. Наближені ж 

рішення чисельними методами вимагають проводити розрахунок великої кількості 

конкретних конструктивних варіантів органів газообміну двигуна; 

 практична неможливість проведення розрахунку без достатніх опитних 

даних граничних умов і початкових параметрів, що робить цей метод 

напівемпіричні. 

У більшості робіт при розрахунку процесу газообміну виходять з рівнянь 

усталеного руху потоку з введенням ряду припущень і спрощень [2, 3], що не є 

очевидним для реальних процесів наповнення і продувки в сучасних швидкохідних 

ДВЗ. 

Зазначені методи розрахунку ускладнюють вивчення закономірності впливу 

різних конструктивних факторів на показники, тому вони не можуть в достатній 

мірі використовуватися при проектувальних і доводочних роботах. 

На наш погляд, найбільш доцільно отримання рівнянь, що дозволяють 

проводити якісну і кількісну оцінку впливу різних чинників на показники робочого 

процесу двигуна. 

 

2.2. Розрахунок наповнення циліндра 

 

Загально прийнято оцінювати наповнення циліндра двигуна за допомогою 

коефіцієнта наповнення ηV. Величина коефіцієнта наповнення залежить від ряду 
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параметрів робочого процесу двигуна і в той же час надає на них вплив. Це 

ускладнює правильний вибір відповідних величин при розрахунку двигунів, 

особливо на часткових режимах роботи. 

Розглянемо процес наповнення циліндра, розділивши його на чотири основні 

фази, умовно вважаючи, що він починається до приходу поршня в в.м.т. на такті 

випуску: 

1. Закид залишкових газів у впускний трубопровід на такті випуску. 

2. Всмоктування на такті впуску. 

3. Дозарядка при русі поршня від н.м.т. 

4. Зворотний викид суміші. 

Слід зазначити, що фази 1 і 4 проходять при перевищенні тиску р в циліндрі 

тиску Рвп у впускному трубопроводі.  А фази 2 і 3 характеризуються тим, що рвп < 

р. Для спрощення розрахунків доцільно описати ці процеси однаковими 

рівняннями, а фази 2 і 3 об'єднати в єдине ціле і розглядати як безперервний 

процес. Крім того, зв'язок окремих фаз з тактами двигуна досить умовна, так як 

перехід здійснюється при зміні співвідношень тисків в циліндрі двигуна і у 

впускний системі. 

Розглянемо надходження свіжої суміші в циліндр двигуна як докритичне 

витікання. 

На рис. 2.1 показана схема витікання свіжого заряду з впускного 

трубопроводу в циліндр двигуна. 

При розрахунку параметрів будемо розглядати потік як оборотний 

Адіабатний, тобто течія без тертя і без підведення і відведення теплоти. Закон, за 

яким визначається зміна секундної витрати суміші від тисків, заснований на 

припущенні усталеного руху. Таке припущення прийнято рядом авторів: А. С. 

Орлін [2], М. Г. Круглов [18], М. Рінгвальд [4] та ін. 

На наведеній схемі в перетинах 1 - 1 і 2 - 2 показані параметри стану свіжої 

суміші відповідно до і після впускного вікна золотника. 
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Рис. 2.1. Витікання горючої суміші в циліндр двигуна в процесі  

наповнення і дозарядки 

 

Швидкість витікання суміші w з впускного вікна в кривошипну камеру 

двигуна визначається за відомою в газодинаміці формулою Сен-Венана, 

справедливою для докритичного режиму витікання стаціонарного потоку: 

 

 w
к

к

p p
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к
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вп


















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







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



2

1
1

1

2


 м/с,   (2.1) 

 

де       р — тиск в кривошипно камері в даний момент часу; 

к — показник адіабати суміші. 

З урахуванням зміни температур на вході в двигун і у впускному 

трубопроводі.  

.вп
вп

см вп

р

R T
   (2.2) 

Тут Rсм — газова постійна суміші. 

Для бензинового двигуна: 
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  R
l
R l Rсм в T




1

1 0

0


 ,                              (2.3) 

 

де     Rв, RT — газові постійні повітря і парів палива; 

l0 — теоретично необхідна кількість повітря в кг пов/кг палив. 

В процесі впуску свіжого заряду швидкість потоку перед впускним вікном 

змінюється в широких межах.  Для малопотужних двигунів без наддуву середня 

швидкість суміші у впускному трубопроводі на номінальному режимі не 

перевищує 100 ... 130 м/с.  Так як миттєва швидкість суміші залежить від 

інерційних явищ на впуску, параметрів впускного трубопроводу і т. д. Її 

визначення є питанням досить складним і вимагає окремого дослідження. 

При циклічній роботі двигуна виникають у всмоктуючому патрубку 

пульсації тиску, обумовлені інерційністю потоку суміші.  В цьому випадку 

відбувається так званий газодинамічний наддув циліндра, в результаті чого 

кількість свіжої суміші, що надходить збільшується або зменшується. 

Слід зазначити, що нехтувати швидкісним напором суміші, що рухається 

перед впускним вікном не можна, так як він визначає величину газодинамічного 

наддуву і, отже, впливає на дозарядку циліндра. 

На радикальну зміну швидкості потоку суміші у всмоктуючому каналі 

впливають в основному довжина впускного трубопроводу, частота обертання 

колінчастого валу і величина відкриття впускного каналу.  Залежно від виду зв'язку 

між цими параметрами, ймовірно, буде збільшуватися або зменшуватися 

наповнення циліндра. 

Питанню вивчення впливу інерційного наддуву на показники двотактного 

двигуна з кривошипно-камерної продувкою присвячений ряд теоретичних і 

експериментальних досліджень [1, 2, 3]. 

Ймовірно, між характером зміни тиску в циліндрі двигуна і зміною 

швидкості потоку суміші у впускному вікні існує певний зв'язок.  Пульсації тиску і 

швидкості мають хвильовий характер і поширюються у впускному каналі в 

прямому і зворотному напрямках з великою швидкістю, близькою до швидкості 

звуку.  Газодинамічні явища у впускному тракті забезпечують дозарядку 



15 

 

(динамічний наддув) циліндра, що дозволяє отримати додатковий приріст 

наповнення двигуна. 

Аналіз індикаторних діаграм показує, що завдяки газодинамічному наддуву 

тиск рвпн, що досягається в процесі дозарядки, вище тиску у впускному 

трубопроводі на величину, близьку швидкісного напору потоку суміші у 

впускному трубопроводі. 

Виходячи з умови збереження енергії потоку суміші швидкісний напір може 

бути замінений еквівалентним пьєзометричним напором і тоді відповідно до 

рівняння Бернуллі для потоку газу постійної щільності: 

 

 
2

2

вп
впн вп

w
р р


   

 

Підвищення тиску рвпн в процесі дозарядки може бути враховано 

коефіцієнтом швидкісного напору: 

 

 впн
w

вп

p

p
  .                                             (2.4) 

 

Величина w  залежить в основному від швидкісного режиму роботи 

двигуна.  За експериментальними даними методом найменших квадратів була 

отримана наступна залежність: 

 

. 

 

Швидкість витікання суміші з урахуванням інерційності може бути 

визначена за формулою: 

 

0,2613ln( ) 0,972w n  
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 w
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к
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
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
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2

1
1

1


. (2.5) 

 

Зіставлення результатів розрахунку швидкості витікання суміші за формулою 

(2.5) показало, що похибка в визначенні w в діапазоні тисків і швидкостей 

характерних для досліджуваних двигунів не перевищує 3%. 

Елементарна витрата суміші  dG  через впускне вікно за елементарний 

відрізок часу  dt дорівнює: 

 

 dG F wdtвп вп x   , (2.6) 

 

де     вп — коефіцієнт витікання (витрати) впускного вікна; 

Fвп x — площа прохідного перетину впускного вікна в даний момент часу; 

 — щільність суміші в кривошипній камері в даний момент часу. 

Підставляючи в формулу (2.6) замість швидкості w її значення за формулою 

(2.5) і маючи на увазі, що для адиабатного процесу: 

 


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
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1

, 

 

знайдемо секундну витрату суміші, що надійшла в кривошипну камеру:  

 

 dG F
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. 

Виразимо незалежну перемінну t через кут  повороту колінчастого валу (в 

градусах), використовуючи наступну математичну залежність: 
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 dt
d

n




6
 сек, 

 

де n — частота обертання колінчастого вала, хв
 -1

. 

Тоді зміна маси суміші в кривошипній камері за кут повороту колінчастого 

валу d буде:  
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.        (2.7) 

 

 

При течії свіжого заряду з кривошипної камери в процесі виштовхування 

(рис. 2.2) витрата суміші за кут повороту колінчастого вала  d буде дорівнювати: 
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. (2.8) 

 

Залежність (2.8) після перетворень має вигляд:  
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Маса суміші G  в кривошипній камері в певний момент часу, припускаючи 

адіабатну зміну стану газу, дорівнює: 
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 G V V
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вп
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







 

1

, (2.10) 

 

де V — об’єм суміші в даний момент часу. 

Для кількості свіжого заряду в продувному компресорі рівняння стану в 

диференціальній формі має вигляд: 

 

 
dp

p

dV

V

dG

G

dT

T
   ,                                     (2.11) 

 

 

де Т — температура суміші в кривошипній камері в даний момент часу. 

Взаємозв'язок p і Т в адіабатному процесі виражається співвідношенням: 

 

T p

к

к



const

1

 

 

або в диференціальній формі: 

 

 
dT

T

к

к

dp

p


1
. 

 

Тоді вираз запишеться наступним чином: 
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G
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  0 . (2.12) 
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Рис. 2.2. Витікання суміші з кривошипної камери в процесі випуску 

 

Після відповідних підстановок в формулу (2.12) встановлених вище значень  

dG и G, dG' и G', а також значення рвпн зі співвідношення отримаємо наступні два 

диференціальних рівняння зміни тиску в продувному компресорі: 

для випадку течії суміші в кривошипну камеру двигуна: 
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; (2.13) 

 

для випадку течії суміші з кривошипної камери двигуна: 
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. (2.14) 

 

Температура в кривошипній камері двигуна в даний момент часу 

обчислюється з виразу: 
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Об'єм V  однозначно визначається кутом : 

 

  
2

hk

ак

V
V V    . (2.16) 

 

Тут () —  кінематична функція переміщення поршня: 
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1 2 2cos sin , (2.17) 

 

де  —  відношення радіуса кривошипа до довжини шатуна; 

 — кут повороту кривошипа від в.м.т. 

Для безшатунного двигуна з синусоїдальним рухом поршня, коли    0,  

кінематична функція має вигляд: 

 

     1 cos . (2.18) 

 

При розгляді дезаксіальних КШМ кінематична функція повинна бути 

відповідним чином скоригована з урахуванням відмінностей в кінематиці поршня 

[4]. 

Очевидно, в момент закриття впускного каналу золотника тиск і температура 

в кривошипній камері будуть: 

 

 р  ракх ;  Т  Такх. 
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При чисельному розрахунку зміни тиску в кривошипній камері послідовно 

визначаються тиск, а потім і температура по відповідним рівнянням (2.13), (2.14) і 

(2.15) до моменту закриття впускного каналу. 

У цьому випадку температура в кінці дозарядки Та'  визначається з рівняння 

(2.15), а температура суміші в процесі виштовхування заряду визначається 

аналогічно з рівняння адіабати: 
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З огляду на те, що кількість суміші, яка надійшла в циліндр двигуна в процесі 

газообміну, залежить від геометричних розмірів впускного вікна, з точки зору 

поліпшення робочого процесу двигуна (поліпшення наповнення циліндра, якості 

згоряння робочої суміші), можна вважати оптимальною таку величину фаз 

газорозподілу, при якій досягається максимальна дозарядка Gдоз тах. Тоді умову 

оптимальності можна записати в наступному вигляді: 
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Оптимальний момент закриття впускного вікна може бути визначений тільки 

при чисельному рішенні диференціального рівняння (2.13). 

Для правильного розрахунку параметрів впуску необхідно зробити 

правильний вибір початкових умов. 

Очевидно, в момент відкриття впускного каналу тиск в циліндрі буде 

дорівнює тиску залишкових газів pr, а температура відповідно Tr. 

Для визначення параметрів свіжого заряду у впускному трубопроводі, 

розглянемо вплив основних факторів, що залежать від режиму роботи двигуна. 

Дроселювання. 
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Величина рвп  залежить від опору впускної системи і від швидкості руху 

суміші. Орієнтуючись на дані швидкохідних поршневих ДВЗ, можна прийняти на 

номінальному режимі: 

 

рвп  0,085…0,097 МПа. 

 

Однак для отримання більш достовірних відомостей необхідно проведення 

експериментальних досліджень з метою виявлення впливу на величину рвп 

швидкісного і навантажувального режимів. 

Величина рвп визначається аеродинамічними втратами у впускний системі. 

У разі якщо шлях руху паливо-повітряної суміші в циліндр від вхідного 

патрубка карбюратора короткий, в основному втрати тиску викликаються 

місцевими опорами. Відомо, що швидкості суміші в очиснику повітря і 

карбюраторі майже на порядок менше, ніж в органах газорозподілу, тому основний 

опір являє впускне вікно. Коефіцієнт місцевого опору вікна для автомодельного 

режиму залежить тільки від конструктивних особливостей самого вікна. Отже, 

коефіцієнт місцевого опору для впускного вікна не буде істотно змінюватися зі 

зміною навантаження. Однак, при зниженні навантаження на двигун значний вплив 

буде надавати дросельна заслінка. Вплив впускного вікна і впускного 

трубопроводу з карбюратором на процес наповнення буде різним у залежності від 

режиму роботи двигуна. 

Для розгляду процесу впуску, зручніше розділити вплив впускного вікна і 

впускного трубопроводу на наповнення циліндра, так як вплив впускного вікна вже 

враховано в рівняннях (2.13), (2.14) коефіцієнтом витікання вп. 

Відносне зменшення тиску рвп враховується коефіцієнтом дросселирования 

впускного трубопроводу: 

 

  вп
впp

p


0

.                                                     (2.19) 
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Коефіцієнт дроселювання впускного трубопроводу для експериментального 

зразка двигуна може бути визначений експериментально. 

Підігрів суміші на впуску знижує щільність свіжого заряду за рахунок 

підвищення його температури на Т. Тобто: 

 

Tвп = Т0 + Т.                                             (2.20) 

 

Свіжий заряд за час процесу впуску змінює свою температуру в результаті 

наступних причин: 

- нагрівання від стінок впускної системи на Твп; 

- охолодження при випаровуванні палива на  Т; 

- підвищення температури підігріву за рахунок зменшення кількості заряду 

при дроселюванні на впуску на  Тдр; 

- підвищення температури заряду при зменшенні частоти обертання на  Тп; 

Користуючись принципом незалежності зміни температури заряду від 

зазначених причин, отримаємо сумарну температуру підігріву, що враховує 

швидкісний і навантажувальний режими роботи двигуна, а також зміну ступеня 

стиску і складу суміші: 

 

 Т  Твп  Т  Тдр  Тп  (2.21) 

 

Проаналізуємо окремі фактори, що впливають на величини, що входять в 

рівняння (2.21). 

Гарячі стінки впускної системи підвищують температуру суміші на Твп. 

Підігрів свіжого заряду відбувається практично при постійній температурі стінок 

для даного режиму роботи двигуна. 

Величина Твп визначається зазвичай для номінального режиму роботи 

двигуна експериментальним шляхом або на підставі розрахунку по теплообміну 

даного двигуна. 
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У літературних джерелах за експериментальними даними підігріву свіжої 

суміші наводиться температура ТN, яка включає в себе власне підігрів свіжого 

заряду від гарячих стінок Твп і його охолодження Т  внаслідок випаровування 

палива, тобто: 

 

 ТN = Твп + Т.                                                   (2.22) 

 

Частота обертання колінчастого валу п.  

Підвищення п зменшує Т, так як скорочується час зіткнення горючої суміші 

з поверхнями порожнини впуску та кривошипної камери. Згідно з даними [5] 

температура підігріву змінюється зі зміною частоти обертання п за лінійним 

законом і в нашому випадку визначається за формулою, записаною в наступному 

вигляді: 

 

 
8800

8800
п N

N

n
Т Т

n


  


, (2.23) 

 

де ТN и nN — відповідно температура підігріву суміші і частота обертання 

колінчастого вала при номінальному режимі роботи двигуна. 

Слід зауважити, що дана формула може бути застосована для двигунів з 

п  8800 хв
-1

 в той час, як багато сучасних двотактних ДВЗ невеликої потужності 

мають частоту обертання 9000 хв
-1

 і вище [4, 6]. 

Нижче представлена залежність Т від п, отримана шляхом обробки 

експериментальних даних [7]: 

 

 

0,6

N
п N

n
Т Т

n

 
    

 
.                                     (2.24) 

 

Графік рівняння (2.24) показаний на рис. 2.3 (сплошна крива). Там же 
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наведено графік  Т  f (n), побудований за формулою (2.23) - пунктирна лінія. 

 

 

Рис.  2.3.  Підігрів суміші  Тn  в залежності від частоти обертання  п (хв
-1

)  при 

повністю відкритій дросельної заслінки 

 

Як видно, найбільша різниця в величинах Тn  за формулами (2.23) і (2.24) 

становить не більше 17%. 

Підвищення температури підігріву суміші на величину Тп відносно 

температури нагріву ТN на номінальному режимі по мірі зменшення частоти 

обертання визначається, згідно рис.  2.4, зі співвідношення: 

  

 

Тп  Т  ТN 

 

або з урахуванням (2.24) 

 

 Т Т
n
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.                               (2.25) 
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Рис. 2.4. До визначення температури Тп від n (хв
-1

) 

 

Навантаження двигуна Ne. Одні автори [8] стверджують, що ступінь 

підігріву заряду по мірі збільшення навантаження  Ne однозначно підвищується.  

У роботі ж [9] відзначається, що при зміні навантаження від нульової до повної 

температура внутрішніх поверхонь стінок підвищується всього лише на 20 ... 30%.  

Тому можна вважати, що температура свіжої суміші з ростом Ne  може незначно 

підвищитися або навіть знизитися через велику кількості заряду, що надійшов. 

 

Рис.  2.5. До визначення температури Тдр 

 

Як випливає з рис.  2.5, побудованого на підставі експериментальних даних 

[7], величина підігріву Тдр при дроселюванні змінюється по наступному закону: 
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де NeN — потужність двигуна при номінальному режимі. 

Використовуючи рис.  3.5, можна записати, аналогічно (2.25), формулу для 

величини зменшення температури підігріву при зниженні навантаження від 

максимального до холостого ходу двигуна: 

 

  Т T
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.                           (2.26) 

 

Склад суміші . У карбюраторному двигуні склад суміші, що 

характеризується коефіцієнтом надлишку повітря , змінюється в залежності від 

частоти обертання і навантаження двигуна. 

В процесі випаровування палива температура суміші знижується в зв'язку з 

витратою теплоти палива і повітря на пароутворення. 

Використовуючи формулу [7] для визначення величини зниження 

температури суміші Т  при повному випаровування палива, можна записати для 

частини палива, що випарувалася в процесі наповнення кривошипно камери, такий 

вираз: 

 

 
0

m

pв Т

x r
Т

l c с
  

 
,                             (2.27) 

 

де     xт — частка палива, що випарувалася; 

r — прихована теплота пароутворення 1 кг палива; 

срв — середня масова теплоємність повітря при постійному тиску; 

сТ — теплоємність рідкого палива. 

Для автомобільних бензинів теплота пароутворення  r  250 … 290 кДж/кг 
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[7]. 

Теплоємність бензину  сТ  2,09 кДж/(кг  К) [10]. 

Теплоємність повітря визначається за формулою [11]: 

 

 срв  0,9956  0,00009299 tср кДж/(кг  К).           (2.28) 

 

Тут tср — температура суміші, яка визначається як середнє арифметичне між 

температурами t0 і tвп  відповідно на початку і кінці процесу впуску. 

У розрахунках теплоємності повітря можна прийняти  tср  t0, С. 

Подібне припущення дає максимальну помилку в 0,07% при реально 

існуючий величині підігріву заряду в ДВЗ. 

Згідно з даними [7] за час процесу впуску частина палива, що випаровувалася 

складає  хт  0,6…0,8. 

Таким чином, отримані дані дозволяють визначити зміну температури суміші 

в процесі впуску. 

 

Рис. 2.6. Індикаторна діаграма двигуна 

 

2.3. Процеси стиску, згоряння і розширення в циліндрі двигуна 

 

Розрахунок циклу двигуна (2.6) виконується за методом І. І. Вібе [12] по 
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відомим співвідношенням.  Однак необхідність повніше враховувати вплив 

ступеня стиснення вимагає деяких уточнень даного методу.  В цілому розрахунок 

виконується в наступній послідовності. 

1. Робочий об'єм циліндра двигуна: 

  

. 

 

2. Поточний об'єм циліндра: 

 

 . 

 

Параметри процесу стиску до моменту подачі іскри визначаються за 

відомими залежностями для політропного процесу. 

Параметри процесу згоряння розраховуються за методом І. І. Вібе [10], з 

деякими уточненнями, що дозволяють повніше врахувати вплив зміни ступеня 

стиску на процес згоряння. 

В даний час більшість методів розрахунку досить точно враховують тільки 

втрати теплоти, пов'язані з недогорания палива через нестачу кисню.  Втрати ж 

теплоти на дисоціацію і втрати в стінки камери згоряння зазвичай враховуються в 

процентах по відношенню до підведеної в циклі теплоти за допомогою коефіцієнта 

використання теплоти z [8, 13, 14, 15]. Такий метод обліку теплових втрат дає 

досить точний результат при правильному виборі коефіцієнта z. При цьому 

повинно бути враховано вплив різних чинників на реальний процес згоряння і їх 

тісний взаємозв'язок. 

На практиці це виконати досить складно, а іноді і неможливо через 

відсутність достатньої кількості експериментальних даних, наприклад, на режимах 

часткових навантажень.  Крім того, облік втрат теплоти за допомогою коефіцієнта 

z не відображає повною мірою вплив на процес згоряння ступеня стиску. 
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Втрати теплоти через неповноту згоряння палива і дисоціації можуть бути 

досить точно визначені за формулами, отриманими на основі термохімічних 

рівнянь реакції згоряння вуглецю і водню.  Таким чином, втрати теплоти на 1 кг 

палива:  

 

gдис хСО С + 120,918 уН2 Н, 

 

де С и Н — масові частки в паливі відповідно вуглецю і водню; 

      хСО и уН2 — відповідно частина вуглецю, що згорає в СО, і частина водню, що 

залишився в суміші у вільному стані. 

Коефіцієнти уН2 та  хСО пов'язані залежністю: 

 

 , 

 

де Крw — константа рівноваги водяної пари при температурі кінця згоряння Тz. 

Так як дисоціація спостерігається при абсолютних температурах вище 1500 К 

[16], кількість незгорілого водню визначимо з наступних рівнянь: 

при t < 1500 К и  < 1 
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при t > 1500С 

 

2

1

1
1 1

í

pw

co

y

K
x


 

  
 

 
  

 2

0

0

12 21 0,42 1 0
12

0,42 1 1

pw

co pw CO pw

pw

C H
KC

x K x K L

K L

 
  

     
 
     



31 

 

 

 

2

2
0

0

9,806
,

1 12 21 1 1 0,2
1

1 1

CO

z
p

CO

pw

CO

p
K

C H
L

L
x

K
x


 
                   

  

                       

 

(2.29) 

 

де КpCO2 — константа рівноваги дисоціації вуглекислого газу при температурі Тz. 

Константи рівноваги КpCO2 и Кpw можуть бути визначені графічно або 

інтерполяцією за даними, наведеними в [17]. 

Рівняння (2.29) може бути вирішено графічним методом.  Сучасні ПЕОМ 

дозволяють швидко і з достатньою точністю вирішити дане рівняння чисельними 

методами. 

При визначенні втрат теплоти через дисоціацію і неповноту згоряння палива 

слід попередньо задатися значеннями рz та Tz. 

Обчислені в подальшому рz та Tz не повинні відрізнятися від заданих раннє 

більш ніж на 5%. 

Кількість підведеної в циклі теплоти: 

 

 H Hu – gдис,                                                                     (2.30) 

 

де Hu — нижча теплота згоряння палива, визначена за формулою Д. І. Менделєєва 

[13] 

Існує ряд експериментальних залежностей, які з тим або іншим ступенем 

точності дозволяють визначати середню за цикл тепловіддачу в стінки камери 

згоряння.  При виборі формули для розрахунку тепловіддачі в стінки слід 

враховувати умови її застосування.  Для карбюраторних двигунів втрати тепла в 

стінки за цикл можуть бути визначені за формулою Н. Ожгіхіна [18], отриманої в 

зручній формі: 

 



32 

 

 

2 0,6
3

317,7939 10 120

10 288

h v к к
w ц

д и

S nV T Н
Q i

n D Н




     

   
    

,            (2.31) 

 

де     iц — кількість циліндрів; 

д — тактність двигуна; 

к — щільність суміші після продувочного компресора. 

Так як час, за який стінки циліндра сприймають основну кількість тепла, 

практично дорівнює тривалості згоряння, то для двигунів можна з достатнім 

ступенем точності вважати, що втрати тепла в процесі згоряння дорівнюють 

кількості тепла, що відводиться в стінки циліндра за цикл. 

На підставі загальновідомих співвідношень питома корисна теплота, 

віднесена до одного кг робочої суміші: 

 

 .                      (2.32) 

 

Далі розрахунок процесу згоряння ведеться в повній відповідності з 

методикою, запропонованою І. І. Вібе [19], з урахуванням зміни показника адіабати 

до суміші газів в процесі згоряння. 

Розрахунок температур на окремих ділянках процесу згоряння ведеться 

методом послідовних наближень.  Кількість ділянок і їх величина визначається 

кроком . Для забезпечення достатньої точності  повинен бути 0,5 ... 2,5
0
 п.к.в., 

хоча застосування обчислювальної техніки дозволяє значно знизити значення . 

Далі наведені основні залежності, необхідні для розрахунку процесу 

згоряння. 

Частка згорілого палива: 
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де     С1 ln (1 – xz) — константа; 

хz — частка палива, що згоріла за весь процес згоряння може бути прийнята 

0,95; 

z — тривалість згоряння в  п.к.в.; 

г — кут повороту колінчастого вала двигуна з моменту подачі іскри; 

т — показник характеру згоряння. 

Поточне значення коефіцієнта молекулярної зміни робочої суміші: 

 

 1 + (max – 1) x, 

 

де max — коефіцієнт молекулярної зміни робочої суміші по закінченню процесу 

згоряння. 

Показник адіабати для продуктів згоряння бензину можна визначити по 

емпіричним залежностям [19]: 

для   1 

 

 
14,2 1 0,0245

1,259 76,7 13,6 0,0665к х х
Т

    
              

; 

 

для  > 1 

 

  
1 0,03

1,259 76,7 0,6 0,012к х х
Т

 
     

 
.  

 

В межах температур 750 ... 2800 К наведені залежності дають похибку в 

порівнянні з експериментальними даними до 0,2% [19]. 

 

 



34 

 

Відвернена швидкість згоряння:  
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Тиск в кінці i-ї ділянки: 
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де        — кут випередження запалювання; 

         Vа — питомий об'єм суміші на початку стиску; 

i – 1 — попередня ділянка; 

 — кінематична функція 

 . 

 

Температура в кінці i-ї ділянки:  
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де срi — середнє на i-й ділянці значення коефіцієнта молекулярної зміни суміші. 

Робота газів в процесі згоряння може бути отримана інтегруванням методом 

трапецій або методом Сімпсона: 
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Параметри процесу розширення після згоряння (ділянка z - в) визначаються 

за відомими залежностями для політропної процесу. 

 

2.4. Індикаторні та ефективні параметри циклу двигуна 

 

Індикаторна корисна робота циклу: 

 

  МДж, 

 

де , ,ау yz zвL L L — робота газів на відповідних ділянках індикаторної діаграми. 

 

Середній індикаторний тиск в циліндрі двигуна: 

 

, 

 

де i — коефіцієнт повноти діаграми. 

Індикаторні та ефективні показники визначаються за відомими 

залежностями.  Виняток становить визначення механічних втрат в двигуні. 

Конструкція золотникового механізму газорозподілу і зміна режиму роботи 

двигуна істотно впливають на механічні втрати в двигуні.  В даний час практично 

відсутні дані по механічним втратам для двигунів з золотниковим газорозподілом.   

В такому випадку механічний ККД і середній тиск механічних втрат для 

номінального режиму роботи двигуна і на часткових режимах можна визначити за 

експериментальними залежностям, отриманим для експериментального зразка 

досліджуваного двигуна. 
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3. ЕКСПЕРИМЕНТАЛЬНІ ДОСЛІДЖЕННЯ  

ВТРАТ ПОТУЖНОСТІ НА ПРИВІД ЗОЛОТНИКА 

 

Однією із задач даної роботи було експериментальне визначення втрат 

потужності на привід золотника при наявності його ущільнень. 

Експериментальні досліди проводилися на розробленій на кафедрі 

експлуатації та ремонту машин установці (рис. 3.1). 

 

 

 

 

 

Рис. 3.1. Схема та фото експериментальної установки  
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Установка містить електродвигун 1, що підключен до мережі 220 В і 

закріплена на підставці 3 за допомогою гвинта 2, а також механізм, який імітує 

ущільнення золотника 7. 

 Механізм включає два корпуси, у яких розташовані башмаки 6 (див. додаток 

Б), що імітують елементи ущільнень, пружини 10 і стакан 9, що контактують з 

гвинтами 4. Зусилля притискання башмаків до золотника установлюється за 

допомогою гвинтів 4. 

Потужність Nм на привід золотника (механічні втрати) розраховувалася по 

показанням вольтметра V та амперметра А за формулою 

 

 Nм = UI,                                                         (3.1) 

 

де      U – напруга, В; 

I - струм,  А. 

Частота обертання золотника nз вимірювалася тахометром 8. 

Частота обертання колінчастого вала дорівнює n = 2nз. 

Визначення механічних втрат (потужності на привід золотника) проводилися 

при різних значеннях зусиль пружин 10, що притискають башмаки 6 до золотника 

7 (рис. 3.2). 
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Рис. 3.2. Залежність втрат потужності від зусиль Рпр затяжки пружин при 

різній частоті обертання колінчастого вала 

 На рис. 3.3 наведені дані щодо втрат потужності в залежності від частоти 

обертання колінчастого вала при зусиллі затяжки пружин башмаків (ущільнень) 20 

Н. 

 

 

Рис. 3.3.  Вплив частоти n обертання колінчастого валу  

на втрати потужності Nм на привід золотника 

 

Як показали експерименти, при малих частотах обертання колінчастого валу 

значення зусилля Рпр суттєво не впливає на втрати потужності на привід золотника. 

При зростанні частоти обертання колінчастого валу затяжка пружини більш 

суттєво впливає на втрати потужності. 

У цілому, аналізуючи механічні втрати в ДВЗ (див. рис.3.3) слід зазначити, 

що практично на усіх швидкісних режимах із сумарних механічних втрат у двигуні 

більше 30% припадає на привід золотника. 
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ВИСНОВКИ 

 

1. Запропоновано конструктивну схему двигуна з новим МГ. 

2. Удосконалено методику розрахунку робочого процесу чотиритактного 

бензинового двигуна з урахуванням застосування МГ золотникового типу. 

Отримано:  

 –  аналітичні залежності для параметрів процесу газообміну при різних 

навантажувальних і швидкісних режимах роботи двигуна: параметри суміші на 

початку стиснення, втрат тиску у впускному трубопроводі, температури підігріву 

свіжого заряду, дозарядки циліндра в період газообміну; 

– диференціальні рівняння зміни тиску в циліндрі двигуна в процесі 

впуску, а також формули для визначення поточних значень температури і об'єму в 

двигуні. 

3. Проведено розрахунково - експериментальні дослідження показників 

двигуна при застосуванні золотникового МГ замість клапанного.  

Результати експериментальних досліджень свідчать, що двигун з 

золотниковим механізмом газорозподілу порівняно з клапанним забезпечує кращу 

паливну економічність на 4…7% і на 5…10% вищу ефективну потужність завдяки 

кращому (на 2…4%) протіканню робочого циклу та більшому коефіцієнту 

наповнення завдяки значному часу-перерізу впускного клапана золотника. 
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