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ПЕРЕЧЕНЬ УСЛОВНЫХ ОБОЗНАЧЕНИЙ, СИМВОЛОВ,  
ЕДИНИЦ И СОКРАЩЕНИЙ 

 
УСЛОВНЫЕ ОБОЗНАЧЕНИЯ 

 
a     – скорость звука, м/с; 
c     – удельная молярная теплоемкость, кДж/(кмоль.оС); скорость, м/с; 
ст    – концентрация топлива; 
g     – масса, кг; удельный расход жидкого топлива, г/(кВт.ч); 
i      – удельная  энтальпия, кДж/кг; число цилиндров двигателя; пере-
даточное отношение редуктора; 
k     – показатель адиабаты; 
l      – удельная работа, Дж/кг; 
l0     – стехиометрическое соотношение, кг/кг; 
m    – молярная масса, г/кмоль; 
n     – показатель  политропы;  частота вращения вала,  об/мин;  кон-

станта, определяющая характеристику равномерности распыле-
ния топлива; 

ni    – количество капель распыляемого топлива; 
n1    – частота вращения вихря воздушного заряда в цилиндре, 

об/мин; 
p     – давление, Па; 
pi    – среднее индикаторное давление, Па; 
∆pi – поправка среднего индикаторного давления на насосные ходы, 

Па; 
pt    – среднее давление термодинамического цикла, Па; 
q     – удельная теплота, кДж/кг; 
r      – объемная доля; 
s     – удельная энтропия, Дж/(кг.К); 
t      – температура, оС; 
u     – удельная молярная внутренняя энергия, кДж/кмоль; 
uн   – нормальная скорость распространения пламени, м/с; 
uт   – турбулентная скорость распространения пламени, м/с; 
v  – удельный объем, м3/кг; удельный расход газового топлива, 

м3/(кВт.ч); 
w    – скорость, м/с; 
xi    – средний диаметр капли топлива, мкм; 
xs    – средний диаметр Заутера капель распыляемого топлива, мкм; 
xv    – среднеобъемный диаметр капель распыляемого топлива, мкм; 
x0    – характерный размер характеристики распыления топлива, мкм; 
xвыд – относительная характеристика выделения теплоты; 
С    – массовая доля углерода в топливе, кг/кг; 
D    – диаметр цилиндра, дм; 
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G     – масса, кг; 
Н     – массовая доля водорода в топливе, кг/кг; вихревое соотноше-

ние; 
Hсм  – теплота сгорания горючей смеси, Дж/кмоль; 
H’см – теплота сгорания горючей смеси, Дж/м3; 
Hu    – низшая теплота сгорания горючей смеси, Дж/кг; 
K     – коэффициент, используемый при расчете неполного сгорания: 

COH MMK
2

= ; 

L     – работа, Дж; длина факела впрыскиваемого топлива, м; 
L0    – стехиометрическое соотношение, кмоль/кг (жидкое топливо), 

кмоль/кмоль (газовое топливо); 
M     – количество вещества, кмоль/кг (жидкое топливо), кмоль/кмоль 

(газовое топливо); 
О     – массовая доля кислорода в топливе, кг/кг; 
Q     – теплота, Дж; 
R     – газовая постоянная, Дж/(кг.К); 
T     – температура, К; 
U     – внутренняя энергия, Дж; 
V     – объем, м3; 
Vh    – рабочий объем цилиндра, м3; 
α     – коэффициент избытка воздуха; 
αс    – суммарный коэффициент избытка воздуха; 
β     – химическая характеристика топлива; 
χ    – коэффициент выделения теплоты при сгорании цикловой дозы 

топлива; 
δ    – степень последующего расширения; толщина фронта пламени, 

мм; 
δп    – толщина зоны прогрева, мм; 
δх     – толщина зоны химических реакций, мм; 
ε      – степень сжатия; 
γ      – коэффициент остаточных газов;  
η     – коэффициент полезного действия;  
ηi     – индикаторный коэффициент полезного действия; 
ηt     – термический коэффициент полезного действия; 
ηv    – коэффициент наполнения; 
ηи    – коэффициент использования продувочного воздуха; 
ϕ     – степень уменьшения объема; угол поворота вала съема мощ-

ности двигателя, о; коэффициент продувки; телесный угол факе-
ла впрыскиваемого топлива, о; 

ϕС   – доля несгоревшего углерода; 
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ϕк   – коэффициент  избытка  продувочного воздуха; коэффициент, 
учитывающий потери при перетекании воздуха в разделенной 
камере сгорания; 

ϕp   – поправочный коэффициент максимального давления в цикле; 
ϕп   – коэффициент полноты индикаторной диаграммы; 
κ     – коэффициент полноты сгорания; 
λ     – степень изохорного повышения давления; 
λp    – степень изохорного снижения давления; 
µ    – коэффициент молекулярного изменения смеси; 
µ0   – коэффициент молекулярного изменения свежей смеси; 
π     – степень повышения давления; 
θ     – угол опережения впрыска топлива, о; 
θ1   – продолжительность впрыска дозы топлива, о; 
ρ     – плотность, кг/м3; степень предварительного расширения; 
σ     – степень охлаждения; 
τ     – число тактов в цикле двигателя; 
ξ     – коэффициент использования теплоты (при сгорании); 
ψ    – коэффициент потерь теплоты при диссоциации; 
ζ    – отношение удельной мольной теплоемкости продуктов сгорания 

и рабочей смеси; 
ζс.з – изменение количества, кмоль, свежего заряда за период доза-

рядки; 
ζсм – изменение количества, кмоль, рабочей смеси газов за период 

дозарядки; 
Ω    – относительный объем капель впрыснутого топлива. 
 

ИНДЕКСЫ 
 

α    – избыточный воздух; 
e     – эффективный параметр; 
h     – рабочий (объем); 
i      – индикаторный параметр; 
m    – средний; 
p     – изобарный; 
t      – термический параметр; 
u     – низший (теплота сгорания); 
v     – изохорный; 
w    – стенка (цилиндра); 
а     – вспомогательные агрегаты ДВС; 
атм – атмосферный параметр; 
аг   – охлаждающий агент; 
в     – воздух, выпускной трубопровод; 
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вп    – впускной трубопровод; 
г       – топливный газ; 
г.с    – горючая смесь; 
д      – трение (движущиеся детали и газ, воздух или масло); 
з.в    – закрытие выпускного клапана (окна); 
з.вп  – закрытие впускного клапана (окна); 
к       – компрессор; 
кр     – критический; 
к.ц    – параметр  воздуха  (или  горючей смеси),  поступившего  в ци-
линдр; 
л      – литровый (параметр отнесен к единице объема цилиндра); 
м      – механические потери; 
н.х   – насосные ходы; 
о.в   – открытие выпускного клапана (окна); 
о.вп – открытие впускного клапана (окна); 
ох    – охладитель; 
п      – поршневой (параметр отнесен к единице площади поршней); 
пр    – предельный (граница дымного сгорания); 
п.с   – продукты сгорания; 
с.з   – свежий заряд; 
см    – смешанный, смесь; 
т       – топливо; 
тр     – трубопровод, трение (движущиеся детали о неподвижные); 
т.ц    – топливо в цилиндре за цикл; 
ц      – цикл, цилиндр; 
ш     – глушитель; 
0      – относится к совершенному сгоранию; атмосферный параметр; 
1      – до сгорания; относится к свежему заряду; процесс сжатия; 
2      – после сгорания. 
 

СОКРАЩЕНИЯ 
 

ВМТ    – верхняя мертвая точка; 
ДВС    – двигатель внутреннего сгорания; 
КД       – комбинированный двигатель; 
КД ИТ – комбинированный двигатель с импульсной турбиной; 
КПД    – коэффициент полезного действия; 
КС       – камера сгорания; 
НМТ    – нижняя мертвая точка; 
ТК       – турбокомпрессор. 
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ВВЕДЕНИЕ 
 
Тепловые машины прямого цикла (тепловые двигатели) –

устройства, снабжающие энергией большинство технических устано-
вок различного назначения. Назначение всякого теплового двигателя 
состоит в преобразовании теплоты в работу. Необходимая для пере-
вода в работу теплота получается при сгорании жидких, твердых или 
газообразных топлив. Топливо может сжигаться вне тепловой маши-
ны – это так называемые двигатели внешнего сгорания. К ним также 
относятся двигатели, получающие теплоту из внешних источников, 
например, ядерные силовые установки. Двигатели, в которых процесс 
сгорания осуществляется в рабочем пространстве машины, называ-
ют двигателями внутреннего сгорания. 

Для проектирования тепловых машин необходимы знания их ра-
бочих процессов, превосходящие элементарные сведения о них, из-
ложенные в учебной дисциплине «Термодинамика». Данный цикл 
лекций предназначен дать студентам дополнительные сведения об 
основных видах тепловых двигателей и областях их применения, 
термодинамических, тепловых и газодинамических процессах, проте-
кающих в тепловых машинах прямого цикла, и методах анализа эф-
фективности тепловых двигателей. Это позволит им выполнять тер-
модинамический анализ рабочих процессов тепловых машин, опре-
делять максимально возможную эффективность энергоустановок, на-
ходить основные источники потерь работоспособности тепловых дви-
гателей и пути оптимизации их рабочих процессов. 

Следует отметить, что в данной работе не ставится задача описа-
ния конструкции тепловых двигателей. Для ознакомления с ней реко-
мендуются работы [7 - 9]. Краткие сведения о конструкции двигателей 
внутреннего сгорания даны только для стройности изложения мате-
риала. 

Основой для написания цикла лекций стала работа [3]. Хотелось 
бы поблагодарить авторов этой книги за их долгий, упорный труд, по-
лучивший воплощение в виде подробного исследования работы дви-
гателей внутреннего сгорания, написанного доступным и понятным 
языком. 

Дополнительные сведения о рабочих процессах двигателей внут-
реннего сгорания (ДВС) можно получить в работах [3, 6, 16], а ин-
формацию о методиках расчета и проектирования – в [10, 11, 13 - 15]. 
Методы управления ДВС изложены в работе [12]. 

В данной работе представлены краткие сведения о конструкции 
двигателей внутреннего сгорания, а также описаны протекающие в 
них рабочие процессы. 
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1. ОБЩИЕ СВЕДЕНИЯ О ТЕПЛОВЫХ МАШИНАХ 
 

1.1. Основные типы тепловых машин 
 
Непрерывно действующие устройства, преобразующие тепловую 

энергию в механическую работу или механическую работу в тепло, 
называются тепловыми машинами. Преобразование осуществляется 
вследствие изменения внутренней энергии рабочего тела — на 
практике обычно пара или газа. Тепловые машины разделяют на 
тепловые машины обратного цикла, рассматриваемые в рамках 
учебной дисциплины «Холодильная техника и кондиционирование», и 
тепловые машины прямого цикла или тепловые двигатели. 

Тепловой двигатель представляет собой непрерывно 
действующее устройство, результатом работы которого является 
превращение теплоты в работу [5]. Существует большое 
разнообразие типов тепловых двигателей, наиболее распространены 
двигатели внутреннего сгорания (ДВС).  

Двигатель внутреннего сгорания – это двигатель, в котором 
химическая энергия топлива, сгорающего непосредственно в 
рабочем теле двигателя, превращается в механическую работу. 
Основные типы ДВС – поршневые двигатели (ПД), газотурбинные 
установки (ГТУ), комбинированные двигатели (КД) и роторно-
поршневые двигатели (РПД). 

В поршневых двигателях камера сгорания (КС) - цилиндр, где 
тепловая энергия топлива превращается в механическую энергию, 
передающуюся к потребителю с помощью кривошипно-шатунного 
механизма. По характеру процесса сгорания ПД разделяют на 
двигатели с принудительным воспламенением и двигатели с 
воспламенением от сжатия. 

В двигателях с принудительным воспламенением смесь топлива 
с воздухом приготавливают в карбюраторе или во впускном 
коллекторе посредством распыляющих форсунок (механических или 
электрических), или непосредственно в цилиндре с помощью 
распыляющих форсунок. Топливная смесь подаётся в цилиндр, она 
сжимается, затем ее поджигают с помощью искры, проскакивающей 
между электродами свечи. По типу используемого топлива эти 
двигатели подразделяют на двигатели жидкого топлива и газовые.  

Зачастую (и не совсем корректно) двигатели с принудительным 
воспламенением называют карбюраторными или бензиновыми ДВС. 

В двигателях с воспламенением от сжатия (дизели) топливо 
впрыскивается в предварительно сжатое рабочее тело. Возгорание 
смеси происходит под действием высокого давления и, как 
следствие, температуры в камере. 
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В газотурбинной установке 
газ, полученный при сгорании 
топлива в камере сгорания, 
направляется в турбину. Продукты 
сгорания, расширяясь в сопловом 
аппарате и частично на рабочих 
лопатках турбины, совершают на 
колесе турбины механическую 
работу [1]. 

Газотурбинные установки 
рассматриваются в рамках 
учебной дисциплины «Теория 
тепловых двигателей и 
энергоустановок». 

Комбинированный двигатель 
объединяет в себе элементы ПД и 
ГТУ. Продукты сгорания, частично 
расширившиеся в цилиндре 
двигателя, направляются в 
турбину, где происходит их 
окончательное расширение. Таким 
образом, механическая работа 
производится как в цилиндре, так и 
в турбине. Кроме того, в 
комбинированном двигателе, как правило, подаваемое в цилиндр 
рабочее тело предварительно сжимается в компрессоре. 
Преимущество комбинированных двигателей перед поршневыми - их 
большая удельная мощность и экономичность. 

Роторно-поршневой двигатель (двигатель Ванкеля) 
осуществляет аналогичный поршневому двигателю цикл. 
Особенность двигателя — применение вращающегося ротора 
(поршня), размещённого внутри корпуса, поверхность которого 
выполнена по эпитрохоиде. При вращении ротора его стенки и стенки 
корпуса динамически формируют объёмы, в которых происходит 
обычный цикл ДВС. В настоящее время данный тип двигателя не 
распространен, так как присущие ему недостатки (низкая 
экономичность и ресурс) не компенсируют достоинства – высокую 
удельную мощность. 

 
1.2. Краткие сведения о конструкции двигателей внутреннего 

сгорания 
 
На рис. 1.1 изображена принципиальная схема поршневого ДВС с 

клапанной системой газораспределения с принудительным 

Рис. 1.1. Принципиальная  
схема четырехтактного ДВС 
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воспламенением. Рабочая полость цилиндра 12 формируется 
поршнем 1, цилиндром 4 и крышкой цилиндра 5. Поршень соединен с 
коленчатым валом 3 (валом съема мощности) шатуном 2. На поршне 
устанавливают поршневые кольца 6, предотвращающие 
просачивание рабочего тела между стенками цилиндра и поршня. 
Поступление свежего заряда (топливовоздушной смеси в двигателях 
с принудительным воспламенением, воздуха в двигателях с 
воспламенением от сжатия и двигателях с непосредственным 
впрыском топлива) из впускного трубопровода 7 регулируется 
впускным клапаном 8. Сжатая смесь воспламеняется посредством 
свечи зажигания 9. Выхлоп продуктов сгорания в выпускной 
трубопровод 11 регулируется выпускным клапаном 10. Трущиеся 
детали двигателя смазываются путем барботажа (разбрызгивания) 
масла, находящегося в полости картера 13. Разбрызгивание 
происходит при прохождении коленчатого вала через слой масла в 
полости картера. Для охлаждения горячих деталей цилиндр и крышка 
цилиндра могут иметь каналы для прокачки охлаждающей жидкости 
(двигатели с жидкостным охлаждением) или внешнее оребрение для 
интенсификации теплообмена с окружающей средой (двигатели с 
воздушным охлаждением). 

В двигателе с воспламенением от сжатия вместо свечи 9 
устанавливают форсунку, впрыскивающую топливо в сжатый в 
цилиндре воздух, в двигателе с принудительным воспламенением и 
непосредственным впрыском – свечу зажигания и форсунку. 

Совокупность поршня, шатуна и коленчатого вала называют 
кривошипно-шатунным механизмом. Положения кривошипно-
шатунного механизма, при которых ось шатуна лежит в плоскости 
кривошипа, называют мертвыми точками, так как в этом положении 
усилие, приложенное к поршню, не может вызвать вращательного 
движения коленчатого вала. Эти точки соответствуют крайним 
положениям поршня в цилиндре. Крайнее положение поршня, при 
котором расстояние между ним и осью вращения вала достигает 
максимума, называется верхней мертвой точкой (ВМТ). Крайнее 
положение поршня, при котором расстояние между ним и осью 
вращения вала достигает минимума, называется нижней мертвой 
точкой (НМТ). Период работы ДВС, в течение которого поршень 
переходит от одной мертвой точки к другой, называется тактом. 

Угол между текущим положением коленчатого вала и его 
положением в верхней мертвой точке называют углом поворота 
коленчатого вала. Его отсчитывают в направлении вращения вала 
от начала до конца рабочего процесса ДВС. 

В двухтактных двигателях внутреннего сгорания вместо впускного 
и выпускного клапанов можно использовать впускное и выпускное 
окна, представляющие собой отверстия в боковой поверхности 
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цилиндра (рис.1.2). Течение 
газа через окна управляется 
непосредственно поршнем, 
открывающим и закрывающим 
их сечение при своем 
возвратно-поступательном дви-
жении. Данная схема газорас-
пределения, так называемая 
петлевая, значительно упро-
щает конструкцию двигателя, 
но уменьшает его коэффи-
циент полезного действия 
(КПД). Схема газораспреде-
ления двухтактного двигателя с 
использованием клапанов (или 
совместно клапанов и окон) 
называется прямоточной. 

Комбинированный двига-
тель состоит из поршневого 
двигателя, компрессорных и 
расширительных машин 
(устройств), а также устройств 
для подвода и отвода теплоты, 
объединенных между собой 
газовой связью. Одна из 
возможных принципиальных 
схем комбинированного двига-
теля показана на рис. 1.3. 

Атмосферный воздух посту-
пает в компрессор 1, сжима-
ется в нем и нагнетается в 
теплообменник-охладитель 2. 
Из охладителя воздух подается 
в поршневой двигатель 3. 

Выходящие из поршневого 
двигателя продукты сгорания, 
имеющие достаточно высокие 
давление и температуру, от-
дают свою энергию лопаткам 
рабочего колеса газовой турби-
ны 4. Для более полного ис-
пользования энергии горячих 
продуктов сгорания устана-
вливают теплообменник-утили-

Рис. 1.2. Принципиальная схема 
двухтактного ДВС 

 

5
выхлопатмосферный

воздух

4

3

1

2

 
Рис. 1.3. Принципиальная схема 
комбинированного двигателя 
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затор 5. 
Увеличение наполнения цилиндров двигателя путем повышения 

давления на входе в цилиндры двигателя называется наддувом. Он 
повышает плотность воздуха на входе в поршневой двигатель, что 
увеличивает количество свежего заряда, заполняющего цилиндр при 
впуске, по сравнению с зарядом воздуха в том же двигателе без 
наддува. Увеличение количества нагнетаемого в цилиндр воздуха, 
являющегося окислителем в реакции горения, позволяет увеличить 
количество подаваемого топлива, т. е. получить большую мощность. 

Теплообменник-охладитель 2 увеличивает плотность воздуха на 
входе в цилиндр вследствие его охлаждения. 

Турбина комбинированного двигателя может быть использована 
для привода компрессора. В этом случае они соединяются валом и 
выполняются в виде одного узла – турбокомпрессора. Изображен-
ный на рис. 1.4 турбокомпрессор состоит из центробежного компрес-
сора и осевой турбины. 

 
1.3. Цикл четырехтактного двигателя внутреннего сгорания 
 
Рабочий цикл ДВС может быть осуществлен за один или два 

 
Рис. 1.4. Принципиальная схема турбокомпрессора: 1 – рабочее 
колесо  компрессора; 2 – безлопаточный  диффузор компрессора; 
3 –  лопаточный   диффузор   компрессора;   4 –   приводной   вал; 

5 – сопловой аппарат турбины; 6 – рабочее колесо турбины 
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Рис. 1.5. Схема работы четырехтактного двигателя: а - расширение 

и впуск; б – сжатие; в - сгорание и расширение; г - выпуск 

оборота коленчатого вала (т. е. за два или четыре такта). Рассмотрим 
работу четырехтактного двигателя. 

Рабочий цикл четырехтактного двигателя состоит из таких тактов: 
впуск, сжатие, сгорание и расширение, выпуск (рис.1.5). 

В такте впуска поршень движется вниз, впускной клапан открыт. 
Цилиндр наполняется свежим зарядом (см. рис.1.5, процесс  
r - a - m). Затем впускной клапан закрывается и поршень, двигаясь 
вверх, осуществляет сжатие свежего заряда (см. рис. 1.5, процесс  
m - c). После этого в двигателях с принудительным воспламенением 
топливовоздушная смесь поджигается свечей зажигания, а в 
двигателях с воспламенением от сжатия в цилиндр впрыскивается 
топливо, воспламеняющееся от высокой температуры сжатого 
воздуха. Вследствие выделения большого количества теплоты при 
сгорании температура и давление в цилиндре резко повышаются. 
Под действием давления продуктов сгорания поршень перемещается 
вниз, совершая полезную работу. Третий такт также называют 
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рабочим ходом (см. рис. 1.5, процесс c - z - b). Во время четвертого 
такта – выпуска – происходит очистка цилиндра от продуктов 
сгорания. Выпускной клапан открывается и поршень вытесняет 
продукты сгорания в выпускной трубопровод (см. рис. 1.5, процесс  
b - r - r’). Двигатель приходит в исходное положение и рабочий цикл 
повторяется.  

Из описания работы четырехтактного двигателя следует, что он 
работает как тепловой двигатель только в тактах расширения и 
сжатия. Половину времени (в тактах впуска и выпуска) двигатель 
работает как воздушный насос, что уменьшает его мощность. 

 
1.4. Цикл двухтактного двигателя внутреннего сгорания 

 
На рис. 1.6 показана схема работы двухтактного двигателя с 

кривошипно-камерной схемой продувки. 
Рабочий цикл двухтактного ДВС состоит из тактов расширения и 

сжатия. 
Первый такт соответствует ходу поршня от ВМТ к НМТ. В 

цилиндре происходит сгорание (см. рис. 1.6, линия c - z) и осу-
ществляется рабочий ход (см. рис. 1.6, линия z - m). Одновременно в 
полости картера поршень поджимает свежий заряд, повышая его 
давление. После того, как поршень откроет выпускное окно, продукты 
сгорания начинают покидать цилиндр, давление в цилиндре резко 
снижается (см. рис. 1.6, линия m - n). Впускные окна открываются 
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Рис. 1.6. Схема работы двухтактного двигателя: а – расширение; 
б - сжатие 



 15

после выпускных, при этом давление в цилиндре несколько меньше 
давления свежего заряда в полости картера. Воздух, поступая через 
впускные окна в цилиндр, вытесняет продукты сгорания через 
выпускные окна и заполняет цилиндр (см. рис. 1.6, линия n - a). 

Второй такт соответствует ходу поршня от НМТ к ВМТ. В начале 
такта продолжается процесс продувки и заполнение цилиндра 
свежим зарядом (см. рис. 1.6, линия a - k). Конец продувки цилиндра 
определяется моментом закрытия впускных окон. После закрытия 
выпускных окон начинается процесс сжатия (см. рис. 1.6, линия k - c), 
завершающийся зажиганием сжатой топливовоздушной смеси в 
двигателе с принудительным воспламенением или впрыском топлива 
в двигателе с воспламенением от сжатия. В то же время при 
перемещении поршня вверх в полость картера из впускного 
трубопровода засасывается свежий заряд. 

Двухтактные ДВС превосходят четырехтактные по простоте и 
мощности, однако значительно проигрывают им по экономичности. 
Это обуславливает их применение на мотодельтапланах, 
газонокосилках, мотоциклах, катерах и т.п. Кроме того, двухтактные 
двигатели используют в авиации, тепловозах, бронетанковой 
технике, где они ценны по сравнению с четырехтактными из-за 
меньших размеров и массы.  

 
1.5. Схемы и принципы работы комбинированных двигателей 

 
Комбинированные двигатели по виду связи поршневой части с 

компрессором и турбиной разделяют на двигатели с механической 
или гидравлической связью, газовой связью, комбинированной 
связью и поршневые генераторы газов с газовой турбиной, вал 
которой соединен с валом потребителя. 

Механическая связь в двигателях возможна двух видов: компрес-
сор и турбина имеют отдельную связь с валом поршневой части (рис. 
1.7, а); турбина и компрессор соединены между собой (рис. 1.7, б) и 
на вал поршневой части передается мощность, равная разности 
мощностей турбины и компрессора, или с вала поршневой части 
снимается дополнительная мощность, которая передается компрес-
сору, приводимому в действие от газовой турбины. 

При гидравлической связи между валами поршневой, расшири-
тельной и компрессионной частями комбинированного двигателя ус-
танавливают гидромуфты. В этом случае возможны несколько типов 
соединений: 

а) компрессор и турбина связаны с валом поршневой части двумя 
отдельными гидромуфтами; 

б) турбина с валом поршневой части соединена зубчатой переда-
чей, а компрессор — гидромуфтой; 
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в) турбина и компрессор связаны между собой жестко (установле-
ны на одном валу или соединены зубчатой передачей), а с валом 
поршневой части — гидромуфтой (см. рис. 1.7, в). 

Первые два типа соединений с гидромуфтой не получили практи-
ческого применения вследствие больших размеров гидромуфт и 
сложной конструкции двигателя. Использование последнего типа со-
единений объясняется небольшими размерами гидромуфты, пере-
дающей только разность моментов турбины и компрессоров, и благо-
приятными условиями для работы турбины. 

Принципиальные факторы, обусловливающие протекание рабоче-
го процесса в комбинированном двигателе с механической связью: 

а) «жесткая связь» между частотами вращения валов nin кк = , 

nin тт = . Если колеса турбины и компрессора расположены на од-

ном валу, то ninnn тктктк === , где кi , тi , ткi  — передаточ-
ные отношения передач между валами компрессора, турбины, турбо-
компрессора и коленчатым валом поршневой части соответственно, 

кn , тn , ткn , n — частоты вращения компрессора, турбины, турбо-
компрессора и коленчатого вала двигателя; 

12 3
   1

2

34

 
а            б 
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в             г 
Рис. 1.7. Схема комбинированного двигателя: а - с механической 
связью, компрессор и турбина присоединены непосредственно к ва-
лу съема мощности; б - с механической связью, компрессор и турби-
на присоединены к валу съема мощности через редуктор; в - с гид-
равлической связью; г - с газовой связью; 1 – поршневой двигатель; 

2 - компрессор; 3 – турбина; 4 – редуктор; 5 – гидромуфта 
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б) одинаковые расходы воздуха (смеси) через компрессор и дви-
гатель и газов через двигатель и турбину (утечками рабочего тела 
можно пренебречь); 

в) полное давление на выходе из компрессора больше полного 
давления на входе в поршневую часть на величину потерь в охлади-
телях и трубопроводах; 

г) полное давление газа на выпуске из поршневой части больше 
полного давления на входе в турбину на величину потерь давления в 
трубопроводах; 

д) расход газа через турбину больше расхода воздуха через ком-
прессор на величину расхода топлива в двигателях всех типов, за ис-
ключением бензиновых с карбюратором (или инжектором), установ-
ленным до компрессора; в последних расходы свежей смеси через 
компрессор и газов через турбину одинаковы. 

В комбинированном двигателе с гидравлической связью наличие 
гидромуфты позволяет отбирать мощность от вала поршневой части 
при кт NN <  (мощность турбины меньше мощности компрессора) и 

передавать на вал избыточную мощность турбины при кт NN > . 
Кроме того, передаточное отношение между валами поршневой час-
ти и турбокомпрессора (ТК) изменяется в зависимости от степени за-
полнения гидромуфты в связи с изменением относительного сколь-
жения роторов. Это дает возможность изменять параметры и количе-
ство воздуха, подаваемого компрессором ТК. 

Принципиальная особенность протекания рабочего процесса в 
комбинированных двигателях с газовой связью (см. рис. 1.7, г) - ра-
венство частот вращения и мощностей турбины и компрессора и от-
сутствие «жесткой связи» между частотами вращения валов поршне-
вой части и турбокомпрессора. Другие условия протекания рабочего 
процесса такие же, как и в двигателях с механической связью. 

В двигателе с газовой связью давление заряда определяется 
температурой и давлением газа на входе в турбину. Так как их вели-
чины ограничены теплонапряженностью поршневой части и турби-
ны, то возможность форсирования комбинированного двигателя с 
газовой связью по мощности меньше, чем двигателя с механической 
связью. Известны и другие недостатки комбинированных двигателей 
с газовой связью: худшие приемистость, пусковые свойства и работа 
на переходных режимах, чем в двигателях с механической связью. 

В двигателях с комбинированной связью подача заряда в цилиндр 
поршневой части может осуществляться компрессором, механически 
связанным с валом поршневой части, и компрессором ТК параллель-
но или последовательно. Преимущество схемы с параллельной по-
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дачей заряда – относительно небольшие размеры компрессоров; не-
достатки – трудность согласования характеристик компрессоров, 
сложность конструкции впускного тракта и организации охлаждения 
заряда. Основное преимущество последовательного сжатия заряда в 
двигателях с комбинированной связью - возможность получения 
практически любого давления наддува, улучшение условий пуска и 
работы двигателя на переходных режимах и при малых нагрузках, а 
также удобство применения промежуточного охлаждения воздуха или 
смеси. К недостаткам следует отнести сложность конструкции газо-
воздушного тракта и наличие двух компрессоров. 

 
2. ТЕРМОДИНАМИЧЕСКИЕ ОСНОВЫ ЦИКЛОВ ДВС 

 
2.1. Показатели эффективности циклов двигателей 

 
2.1.1. Принципы анализа эффективности циклов двигателей 

 
Циклом теплового двигателя называют круговой 

термодинамический процесс, в котором теплота превращается в 
работу. Принципы анализа циклов тепловых двигателей рассмотрены 
в работах [1, 2]. Напомним основные моменты изложенного 
материала. 

При анализе эффективности циклов двигателей решают 
следующие задачи: 
- определяют, от каких факторов зависит КПД обратимого 
термодинамического цикла, и устанавливают, какие процессы можно 
совершенствовать в целях повышения КПД цикла; 
- находят степень необратимости процессов действительного цикла 
и устанавливают, какие процессы целесообразно совершенствовать 
в целях уменьшения необратимых потерь и повышения КПД цикла. 
 

2.1.2. Термический КПД цикла 
 

Основной показатель, достаточный для суждения о 
термодинамической эффективности обратимого цикла, - термический 
КПД цикла. 

Термическим КПД цикла двигателя tη  называют отношение 

работы обратимого термодинамического цикла tL  к теплоте, 

подведенной к рабочему телу от горячего источника 1Q : 
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1

t
t Q

L
=η  или 

1

t
t q

l
=η ,    (2.1) 

где GLl tt =  – удельная работа обратимого термодинамического 

цикла двигателя; 

GQq 11 =  – удельная теплота, подведенная к рабочему телу 
от горячего источника; 

G – масса рабочего тела, участвующая в процессах цикла 
теплового двигателя. 

Работа обратимого цикла 

∫= pdVLt .     (2.2) 
Другое выражение работы получают, интегрируя уравнение 

первого закона термодинамики для цикла 

∫ ∫ ∫+= dLdUdQ .     (2.3) 

Так как внутренняя энергия – функция состояния и ∫ = 0dU , то 
количество подведенной к рабочему телу за цикл теплоты равно 
работе цикла: 

t21ц LQQ Q =−= ,       (2.4) 

где цQ  – работа цикла; 

2Q  – теплота, отведенная от рабочего тела к холодному 
источнику. 

Подставив выражение для работы цикла (2.4) в (2.1), записываем 

1

2
t Q

Q1−=η  или 
1

2
t q

q1−=η ,    (2.5) 

где GQq 22 =  - удельная теплота, отведенная от рабочего тела к 
холодному источнику. 
 

2.1.3. Индикаторный КПД цикла 
 

Степень совершенства действительных необратимых процессов 
циклов характеризуется величиной индикаторного КПД.  

Индикаторным КПД iη  называют отношение работы 

действительного цикла iL  к подведенной теплоте, равной низшей 
теплоте сгорания цикловой дозы топлива: 
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1

i
i Q

L
=η .      (2.6) 

Необратимость процессов действительного цикла уменьшает его 
полезную работу, поэтому при сравнимых условиях индикаторный 
КПД всегда меньше термического. 

 
2.1.4. Среднее давление термодинамического цикла и среднее 

индикаторное давление 
 
Технико-экономические показатели двигателя определяются не 

только расходом топлива, зависящего от КПД цикла, но и 
габаритными размерами и массой двигателя. Введем параметры, 
характеризующие мощность двигателя относительно его габаритных 
размеров. Отношение параметра, производного от мощности 
двигателя, к параметру, определяющему его размеры или массу, 
позволит сравнивать степень форсирования двигателей различных 
мощностей и типов. Отметим, что габаритные размеры поршневых 
ДВС в основном определяются размерами (объемом) цилиндров. 

Средним давлением термодинамического цикла tp  называется 

отношение работы обратимого термодинамического цикла tL  к 

рабочему объему цилиндра hV : 

htt VLp = .     (2.7) 
Рабочий объем цилиндра находят как разность его максимального 

и минимального объемов, т.е. объемов в нижней и верхних мертвых 
точках: 

caminmaxh VVVVV −=−= .   (2.8) 
Средним индикаторным давлением pi называется отношение 

работы действительного цикла iL  к рабочему объему цилиндра 

hV : 

hii VLp = .     (2.9) 

Представим (2.7) в другом виде, подставив выражение для tL  из 
(2.1): 

ht1ht1t v/qV/Qp η=η= ,   (2.10) 

где G/Vv hh =  - удельный рабочий объем цилиндра. 
Из выражения (2.10) можно сделать вывод, что среднее давление 

цикла зависит от термического КПД и удельного количества теплоты, 
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подведенной к рабочему телу. Повысить среднее давление цикла 
можно вследствие увеличения термического КПД цикла и удельного 
количества теплоты, подведенной к рабочему телу. Максимально 
допустимая удельная теплота определяется теплотой сгорания и 
химическим составом топлива, способом смесеобразования, 
степенью совершенства процесса сгорания и т. п. 

 
2.2. Обратимые термодинамические циклы поршневых  

и комбинированных двигателей 
 

2.2.1. Допущения при исследовании обратимых  
термодинамических циклов 

 
При исследовании обратимых термодинамических циклов 

принимают следующие допущения: 
- рабочее тело - идеальный газ; 
- масса рабочего тела постоянна и одинакова во всех процессах; 
- теплоемкость рабочего тела не зависит ни от давления, ни от 

температуры; 
- подвод теплоты к рабочему телу осуществляется ее отдачей от 

горячего источника; 
- процессы газообмена заменяются обратимым процессом с 

отводом теплоты от рабочего тела холодному источнику; 
- процессы сжатия и расширения принимают адиабатными. 

 
2.2.2. Циклы поршневых двигателей 

 
Идеализированные циклы поршневых ДВС разделяют на такие 

виды: 
- со смешанным подводом и отводом теплоты как при постоянном 

объеме, так и постоянном давлении; 
- с подводом теплоты при постоянном объеме (цикл Отто); 
- с подводом теплоты при постоянном давлении (цикл Дизеля); 
- со смешанным подводом теплоты как при постоянном объеме, так 

и постоянном давлении и отводом теплоты при постоянном 
объеме (цикл Тринклера). 
Цикл Отто характерен для поршневых ДВС с принудительным 

воспламенением, циклы Дизеля и Тринклера - для дизельных 
двигателей. Цикл со смешанным подводом теплоты - обобщающий 
для всех циклов ДВС. 

Рассмотрим цикл со смешанным подводом теплоты. Он состоит 
из следующих процессов (рис. 2.1, а): a - c – адиабатное сжатие;  
c - z’ – изохорный подвод теплоты; z’ - z – изобарный подвод теплоты; 
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z - b – адиабатное расширение; b - g – изохорный отвод теплоты;  
g - a – изобарный отвод теплоты. 

Цикл определяется заданием начального положения в точке a и 
параметрами цикла:  
- степенью сжатия ca vv=ε ; 

- степенью изохорного повышения давления c'z pp=λ ; 
- степенью предварительного (изобарного) расширения 

'zz vv=ρ ; 

- степенью уменьшения объема ag vv=ϕ ; 

- степенью снижения давления agp pp=λ . 

Подводимая в цикле теплота 1q  определяется как сумма 

теплоты, подведенной в изохорном процессе 1q′  и изобарном 1q ′′ : 

( )[ ]1k1Tcqqq 1k
av111 −ρλ+−λε=′′+′= − .  (2.11) 

По аналогии теплота, отданная холодному источнику 
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Рис. 2.1. Идеализированные циклы ДВС 
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( ) ( )( )1k1Tcqqq pav222 −ϕ+−λϕ=′′+′= .  (2.12) 

После подстановки (2.11) и (2.12) в (2.5) получим 

( ) ( )
( )[ ]1k1

1k1
1 1k

p
t

−ρλ+−λε

−ϕ+−λϕ
−=η

−
.   (2.13) 

Среднее давление цикла находим из (2.10): 

( )[ ]
( )( )11k

1k1p
v

qp ta

h

t1
t −ε−

η−ρλ+−λ
=

η
= .    (2.14) 

Цикл со смешанным подводом теплоты вырождается в цикл Отто 
при 1=ρ , 1=ϕ . Тогда КПД цикла Отто (см. рис. 2.1, б) определя-

ется формулой 

1kt
11
−ε

−=η .     (2.15) 

Среднее давление цикла 

( )
( )( )11k

1pp t
k

a
t −ε−

η−λε
= .     (2.16) 

В цикле Дизеля теплота подводится при постоянном давлении, а 
отводится при постоянном объеме ( 1=λ , 1=ϕ ) (см. рис. 2.1, в). 
Для данного цикла формула (2.13) приобретает вид 

( ) ( )1k
11

1k

1
1 1k

k

1k
p

t
−ρε

−ρ
−=

−ρε

−λ
−=η

−−
,  (2.17) 

а (2.14) 

( )
( )( )11k

1kp
v

qp t
k

a

h

t1
t −ε−

η−ρε
=

η
= .    (2.18) 

КПД цикла Тринклера ( 1=ϕ ) (см. рис. 2.1, г) 

( )[ ]1k1
11 1k

k

t
−ρλ+−λε

−λρ
−=η

−
.   (2.19) 

Среднее давление цикла Тринклера определяется формулой 
(2.14). 
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2.2.3. Циклы комбинированных двигателей 
 

2.2.3.1. Общие сведения о циклах комбинированных двигателей 
 
Комбинированные двигатели (КД) по условиям работы турбины 

разделяют на двигатели с импульсной турбиной и турбиной 
постоянного давления. 

Комбинированные двига-
тели с импульсной турбиной 
(КД ИТ) выполняют с выпуск-
ным трубопроводом мини-
мальных размеров. Таким об-
разом, уменьшаются потери 
работоспособности при пере-
текании газа из цилиндра в 
турбину. При этом давление, 
температура и скорость газа 
изменяются в широких преде-
лах, что уменьшает КПД 
турбины. 

В комбинированных двига-
телях с турбиной постоянного 
давления (КД ТПД) ампли-

туды давления перед турбиной невелики в результате применения 
выпускного коллектора большого сечения. 

Процессы сжатия и расширения рабочего тела в цилиндре, 
компрессоре и турбине КД принимают адиабатными. В обратимых 
циклах КД подвод теплоты к рабочему телу принимают, как и в 
циклах поршневых ДВС, в соответствии со способом воспламенения 
топлива (см. подразд. 2.2.2). Давление в выпускном патрубке за 
рабочим колесом турбины КД считается равным атмосферному. 
Процесс отвода теплоты от рабочего тела к холодному источнику 
принимают изобарным. 

 
2.2.3.2. Цикл комбинированного двигателя с импульсной 

турбиной 
 
Цикл комбинированного двигателя с импульсной турбиной 

изображен на рис. 2.2. Процесс a’ - a соответствует сжатию в комп-
рессоре, a - c – сжатию в цилиндре, z - g – последовательному рас-
ширению в цилиндре и турбине. 

Для описания процесса расширения рабочего тела в цилиндре и 
турбине вводят специальный параметр цикла – степень 
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Рис. 2.2. Цикл комбинированного 
двигателя с импульсной турбиной 



 25

последующего расширения zg vv=δ . Отметим, что 

ρϕε=δ / . 
Подведенную к рабочему телу теплоту можно определить по 

формуле 

( )[ ]1k1Tcqqq 1k
o'av111 −ρλ+−λε=′′+′= − , (2.20) 

где εε=ε ко  – общая степень сжатия; 

aaк vv '=ε  – степень сжатия рабочего тела в компрессоре; 

ca vv=ε  – степень сжатия рабочего тела в цилиндре. 
Отведенная от рабочего тела теплота 

( )1Tkcq 'av2 −ϕ= .    (2.21) 
КПД цикла получим по (2.1) 

( )
( )[ ]1k1

1k1
q
q1 1k

1

2
t

−ρλ+−λε

−ϕ
−=−=η

−
.  (2.22) 

Среднее давление цикла находим из (2.10) 

( )[ ]
( )( )11k

1k1p
v

qp t'a

h

t1
t −ε−

η−ρλ+−λ
=

η
= .    (2.23) 

Если сгорание происходит при постоянном давлении, то 1=λ , 
ρ=ϕ , формулы (2.22) и (2.23) упрощаются: 

1kt
11
−ε

−=η ,     (2.24) 

( )
( )( )11k

1kpp t'a
t −ε−

η−ρ
= .      (2.25) 

При сгорании при постоянном объеме ( 1=ρ ) формулы (2.22) и 
(2.23) преобразуются к виду 

( )
( )1

1k1 1k

k/1

t
−λε

−λ
−=η

−
,    (2.26) 

( )
( )( )11k

1pp t'a
t −ε−

η−λ
= .      (2.27) 

 



 26

2.2.3.3. Цикл комбинированного двигателя с импульсной 
турбиной и промежуточным охлаждением 

 
Охлаждение воздуха 

при сжатии применяют во 
многих комбинированных 
двигателях. Охладитель 
воздуха устанавливают за 
компрессором. Кроме того, 
если компрессор – много-
ступенчатый, то между его 
ступенями также целесо-
образно разместить ох-
ладитель. Данный цикл 
отличается от описанного 
ранее наличием изобарного 
процесса отвода теплоты  
k - a (рис. 2.3).  

В охладителе теплота 
от рабочего тела отводится 
в окружающую среду. 

Поэтому температура на выходе из охладителя выше температуры 
окружающей среды и степень охлаждения 

( ) ( )'акак TTTT −−=σ        (2.28) 

в реальных двигателях всегда меньше единицы и равна σ  = 0,5…0,8. 
Получим выражение для КПД цикла исходя из выражения (2.6). 
Отводимая в цикле теплота определяется по формуле 

( ) ( ) =−+−ϕ= aкp'ap2 TTc1Tcq  

( ) ( )⎥
⎦

⎤
⎢
⎣

⎡
ω−+−ϕ= /11

T
T1Tc

'a

к
'ap ,   (2.29) 

где akak TTvv ==ω  – степень уменьшения объема в 
охладителе. 

Степень охлаждения и степень уменьшения объема в охладителе 
связаны между собой: 

( )( )1k
к1111 −ε−σ−=ω .    (2.30) 
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Рис. 2.3. Цикл КД с ИТ и промежуточ-
ным охлаждением 
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Так как 1k
к

1k

k

'a

'a

k

v
v

T
T −

−

ε=⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
= , то 

( )( )ω−ε+−ϕ= − /111Tcq 1k
к'ap2 .  (2.31) 

Подставим (2.20) и (2.27) в (2.6) и после преобразований получим 

( )( )
( )( )1k1

1k1 1k
o

1k
к

k/1

t
−ρλ+−λε

−ωε+ω−ρλ
−=η

−

−

.   (2.32) 

Среднее давление цикла определяется по формуле (2.23). 
 

2.2.3.4. Цикл комбинированного двигателя с постоянным 
давлением перед турбиной 

 
Конструктивно стабилизация давления перед турбиной 

обеспечивается установкой коллектора выхлопных газов большого 
объема. В обратимом термодинамическом цикле с постоянным 
давлением перед турбиной давление на входе в турбину 
принимается постоянным. В начале процесса выпуска давление в 
цилиндре в несколько раз выше давления перед турбиной. В 
процессе истечения газов в выпускной коллектор газ расширяется до 
давления в коллекторе, а полезная работа не производится. 
Происходит необратимый процесс дросселирования, который 
сопровождается диссипацией энергии. В исследованиях обратимых 
циклов двигателей необратимый процесс заменяют обратимыми так, 
чтобы параметры газа в конечном состоянии остались такими же, как 
и в конце необратимого процесса. В результате необратимый 
процесс истечения газа из цилиндра в коллектор заменяется 
обратимыми процессами изохорного охлаждения b - a и изобарного 
нагрева a - f (рис. 2.4), причем 

faab QQ −− = .     (2.33) 
Исходя из (2.33) получим выражение для определения 

температуры на входе в турбину 
( )( ) k/p/p1k1TT bfbf −+= .  (2.34) 

КПД данного цикла 

( )[ ]1k1
11 1k

o

k

t
−ρλ+−λε

−λρ
−=η

−
.  (2.35) 

Среднее давление цикла находим по формуле (2.23). 
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2.2.4. Исследование и оптимизация обратимых  
термодинамических циклов 

 
2.2.4.1. Постановка задачи 

 
Под оптимизацией обратимого термодинамического цикла 

понимают отыскание такого варианта организации цикла, при 
котором его КПД максимально приблизится к КПД обратимого цикла 
Карно, осуществляемого между заданными предельными 
температурами. 

Задача оптимизации циклов - это задача с ограничениями. Вид 
всех процессов циклов заранее установлен, характерные параметры 
цикла ограничены условиями надежности двигателя (например, 
максимальное давление и температура в цикле), состоянием 
окружающей среды (минимальная температура и давление рабочего 
тела в цикле), способом подвода теплоты (для сгорания топлива, как 
правило, окислителем служит само рабочее тело, следовательно, 
количество подводимого топлива и теплота его сгорания ограничены) 
и т. п. 

В КД жестко ограничивают максимальное давление цикла и 
температуру газов перед турбиной, а в поршневых двигателях с 
принудительным воспламенением - верхний предел степени сжатия 
из-за детонации. 

С математической точки зрения оптимизация циклов 

представляет собой задачу определения экстремума функций tη  и 

p
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Рис. 2.4. Цикл комбинированного двигателя с постоянным  
давлением перед турбиной 
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tp  от параметров цикла при выполнении наложенных на значения 

параметров цикла ограничений. Отметим, что в общем случае 

параметры цикла, соответствующие оптимальным значениям tη  и 

tp , не совпадают между собой. 

 
2.2.4.2. Влияние степени сжатия на эффективность циклов 
 

Проанализируем изменение tη  и tp , а также максимальной 

температуры и давления в 
цикле Отто при изменении 
степени сжатия и условии 

constq1 = . Для этого 

воспользуемся формулами 
(2.13), (2.14) и следующими 
зависимостями: 

v

11k
az c

qTT +ε= − , (2.36) 

1k
a

zk
az T

Tpp
−ε

ε= . (2.37) 

Результаты анализа показа-
ны на рис. 2.5, откуда видно, что 
термический КПД и среднее 
термодинамическое давление 
цикла с увеличением степени 
сжатия монотонно возрастают. 
Однако это приводит к 
значительному увеличению максимального давления, в то время как 
максимальная температура возрастает незначительно. Это не 
противоречит второму началу термодинамики, так как КПД цикла 
определяется не максимальными температурами подвода и отвода 
теплоты, а их средними значениями, т.е. 

 
 

Рис. 2.5. Изменение параметров 
цикла Отто при изменении 

степени сжатия: 
1 – ( ) 5ttt =εηη=η ; 

2 – ( ) 5ttt ppp =ε= ; 

3 – ( ) 5zzc pp =ε=π ; 

4 – ( ) 5zz TT =ε=ϑ  
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ср

ср

1

2

1

2
t T

T
1

q
q1 −=−=η .         (2.38) 

Согласно (2.38) термодинамический КПД цикла будет равен КПД 

цикла Карно, осуществляемого между изотермами 
ср1T  и 

ср2T . 

Повышение степени сжатия увеличивает термический КПД и 
среднее термодинамическое давление всех идеализированных 
циклов поршневых ДВС и КД. Однако максимально допустимое 
значение ε  в двигателях с принудительным воспламенением 
ограничивается детонацией при сгорании топлива, а в двигателях с 
воспламенением от сжатия – предельно допустимыми напряжениями 
в деталях двигателя, определяемыми максимальным давлением 
цикла zp . 

Ограничение zp  в циклах с различными законами подвода 
теплоты соответствует различным значениям максимально 
допустимой общей степени сжатия oε . Докажем это, рассматривая 
цикл комбинированного двигателя с импульсной турбиной. Примем 
ограничения: zp  = const, 1q  = const. Для некоторого значения общей 
степени сжатия определим температуру и давление в конце процесса 
сжатия 

1k
0'ac TT −ε= , k

0'ac pp ε= .   (2.39) 

Степень повышения давления в цилиндре 
k
occz pp επ==λ ,        (2.40) 

где 'azc pp=π  – общая степень повышения давления в цикле. 

Так как при принятых ограничениях cπ  = const, то в данном слу-

чае λ  и oε  однозначно связаны между собой и каждому значению 

oε  соответствует вполне определенное количество теплоты, подве-

денной в изохорном и изобарном процессах: 11v qqq ′= , 

11p qqq ′′= . 

vq  можно представить в следующем виде: 
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Рис. 2.6. Зависимость парамет-
ров цикла Отто при изменении 

степени сжатия 

( ) ( )1k1
1

1k1
1q k

oc
k
oc

k
oc

v
−ρεπ+−επ

−επ
=

−ρλ+−λ
−λ

= .  (2.41) 

Степень предварительного расширения можно записать как 

( ) ( )
1

Tc
qq11

Tc
qq1

T
T

v
v

acp

o1v

a
1k

op

1v

z

z

z

z +
π

ε−
=+

λε

−
===ρ

′′
−

′′
. (2.42) 

Так как cπ  = const, 1q  = const, aT ′  = const, то количество тепло-
ты, подведенной в изохорном процессe, однозначно определяет об-
щую степень сжатия цикла, т.е. ( )v0 qf=ε . 

 
2.2.4.3. Анализ влияния степени сжатия и закона подвода 

теплоты на показатели эффективности цикла комбинированного 
двигателя 

 
Сравним ряд циклов комбинированного двигателя с импульсной 

турбиной: a’cz’zga’ – со смешанным подводом теплоты; a’c1z1g1a’ – с 
подводом теплоты в изохорном 
процессе; a’c2z2g2a’ – с подводом 
теплоты в изобарном процессе 
при ограничениях zp  = const и  

1q  = const (рис. 2.6). 

Из ограничения zp  = const 
следует, что точки z, z1, z2 
находятся на одной изобаре. 
Выше показано, что при принятых 
ограничениях зависимость сте-
пени сжатия от закона подвода 
теплоты приводит к неравенству 

12 zzz ppp >> . (2.43) 

Так как подведенная к рабо-
чему телу от горячего источника 
теплота в обратимом процессе численно равна площади под кривой 
процесса на s-T-диаграмме (т.е. mcz’zom – для цикла со смешанным 
подводом теплоты, mc1z1lm – для цикла с подводом теплоты в изо-
хорном процессе и mc2z2nm – для цикла с подводом теплоты в изо-
барном процессе), то из ограничения 1q  = const следуют неравенст-
ва 
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12 zzz TTT << , 
12 ggg TTT << .       (2.44) 

Так как точки g, g1 и g2 лежат на одной изобаре, а отведенная от 
рабочего тела к холодному источнику теплота в обратимом процессе 
численно равна площади под кривой процесса на s-T-диаграмме (т.е. 
ma’gom – для цикла со смешанным подводом теплоты, ma’g1lm – для 
цикла с подводом теплоты в изохорном процессе и ma’g2nm – для 
цикла с подводом теплоты в изобарном процессе), то из неравенств 
(2.44) следует, что наибольшее количество теплоты отводится от ра-
бочего тела к холодному источнику в цикле с изохорным процессом 
подвода теплоты, а наименьшее – в цикле с изобарным процессом 
подвода теплоты. Согласно формуле (2.5) при условии 1q  = const 
большему значению термического КПД соответствует меньшее 
значение 2q . Следовательно, наибольшее значение КПД будет в 
цикле с изобарным процессом подвода теплоты, а наименьшее – в 
цикле с изохорным процессом подвода теплоты, т.е. 

vсмp ttt η>η>η .    (2.45) 

Причина данного неравенства - различные значения общей сте-
пени сжатия, полученные для рассмотренных циклов при принятых 
ограничениях и, следовательно, различные значения средней темпе-
ратуры подвода теплоты 

ср1T . 

 
2.2.4.4. Сравнение КПД циклов ДВС 

 
Сравним циклы Тринклера (a’cz’zea’) и комбинированных двигате-

лей с импульсной турбиной (a’cz’zga’) и турбиной постоянного давле-
ния (a’cz’zbafg1a’) при условии одинаковой общей степени сжатия и 
одинакового процесса подвода теплоты (рис. 2.7). 

В цикле Тринклера совершается работа, эквивалентная в  
s-T-диаграмме площади a’cz’zea’. Она меньше площади a’cz’zga’, эк-
вивалентной работе цикла комбинированного двигателя с импульс-
ной турбиной. Согласно (1.1) это означает, что термический КПД цик-
ла с импульсной турбиной выше КПД поршневого двигателя. 

КПД цикла комбинированного двигателя с турбиной постоянного 
давления вследствие потери на дросселирование при истечении из 
цилиндра в выпускной трубопровод ниже, чем в цикле КТ ИТ. Соглас-
но (2.19) и (2.35) КПД КД ТПД комбинированного двигателя с турби-
ной постоянного давления равен КПД цикла поршневого двигателя 
при условии равенства общей степени сжатия, т.е. оε=ε . Соответ-
ственно при условии равенства общей степени сжатия КПД цикла 
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Рис. 2.8. Циклы КД с охлажде-
нием и без охлаждения после 

компрессора 

комбинированного двигателя с 
импульсной турбиной выше, чем 
КПД комбинированного двигателя 
с турбиной постоянного давле-
ния. 

 
2.2.4.5. Влияние охлаждения 
после компрессора на КПД 

комбинированного двигателя 
 

Сравним циклы комбиниро-
ванного двигателя со сгоранием 
при постоянном давлении с ох-
лаждением a’a1aczg и без охлаж-
дения a’c1z1g1 после компрессора 
при условии одинакового макси-
мального давления цикла и одинакового значения удельной подво-
димой теплоты (рис.2.8). 

Отметим, что максимальная температура в цикле с охлаждением 
меньше. Это снижает тепловую напряженность двигателя. 

В процессе изобарного охлаждения a1 - a плотность рабочего тела 
увеличивается, т. е. aa ′ρ>ρ . 
Масса рабочего тела в цикле и 
количество подведенной теплоты 
пропорциональны плотности в 
начале процесса сжатия. Если 

1=σ  при принятых ограниче-
ниях, то количество подведенной 
теплоты в цикле с охлаждением 

теплоты больше в 1k
к
−ε  раз. 

Для оценки влияния охлажде-
ния на КПД цикла представим 
цикл с охлаждением, состоящий 
из двух циклов – a’a1c1zga’и 
acc1ka. 

Так как циклы a’c1zga и 
a’a1c1z1g1a’ ограничены одними и 
теми же изобарами и адиабатами, то КПД данных циклов равны меж-
ду собой: 

=η=η
'a1g1z1c1a'a'zga1c1a'a tt  
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11 zgzg'c'a
1k

o TT1TT1TT111 −=−=−=ε−= − .  (2.45) 

Во вспомогательном цикле acc1ka отношение температур 

1111 cacaca TTTTTT ′<= .        (2.46) 

Из (2.46) следует, что термический КПД цикла acc1ka меньше КПД 
цикла без охлаждения. Следовательно, КПД цикла a’kaczga’ с охлаж-
дением также меньше КПД цикла без охлаждения. Объясняется это 
тем, что средняя температура в процессе подвода теплоты в цикле 
двигателя с охлаждением ниже. 

 
3. РАБОЧИЕ ТЕЛА И ИХ СВОЙСТВА 

 
3.1. Реакции сгорания и продукты сгорания 

 
3.1.1. Введение 

 
Рабочим телом называется вещество, с помощью которого осу-

ществляется действительный цикл двигателя. Рабочее тело в ДВС 
состоит из окислителя, топлива и продуктов сгорания. Для большей 
части ДВС окислителем служит атмосферный воздух, содержащий 
21% кислорода (по объему), а остальное – инертные газы, в основ-
ном азот. Возможно применение окислителей с большим содержани-
ем кислорода. 

В ДВС рабочее тело претерпевает физические и химические из-
менения. Свойства рабочего тела изменяются в зависимости от его 
температуры и состава, что учитывается при расчетах. Кроме того, 
для расчета действительного рабочего цикла также необходимо 
знать низшую теплоту сгорания топлива. 

В данной работе рассмотрены общие принципы описания свойств 
рабочего тела. Более подробно этот вопрос изложен в работе [1]. 

 
3.1.2. Полное сгорание топлива 

 
Полным сгоранием называется такой процесс сгорания топлива, 

при котором оно превращается в продукты полного окисления. Для 
углеводородного топлива продукты конечного окисления - двуокись 
углерода (СО2) и водяной пар (Н2О). 

Если в продуктах полного сгорания отсутствует кислород, то такое 
сгорание называется совершенным. 

Обозначим: 
C – массовая доля углерода в топливе, кг/кг; 
H – массовая доля водорода в топливе, кг/кг; 
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O – массовая доля кислорода в топливе, кг/кг. 
Количество воздуха, теоретически необходимое для сгорания то-

плива массой один килограмм, выражают стехиометрическим со-
отношением, кмоль/кг, 

⎟
⎠
⎞

⎜
⎝
⎛ −+=

32
O

4
H

12
C

21,0
1L0 .   (3.1) 

Формулу (3.1) можно преобразовать к виду 

( )β+= 79,0
99,1
CL0 ,    (3.2) 

где
C

8OH37,2
8
OH

C
79,03 −

=⎟
⎠
⎞

⎜
⎝
⎛ −

⋅
=β  – химическая харак-

теристика топлива, зависящая от состава топлива и окислителя. 
Для нефтяных топлив β  = 0,33…0,42. 

Получим стехиометрическое соотношение для газовых топлив. 
Для каждого химического соединения вида rmn OHC , входящего в 
состав газообразного топлива, реакцию полного сгорания можно за-
писать так: 

( )2/r4/mnOHC rmn −++  ( )2/mnCOO 22 +=  OH2 . (3.3) 
Поэтому выражение для количества воздуха, кмоль или м3, теоре-

тически необходимого (стехиометрического) для сгорания 1 кмоль 
или 1 м3 топлива, имеет вид 

( )∑ −+= 2/r4/mn
21,0
1L0  rmn OHC .  (3.4) 

Здесь rmn OHC  – объемная доля компонента rmn OHC  в топ-

ливе. Отметим, что 1NOHC 2rmn =∑ + , где 2N  - объемная до-
ля азота в топливе. 

Отношение действительного количества воздуха L , находящего-
ся в цилиндре, к стехиометрическому 0L  называют коэффициентом 
избытка воздуха: 

0LL=α .           (3.5) 
В действительности полное сгорание топлива происходит при 

1>α . Необходимое условие для совершенного сгорания - 1=α . 
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В ДВС со смешанным смесеобразованием до начала сгорания го-
рючая смесь состоит из воздуха и испарившегося топлива. Количест-
во горючей смеси на один килограмм топлива определяют по форму-
ле 

Т01 m/1LM +α= ,          (3.6) 

где Tm  - молярная масса топлива. 
В газовых двигателях до сгорания горючая смесь состоит из воз-

духа или газообразного топлива, поэтому количество горючей смеси, 
кмоль (или м3), на 1 кмоль (или 1 м3) газа 

1LM 01 +α= .             (3.7) 
В двигателях с внутренним смесеобразованием и воспламенени-

ем от сжатия объемом жидкого топлива, впрыск которого в цилиндр 
начинается в самом конце хода сжатия, можно пренебречь по срав-
нению с объемом воздуха. Поэтому для двигателей данного типа 

01 LM α= .          (3.8) 
Продукты полного сгорания состоят из углекислого газа (СО2), во-

дяного пара (Н2О), избыточного кислорода (О2) и азота (N2), посту-
пившего с воздухом. Для одного килограмма жидкого топлива коли-
чество компонентов продуктов сгорания, кмоль, выражают в виде 

12/CM
2CO = ;       (3.9) 

2/HM OH2
= ; 

( )121,0M
2O −α=  ( )[ ]( )( )β+−α⋅= 79,0179,012/CL0 ; 

( )[ ]( )β+⋅α=α= 79,021,012/CL79,0M 0N2
. 

Общее количество продуктов сгорания определяют по формуле 
( )1MMMMMM 0NOOHCO2 2222

−α+=+++=  0L , (3.10) 

где 

00 L79,02/H12/CM ++= .   (3.11) 

Здесь 0M  - количество продуктов сгорания, кмоль, получающих-
ся при сгорании одного килограмма топлива принятого состава с тео-
ретически необходимым (стехиометрическим) количеством воздуха 
( )1=α , а ( )1−α  0L  – избыточное количество воздуха, находяще-
гося в продуктах сгорания. 

Если масса продуктов сгорания равна сумме масс топлива и воз-

духа до сгорания, то в общем случае 12 MM ≠ . Количество рабоче-
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го тела изменяется вследствие изменения числа газообразных про-
дуктов сгорания по сравнению с числом молекул горючей смеси до 
сгорания: 

12 MMM −=∆ .    (3.12) 

Для двигателей с воспламенением от сжатия формула (3.12) с 
учетом (3.6) и (3.10) имеет вид 

( ) 32/O4/HL4/8/OHLM 00 +=α−++α=∆ .  (3.13) 
Аналогично для двигателей с внешним смесеобразованием, под-

ставив (3.8) и (3.10) в (3.12), получим 

Tm/132/O4/HM −+=∆ .   (3.14) 
Относительное изменение объема при сгорании горючей смеси 

характеризуется коэффициентом молекулярного изменения свежей 
смеси 0µ , который представляет собой отношение количества про-
дуктов сгорания к количеству горючей смеси до сгорания, т. е. 

==µ 120 MM 1MM1 ∆+ .      (3.15) 
На рис. 3.1,а показана зависимость коэффициента молекулярного 

изменения свежей смеси от коэффициента избытка воздуха для бен-
зина, а на рис. 3.1,б – аналогичная зависимость для дизельного топ-
лива. Как видно из рисунка, зависимости имеют гиперболический ха-
рактер: по мере увеличения α  значение 0µ  асимптотически при-
ближается к единице. 

Возрастание объема при сгорании жидкого топлива - положитель-

                           а                                                             б 
Рис. 3.1. Зависимость коэффициента молекулярного изменения 

свежей смеси от коэффициента избытка воздуха 
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ный фактор, так как при этом полезная работа газов в цилиндре дви-
гателя при расширении продуктов сгорания возрастает. 

Количество различных продуктов сгорания газообразного топлива 
определяют по выражению (3.3), которое позволяет подсчитать коли-
чество СО2 и Н2О, получаемое при сгорании различных соединений 
вида CnHmOr. 

Количество, кмоль (или м3), отдельных компонентов продуктов 
сгорания 1 кмоль (или м3) газообразного топлива при полном сгора-
нии находят следующим образом: 

∑= rmnCO OHnCM
2

;    (3.16) 

∑= rmnOH OHC
2
mM

2
; 

( )121,0M
2O −α=  0L ; 

20N NL79,0M
2

+= . 

Отсюда общее количество продуктов сгорания 
( )∑ −++α+= 12/r4/mL1M 02  rmn OHC  (3.17) 

или 
( )1MM 02 −α+=  0L ,    (3.18) 

где 0M  - количество продуктов сгорания, образующееся при сгора-

нии 1 кмоль газового топлива при 1=α ; ( )1−α  0L  - количество 
воздуха, находящегося в продуктах сгорания. 

Изменение количества рабочего тела при сгорании 1 кмоль газо-
вого топлива 

( )∑ −+=−=∆ 12/r4/mMMM 12  rmn OHC . (3.19) 
При сгорании газообразного топлива возможно как уменьшение, 

так и увеличение объема продуктов сгорания. Так, при горении гене-
раторного газа 0M <∆ , а при горении природного газа 0M ≈∆ . 

Объемные доли отдельных компонент продуктов сгорания нахо-
дят, разделив выражения (3.9) на (3.10) для жидких топлив и (3.16) на 
(3.17) для газообразных топлив. Во влажных продуктах сгорания 

( )[ 1MMMMr 0CO2COCO 222
−α+==  0L ; 

( )[ 1MMMMr 0OH2OHOH 222
−α+==  0L ;      (3.20) 

( )[ 1MMMMr 0O2OO 222
−α+==  0L ; 
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( )[ 1MMMMr 0N2NN 222
−α+==  0L . 

Согласно (3.20) объемные доли отдельных компонент продуктов 
сгорания зависят от коэффициента избытка воздуха. На рис. 3.2 по-
казаны данные об объемном составе влажных (а) и сухих (б) продук-
тов сгорания дизельного топлива. 

Для оценки качества сгорания состав продуктов сгорания иссле-
дуют с помощью газоанализаторов. При этом водяной пар из продук-
тов сгорания конденсируется. Обезвоженные продукты сгорания на-
зываются сухими. 

Количество сухих продуктов сгорания жидкого топлива определя-
ют по формуле 

( ) ( )
79,021,0

21,079,0
12
CMMM OH2c2 2 ⋅

β⋅−β+α
=−= .  (3.21) 

Объемные доли отдельных компонентов сухих продуктов сгора-
ния находят так: 

( )
( ) ( ) β⋅−β+α

⋅
==

21,079,0
79,021,0

M
M

r
c2

CO
CO

2
2

;  (3.22) 

                                    а                                                            б 
Рис. 3.2. Объемный состав влажных (а) и сухих (б) продуктов сгора-

ния дизельного топлива 
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( )
( )

( )( )
( ) β⋅−β+α

β+−α
==

21,079,0
79,0121,0

M
M

r
c2

O
O

2
2

;  (3.23) 

( )
( )

( )
( ) β⋅−β+α

β+α⋅
==

21,079,0
79,079,0

M
M

r
c2

N
N

2
2

.  (3.24) 

Формула (3.22) позволяет найти выражение для коэффициента 
избытка воздуха 

( )
( )[ ]β+

β+
=α

2COr79,0
79,0

21,0
.   (3.25) 

Преобразовав (3.24), получим аналогичное выражение 
( ) ( ) ( )( )( )79,0r79,0r21,0

cNcN 22
−β+β⋅=α , (3.26) 

где 
( ) ( ) ( )

222 OcCOcN rr1r −−= .   (3.27) 

Воспользовавшись выражениями (3.25), (3.26), (3.27), запишем 
равенство 

( ) ( ) ( )
cCOcOcCO 222

r21,0rr β−=+ .  (3.28) 

Уравнение (3.28) называют контрольным, так как оно позволяет 
судить о качестве сгорания по результатам анализа выпускных газов 
двигателя. Если равенство соблюдается, то происходит полное сго-
рание, если правая часть контрольного уравнения больше левой – 
сгорание неполное. Если левая часть контрольного уравнения боль-
ше правой, то имеется ошибка в анализе или дефект газоанализато-
ра. 

 
3.1.3. Неполное сгорание топлива 

 
Неполным сгоранием называется такой процесс сгорания топли-

ва, при котором часть его горючих составляющих превращается в 
продукты неполного окисления. Причиной неполного сгорания может 
быть общий недостаток окислителя ( )1<α , местный недостаток ки-
слорода в зоне горения вследствие несовершенства смесеобразова-
ния или недостаточность времени для сгорания переобедненной 
смеси. 

Рассмотрим горение углеводородных топлив при 1<α , напри-
мер, при работе двигателя с принудительным воспламенением на бо-
гатых смесях. Опыты показывают, что в этом случае продукты сгора-
ния состоят из углекислого газа (СО2), окиси углерода (СО), водяного 
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пара (Н2О), водорода (Н2), азота (N2) и его окислов (NOx), небольшого 
количества (0,2…0,3%) метана (СН4) и следов других углеводородов 
и кислорода. Из анализа продуктов неполного сгорания видно, что 
отношение содержания водорода к содержанию окиси углерода 
очень слабо зависит от коэффициента избытка воздуха, т. е. для кон-
кретного топлива 

constKMM COH2
== .   (3.29) 

Значение K  связано с отношением  массовых долей водорода и 
углерода в топливе. Для бензина 5,0...45,0K = , для природного 

газа 7,0...6,0K = . 
При упрощенном расчете неполного сгорания считают, что про-

дуктами сгорания являются только СО2, СО, Н2О, Н2 и N2. В этом слу-
чае уравнение баланса исходных компонентов смеси (углерода, во-
дорода, кислорода и азота) имеет вид 

( )
.L79,0M

;32/O32/O4/H12/C
M5,0M5,0M

;2/HMM
;12/CMM

0N

OHCOCO

HOH

COCO

2

22

22

2

α=
+−+α=
=++

=+
=+

  (3.30) 

С помощью выражений (3.29) и (3.30) можно получить 
=+++=

222 NOHCOCO2 MMMMM  

( )
21,0

79,021,0
12
C

2
HL79,0

12
C

2
H

0
β+α+

++=α++= .(3.31) 

Изменение объема при неполном сгорании 
( )α−⋅=−=∆ 121,0MMM 12  −++ 32/O4/HL0  

 Tm/1− .                 (3.32) 
Принятое допущение о составе продуктов сгорания верно только 

до предельного значения прα , при котором весь углерод топлива 

сгорает и 0M
2CO = . При дальнейшем уменьшении α  часть угле-

рода не будет окисляться и в продуктах сгорания появится сажа. Зна-
чение прα  можно найти из равенства 0M

2CO = : 



 42

β+
+

−=α
79,0

79,0
2
K11пр .   (3.33) 

Для бензина среднего состава 5,0пр =α . Такие богатые смеси 

практически не используют. 
Коэффициент молекулярного изменения горючей смеси при 

1пр <α<α  рассчитывают так: 

( )
T0

T0
0 m/1L

m/132/O4/H1L21,01
+α

−++α−⋅
+=µ . (3.34) 

Из рис. 3.1,а следует, что при 1<α  изменение состава горючей 

смеси оказывает большее влияние на 0µ , чем при полном сгорании. 

В том случае, если общий коэффициент избытка воздуха 1>α , 
может наблюдаться местный недостаток  воздуха из-за несовершен-
ства смесеобразования. При этом неполнота сгорания характеризу-
ется появлением несгоревшего углерода (сажи) при отсутствии водо-
рода и ничтожно малом содержании окиси углерода в продуктах сго-
рания. Подобная неполнота сгорания имеется в дизелях. 

При неполном сгорании топлива с образованием сажи уравнение 
сгорания углерода принимает следующий вид: С кг углерода + 
+ С/12 кмоль кислорода = (1-ϕС)С/12 кмоль углекислого газа + ϕС/С кг 
сажи, где ϕС – доля несгоревшего углерода. Отметим, что в данном 
случае состав продуктов сгорания не зависит от совершенства про-
цесса сгорания: полн2неполн2 MM = , так как количество молекул 
углекислого газа, образовавшегося при горении, равно количеству 
молекул кислорода, затраченного на сжигание углерода. 

Объемное содержание углекислого газа в сухих продуктах при не-
полном сгорании 

( ) ( )
( )c2

c
cCO M

1
12
Cr

2

ϕ−
= ,    (3.35) 

при полном сгорании 

( )
( )c2

полн.cCO M
12/Cr

2
= ,    (3.36) 

откуда 
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( ) ( )
полн.cCOcCOc 22

rr1−=ϕ .  (3.37) 

Определим из контрольного уравнения (3.28) ( )
полн.cCO2

r  и 

подставим его в (3.37): 

( ) ( ) ( )( )
cOcCOcCOc 222

rr21,0r1 +−β−=ϕ . (3.38) 

Выражение (3.38) дает возможность оценить неполноту сгорания 
с образованием сажи по результатам анализа продуктов сгорания. 

Значение cϕ  при нагрузке, несколько меньшей номинальной, обычно 

не превосходит 0,01 и возрастает как в области перегрузок двигате-
ля, так и при холостом ходе. 

 
3.2. Теплота сгорания горючих смесей 

 
В ДВС топливо сгорает в замкнутом объеме цилиндра. Эффек-

тивность использования объема цилиндра зависит от объемной теп-
лоты сгорания горючей смеси смH , т. е. от количества теплоты, вы-
деляющейся при полном сгорании единицы его объема. 

Если теплота сгорания горючей смеси отнесена к 1 кмоль, то 

1uсм M/HH = ,     (3.39) 

где uH  - низшая теплота сгорания одного килограмма жидкого или  
1 м3 газообразного топлива. 

Теплота сгорания смеси, отнесенная к 1 м3 при температуре 0 оС 
и давлении 0,1013 МПа: 

( )4,22M/HH 1uсм ⋅=′ .   (3.40) 

Значения  смH  для различных топлив при 1=α  представлены 

в табл. 3.1. При сравнении их с величинами uH  для разных топлив 

можно сделать вывод, что значения смH  для жидких топлив мало 
отличаются. Это объясняется тем, что для сгорания топлива с боль-
шей теплотой сгорания требуется примерно пропорционально боль-
шее количество кислорода. 

Приведенные выше уравнения справедливы только при 1≥α . 

При 1<α  в формулы (3.39) и (3.40) вместо uH  нужно подставить 
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uu HH ∆− , где uH∆  - теплота сгорания продуктов неполного сго-

рания. 
Количество невыделившейся теплоты в случае неполного сгора-

ния жидкого топлива определяют на основании следующих сообра-
жений. Согласно принятым в подразд. 3.1.3 допущениям недогорев-
шими остатками в продуктах сгорания будут только H2 и СО. Из урав-
нения сгорания получим 

565220CO2OCO2 22 +=+  кДж/кмоль CO, (3.41) 

481480OH2OH2 222 +=+  кДж/кмоль 2H .  (3.42) 
Следовательно, 

2/481480M2/565220MH
2HCOu ⋅+⋅=∆ . (3.43) 

С учетом (2.29) формулу (2.43) преобразуем к виду 

( )K240740282610L21,0
K1

12H 0u ⋅+⋅
+
α−

=∆ . (3.44) 

Для бензина среднего состава (С = 0,855, Н = 0,145), принимая 
5,0K = , при 1пр <α<α  получаем, кДж/кг, 

( )α−=∆ 157780Hu .    (3.45) 

Величина смH  определяет максимальную температуру сгорания 
и скорость распространения пламени. Зависимость скорости распро-
странения пламени от теплоты сгорания имеет максимум. Для угле-
водородных топлив максимальная скорость распространения пламе-

Таблица 3.1. Теплота сгорания горючих смесей при 1=α  
 

Топливо 
uH , МДж/кг смH , кДж/кмоль смH′ , кДж/м3 

Бензин 42…43,9 83860 3739 
Керосин 40,8…43,5 83900 3747 

Дизельное топливо 37,7…43 84150 3755 
Этиловый спирт 25 81180 3626 

Бутан 92,89* 80180 3580 
Пропан 123,65* 79130 3534 

Генераторный газ:    
- из дров 5,4…6,3* 52335 2324 
- из антрацита 3,8…6,7* 58010 2587 

Природный газ 33,5* 76200 3404 
* МДж/м3 
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ни наблюдается не при 1=α , а при 9,0...8,0=α  вследствие 
влияния диссоциации продуктов сгорания. При отклонении от опти-
мума скорость распространения пламени сначала снижается, а затем 
при достижении так называемых концентрационных пределов рас-
пространения пламени прекращается. Таким образом, горение топ-
лива возможно только в определенном диапазоне значений коэффи-
циентов избытка воздуха. В табл. 3.2 приведены концентрационные 
пределы распространения пламени в смесях топлива с воздухом. Из 
табл. 3.2 видно, что наличие концентрационного верхнего предела не 
оказывает влияния на конструкцию и рабочие процессы ДВС, так как 
ДВС не работают на настолько переобогащенных смесях. Нижний 
концентрационный предел, напротив, является серьезным ограниче-
нием, не позволяющим сильно обеднять смесь. Это ограничение час-
тично снимается при использовании неоднородных смесей. 

Для неоднородных (двухфазных) смесей понятие «концентраци-
онные пределы распространения пламени» неприменимо, так как во-
круг каждой капли жидкого топлива образуется слой смеси паров то-
плива с воздухом. В этом слое при соответствующих температуре и 
давлении имеются зоны горючей смеси, в то время как в других час-
тях воздушного заряда пары топлива могут отсутствовать. 

 
3.3. Термодинамические свойства свежего заряда и продуктов 

сгорания 
 
Для расчета цикла ДВС необходимо знать зависимость теплоем-

кости рабочего тела при постоянном объеме и постоянном давлении 
от температуры. 

При точных расчетах ДВС теплоемкость свежего заряда 
з.сvc , 

кДж/(кмоль.оС), определяют по формуле 

Таблица 3.2. Концентрационные пределы распространения пламени 
 

Топливо 
Концентрационные пределы 

верхний нижний 

тr , % minα  тr , % maxα  
Водород 65,2 0,22 9,5 4,0 

Окись углерода 70,9 0,17 15,5 2,3 
Метан 11,9 0,78 6,5 1,5 
Бензин 5,9 0,3 1,5 1,3 

Этиловый спирт 13,7 0,4 4,0 1,7 
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∑=
=

n

1k
vkv kз.с

crc ,    (3.46) 

где 
kvc  – теплоемкость k-го компонента свежего заряда, 

кДж/(кмоль.оС); 

kr  – объемная доля k-го компонента свежего заряда. 
Свойства продуктов сгорания находят как по формуле, аналогич-

ной (3.46), так и посредством табличных данных о свойствах продук-
тов совершенного сгорания. 

Общее количество продуктов, получающихся при сгорании одного 
килограмма топлива, рассчитывают по выражению (3.10). Объемная 
доля продуктов совершенного сгорания 

200 M/Mr = ,      (3.47) 

а объемная доля избыточного воздуха 

( )[ ] 20 M/L1r −α=α .   (3.48) 

Обозначим 
0vc  – теплоемкость продуктов совершенного сгора-

ния. Тогда теплоемкость продуктов сгорания можно определить как 

возд0с.п vv0v crcrc α+= ,   (3.49) 

где 
воздvc  – теплоемкость воздуха при постоянном объеме, 

кДж/(кмоль.оС). 
Полученные формулы (3.46), (3.49) позволяют определить зави-

симость теплоемкости рабочего тела от параметров процесса с по-
мощью данных, приведенных в справочной литературе. 

 
4. ПРОЦЕССЫ ГАЗООБМЕНА 

 
4.1. Периоды газообмена 

 
4.1.1. Введение 

 
Периодами газообмена называют процессы выпуска из цилиндра 

продуктов сгорания и наполнения его свежим зарядом. Продолжи-
тельность и последовательность процессов выпуска и наполнения 
определяются продолжительностью и последовательностью откры-
тия клапанов (или окон), т. е. фазами газораспределения, задавае-
мыми угловыми координатами кривошипа в градусах относительно 
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верхней мертвой точки, указывая начало открытия и закрытия клапа-
на (или окна). 

 
4.1.2. Фазы газораспределения четырехтактных двигателей 
 
На рис 4.1 показаны фазы газораспределения четырехтактных 

двигателей - поршневого (а) и комбинированного (б). 
Выпускной клапан открывается в конце процесса расширения с 

опережением относительно нижней мертвой точки (НМТ) на угол 

в.оϕ  = 30…75о и закрывается после верхней мертвой точки (ВМТ) с 

запаздыванием на угол в.зϕ . Впускной клапан открывается до ВМТ 

на угол вп.оϕ  и закрывается после НМТ с запаздыванием на угол 

вп.зϕ . Большая часть процессов выпуска и наполнения протекает 
раздельно, но около ВМТ впускной и выпускной клапаны открыты не-
которое время одновременно. Наблюдается так называемое пере-
крытие клапанов. Продолжительность перекрытия клапанов, равная 
сумме углов вп.ов.з ϕ+ϕ , невелика в поршневых двигателях, а в 
комбинированных - может быть значительной. Общая продолжитель-

ность газообмена оо
вп.зв.о 520...400360 =+ϕ+ϕ , в высо-

кооборотных двигателях она больше. 

 
                              а                                                     б 
Рис. 4.1. Фазы газораспределения четырехтактного двигателя: а - 
поршневого, б - комбинированного. Условные обозначения: 
1 - сжатие;  2 – сгорание  и  расширение;  3 – выпуск;  4 –  продувка;  

5 – наполнение; 6 – дозарядка 
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4.1.3. Индикаторная диаграмма процессов газообмена 
 
Анализ процессов газообмена проводят с учетом индикаторной 

диаграммы. Примеры кривых процессов газообмена на индикаторной 
диаграмме даны на рис. 4.2.  

При анализе процессов принимаются следующие допущения: 
− предполагается, что давление и температура газа в различных 
частях пространства цилиндра равны; 
− давление перед впускным и за выпускным клапанами принимают 
равным среднему давлению за цикл. В поршневом двигателе это ат-
мосферные температура и давление, в КД – параметры после охла-
дителя за компрессором и перед турбиной, измененные с учетом 
гидравлических потерь во входном и выхлопном патрубках. 

В поршневом двигателе давление за выпускным клапаном опре-
деляют по формуле 

ш.гв0p pppp ∆+∆+= .    (4.1) 
 

4.1.4. Периоды газообмена 
 
В четырехтактном двигателе выделяют такие периоды газообме-

на: 
- свободный выпуск; 
- принудительный выпуск; 
- продувка (только для комбинированных двигателей); 
- наполнение; 
- дозарядка. 

p
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                            а                                                           б 
Рис. 4.2. Индикаторная диаграмма процессов газообмена четы-
рехтактного двигателя:  а -  поршневого  или  комбинированного  

при pк pp < , б - комбинированного при pк pp >  
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Рассмотрим каждый из указанных периодов. 
Свободный выпуск (см. рис. 4.2, процесс b’ – b) протекает от мо-

мента начала открытия выпускного клапана до нижней мертвой точки. 
В этот период давление в цилиндре p  значительно превышает дав-

ление за выпускным клапаном pp . Как правило, перепад давления в 
выпускном клапане меньше критического: 

( ) ( )[ ] ( )1k/k
крpp 1k2p/pp/p −+=< .  (4.2) 

Таким образом, в минимальном сечении кольцевой клапанной 
щели поток движется со скоростью, равной местной скорости звука. 
Предположив течение потока до критического сечения квазистацио-
нарным, одномерным и изоэнтропным, получим следующее выраже-
ние для критической скорости: 

RT
1k

k2aw кркр +
== .    (4.3) 

Если принять показатель адиабаты для продуктов сгорания  
k  = 1,3, температуру продуктов сгорания bT  = 1600…1000 К, то  

крw  = 720…550 м/с. 
Принудительный выпуск (см. рис. 4.2, процесс b – r) протекает от 

нижней мертвой точки до верхней. Продукты сгорания вытесняются в 
выпускной трубопровод посредством перемещающегося вверх порш-
ня. Скорость истечения газов определяет в основном скорость дви-
жения поршня. Средняя скорость в клапанной щели составляет 
80…250 м/с. 

При перекрытии клапанов процессы газообмена в поршневом и 
комбинированном двигателях существенно различаются (см. рис. 4.2, 
процесс r’ - r’’). 

В поршневых двигателях в начале открытия впускного клапана 
давление в цилиндре выше давления во впускном трубопроводе, что 
приводит к забросу продуктов сгорания во впускной трубопровод. Во 
избежание чрезмерного заброса продуктов сгорания углы открытия 
впускного клапана и закрытия выпускного клапана выбирают неболь-
шими. 

В комбинированном двигателе среднее давление во впускном 
трубопроводе, как правило, выше давления в выпускном и во время 
перекрытия клапанов происходит продувка цилиндра. Поступающий 
во время продувки в цилиндр свежий заряд смешивается с продукта-
ми сгорания и часть его попадает вместе с ними в выпускной трубо-
провод. Благодаря продувке достигают двух положительных эффек-
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тов: уменьшения массы остаточных газов в цилиндре и понижения 
температурных напряжений в днище головки цилиндра и поршня, а 
также в выпускных клапанах. Поэтому угол перекрытия клапанов в 
комбинированных двигателях намного больше, чем в поршневых (см. 
рис. 4.2). 

От верхней мертвой точки до нижней происходит наполнение (см. 
рис. 4.2, процесс r – a). Скорость в клапанной щели определяется 
скоростью перемещения поршня и отношением площади поперечного 
сечения клапанной щели к площади поршня. На скорость также су-
щественно влияют волны во впускном трубопроводе. Средняя ско-
рость в минимальном сечении составляет 80…200 м/с. 

Процесс дозарядки продолжается от нижней мертвой точки до за-
крытия впускного клапана (см. рис. 4.2, процесс a - a’). Пока давление 
в цилиндре ниже давления во впускном трубопроводе, свежий заряд 
будет продолжать поступать в цилиндр. Если давления в цилиндре и 
во впускном трубопроводе выравнивается до того, как впускной кла-
пан закрывается, то возникает обратное течение газов из цилиндра 
во впускной трубопровод. 

 
4.1.5. Работа процессов газообмена 

 
В расчете процесса газообмена состояние газа в цилиндре при-

нимают равновесным. Работа равновесного процесса 

∫=
2

1
12 pdVL .    (4.4) 

Работу процессов газообмена в четырехтактном двигателе опре-
деляют для тактов выпуска и наполнения и называют работой на-
сосных ходов. Согласно (4.4) она определяется как 

∫∫ +=
a

c

c

b

V

V

V

V
х.н pdVpdVL .      (4.5) 

При равновесных процессах газообмена в поршневом двигателе 

х.нL  = 0, в комбинированном - ( )pкх.н ppL −=  hV . 
 

4.1.6. Периоды газообмена в двухтактных двигателях 
 
В двухтактном двигателе процессы газообмена происходят при 

перемещении поршня вблизи НМТ и занимают часть хода поршня в 
тактах расширения и сжатия. 
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На рис. 4.3 показаны фазы газораспределения двухтактного дви-
гателя. В двигателях с петлевой схемой газообмена впускные и вы-
пускные окна открываются и закрываются поршнем, поэтому фазы 
газораспределения симметричны относительно НМТ (см. рис. 4.3,а). 
В двигателях с прямоточными схемами газообмена фазы газорас-
пределения выполняют несимметричными, что улучшает наполнение 
цилиндра. Общая продолжительность процессов газообмена в двух-
тактных двигателях составляет 120…150о. Угол открытия выпускных 
окон (или клапанов) в.оϕ = 50…90о до НМТ, а угол предварения их 

открытия прϕ = 10…15о (см. рис. 4.3). 
В двухтактных двигателях различают периоды свободного выпус-

ка, продувки-наполнения и принудительного выпуска и дозарядки 
(или дополнительного выпуска). Рассмотрим каждый из указанных 
периодов. 

Свободный выпуск. Продолжается от открытия выпускных окон 
(клапанов) до начала поступления свежего заряда в цилиндр через 
впускные окна. Режим истечения в выпускных окнах (клапанах) во 

 
                            а                                                         б 
Рис. 4.3. Фазы газораспределения двухтактного двигателя: а - с пет-
левой схемой газообмена; б - с прямоточной. Условные обозначе-
ния:  1 – сжатие;  2 – сгорание и расширение;  3 – открыты впускные 

окна; 4 – открыты выпускные окна 
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время свободного выпуска соответствует (как и для четырехтактных 
двигателей) надкритической, а затем подкритической областям. 

В начале открытия впускных окон давление в цилиндре обычно 
больше давления во впускном ресивере, в конце свободного выпуска 
происходит истечение (заброс) продуктов сгорания из цилиндра во 
впускной ресивер через впускные окна, что вызывает отложения на-
гара во впускных окнах и каналах. 

Продувка-наполнение и принудительный выпуск. Продолжается 
от начала поступления свежего заряда через впускные окна (клапа-
ны) до закрытия впускных окон (клапанов). Через выпускные окна 
продолжают вытекать сначала продукты сгорания, затем смесь про-
дуктов сгорания со свежим зарядом. Одновременно через впускные 
окна (клапаны) в цилиндр поступает свежий заряд. Отметим, что 
вследствие возникновения волн давления и разрежения в выпускном 
трубопроводе давление в цилиндре при продувке может быть мень-
ше, чем давление в выпускном трубопроводе. 

Дополнительный выпуск и дозарядка. После закрытия впускных 
окон (клапанов) выпускные окна (клапаны) остаются некоторое время 
открытыми и свежий заряд вытесняется перемещающимся вверх 
поршнем в выпускной трубопровод (происходит дополнительный вы-
пуск). Во всех отношениях дополнительный выпуск нежелателен. 

В двигателях с прямоточными схемами газообмена выпускные ок-
на (клапаны) закрываются одновременно с впускными. При этом до-
полнительный выпуск не происходит. 

В двигателях, в которых впускные окна закрываются после выпу-
скных, воздух (или топливовоздушная смесь) поступает в цилиндр 
через впускные окна после закрытия выпускных окон, что увеличива-
ет массу свежего заряда цилиндра. Происходит так называемая до-
зарядка. 

 
4.2. Термодинамический расчет процессов газообмена  

в цилиндре 
 

4.2.1. Система уравнений для процессов газообмена в цилиндре 
 
Система уравнений, описывающая процессы газообмена, состоит 

из уравнений первого начала термодинамики, закона сохранения 
массы и уравнения состояния. 

Процессы газообмена протекают с переменной массой, так как 
происходит истечение через впускные и выпускные клапаны (окна). 
Уравнение первого закона термодинамики для открытой системы в 
дифференциальной форме для газа в цилиндре имеет вид 
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pdVdUdGidGidQ в
*
ввп

*
кw +=−+ ,   (4.6) 

где wdQ  – тепловой поток при теплообмене между газом и стенка-
ми цилиндра; 

2wTci 2
ккp

*
к з.с

+=  – энтальпия заторможенного потока в 

граничном сечении впускного канала; 

впdG  – масса газа, входящего в цилиндр; 
*
вi  – энтальпия заторможенного потока в граничном сечении вы-

пускного канала; 

впdG  – масса газа, выходящего из цилиндра. 
Запишем закон сохранения массы газа в цилиндре 

ввп dGdGdG −= ,    (4.7) 

где dG – изменение массы газа в цилиндре. 
Будем считать газ в цилиндре двигателя идеальным. Тогда урав-

нение состояния примет вид 
TGRpV см= ,     (4.8) 

где G - масса газа в цилиндре. 
Система уравнений (4.6), (4.7), (4.8) – замкнутая, так как имеет три 

неизвестных – давление p , температуру T  и массу газов в цилиндре 

G. 
 

4.2.2. Задачи в расчетах процессов газообмена 
 
Постановка задачи - определить зависимость параметров газа 

(p ,T ) от объема цилиндра V , работу газов в цилиндре и параметры 
нестационарного потока газа во впускном и выпускном трубопроводах 
(массу и состав смеси газов). Результат определяется численными 
методами путем решения системы уравнений (4.6), (4.7), (4.8) совме-
стно с уравнениями граничных и начальных условий. 

В термодинамических расчетах действительного цикла рассчиты-
вают температуру смеси газов в начале процесса сжатия (в конце на-
полнения) aT , определяют давление в начале процесса сжатия по 
опытным данным, а массу остаточных газов - из уравнения состояния 
(4.8), задавая температуру и давление в конце процесса выпуска по 
опытным данным (в четырехтактных двигателях). 
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4.2.3. Расчет температуры газов в цилиндре в начале процесса 
сжатия 

 
Под температурой газов в цилиндре в начале процесса сжатия 

будем подразумевать температуру га-
зов в начале сжатия в НМТ. Диаграмма 
процесса заполнения показана на  
рис. 4.4. Для упрощения задачи прини-
маем следующие допущения: 
- продувка цилиндра не происходит; 
- размеры поперечного сечения впу-
скного трубопровода достаточно вели-
ки, это позволяет не учитывать влияние 
волновых явлений на параметры пото-
ка во впускном трубопроводе и принять 

давление, температуру и энтальпию заторможенного потока постоян-

ными: *
кT  = const, *

кi  = const, *
кp  = const; 

- давление газов в цилиндре во время заполнения не изменяется и 
равно давлению в НМТ ap . 

Таким образом, данная задача превращается в задачу об изобар-
ном смешении газов. 

В начале периода заполнения (в ВМТ) объем камеры сгорания 
занимают продукты сгорания (остаточные газы) с параметрами rp , 

rT , ru . Обозначив их массу rG , получим полную внутреннюю энер-
гию 

rrr uGU = .     (4.9) 
Масса остаточных газов при наполнении не изменяется, следова-

тельно, массу смеси газов в конце процесса наполнения aG  можно 
определить по формуле 

a1ra GGG += ,    (4.10) 

где a1G  - масса свежего заряда в конце процесса наполнения. 

Смесь в начале процесса сжатия занимает объем aV , параметры 

смеси ap , aT , au . Полная внутренняя энергия 

aaa uGU = .     (4.11) 
Запишем первое начало термодинамики для открытой системы 

(4.6). Интеграл этого уравнения для такта наполнения 

p

v

r
a

pатм

ВМТ НМТ

Рис. 4.4. Диаграмма  
процесса заполнения 
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∫+−=+
a

c

V

V
raa1

*
кw pdVUUGiQ .   (4.12) 

Работу газов в цилиндре найдем по приближенной формуле 

ccraaacraa

V

V
нап GvpGvpVpVppdVL

a

c

−=−≈∫= .  (4.13) 

Перепишем (4.12) с учетом (4.13) и перейдем к удельным энталь-
пиям 

aarra1
*
кw GiGiGiQ =++ .   (4.14) 

Преобразуем (4.14), заменив удельные энтальпии и массы ве-
ществ температурами и количествами веществ: 

а1
*
кpa1

*
к MTcGi

з.с
= ;     (4.15) 

( )ra1apaа MMTcGi
см

+= ;       (4.16) 

rrpr MTci
с.п

= .         (4.17) 

Здесь a1M  – количество свежего заряда в конце процесса напол-

нения, кмоль; rM  – количество продуктов сгорания в конце процесса 

наполнения, кмоль; 
з.сpc , 

смpc , 
с.пpc  – удельная молярная тепло-

емкость свежего заряда, рабочей смеси газов и продуктов сгорания 
соответственно, кДж/(кмоль.оС). 

Для упрощения зависимости предположим, что теплота от стенок 
подводится только к свежему заряду, в результате его температура 
повышается на T∆ : 

TcMQ
з.сpa1w ∆= .    (4.18) 

Подставив (4.15) - (4.18) в (4.14), получим 

( )( ) =+ς∆+ rrpз.сц1кp МТc/МТТc
з.сз.с

 

( )( )смrц1аp ММТc
см

ς+= ,   (4.19) 

где ( ) ( )ra1rц1aaсм МMМMMM ++=′=ς  – изменение ко-

личества вещества рабочей смеси газов за период дозарядки; 

a1ц1з.с MM=ς  – изменение количества вещества свежего 
заряда газов за период дозарядки; 
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ц1M  – количество свежего заряда, поступившего в цилиндр за 

цикл, кмоль. 
Введем обозначение 

ц1r MM=γ ,        (4.20) 

тогда (4.19) преобразуется к виду 

( ) =γ+ς∆+ rpз.скp ТcТТc
з.сз.с

 

( ) смаp 1Тc
см

ςγ+= .    (4.21) 

В уравнении (4.21) теплоемкости зависят от температуры и соста-
ва смеси, поэтому (4.21) решают численным методом. 

Для выполнения предварительных расчетов выражение (4.21) 

можно упростить. Приняв 
смс.п pp cc ≈ , 1з.ссм ≈ςς  и обозначив 

смс.п рр сс=ς , получим 

γ+
ςγς+∆+

=
1

TТTT rз.ск
a .   (4.22) 

Расчетное значение температуры рабочей смеси газов aT , полу-

ченное по формуле (4.22), хорошо совпадает с результатами экспе-

риментов, если ra pp ≈ . В быстроходных двигателях это условие 

не выполняется, формула (4.22) дает заниженное значение aT . В 

данном случае необходимо рассчитывать температуру, учитываю-
щую действительную работу наполнения: 

( )
( )( )

∫
−ε−

+⎥
⎦

⎤
⎢
⎣

⎡ ∆+
−

ε
ς

−

∆+
=

a

c

V

Vha

см

r

к
с.п

a

r

кз.с
a

pdV
Vp

11k
T

TTk1
p
p1

TTkT , (4.23) 

где 
смсм vpсм cck = , 

з.сз.с vpз.с cck = , 

с.пс.п vpс.п cck = . 
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4.2.4. Параметры воздуха или горючей смеси во впускном  
трубопроводе двигателя на жидком топливе 

 
Исходные данные для расчета поршневой части двигателя - 

среднее давление кp  и температура кТ  во впускном трубопроводе. 

При расчете цикла комбинированного двигателя кp  определяют из 
технического задания на проектирование двигателя. Достигается это 
подбором параметров компрессора. 

Давление в выходном сечении компрессора с учетом гидравличе-
ских потерь в охладителе воздуха охp∆  и во впускном трубопроводе 

трp∆  рассчитывают по формуле 

трохкк ррpp ∆+∆+=′ .    (4.24) 
Температуру на выходе из компрессора находят с помощью газо-

динамического расчета компрессора. Приближенное значение можно 
найти так: 

( ) n1n
к0К TT −

′ π= ,    (4.25) 

где 0T  – температура на входе в компрессор; 
n = 1,4…2,0 – показатель политропы сжатия в компрессоре. 

Запишем выражение (4.25) следующим образом: 
( )( )( )

адк
k1k

к0К 11TT η−π+= −
′ ,   (4.26) 

где 
адкη  = кк LL

ад
 = 0,65…0,85 – адиабатный коэффициент ком-

прессора. 
Температура за охладителем 

( )агкохкк ТТТT −σ−= ′′ ,   (4.27) 

где охσ  = 0,5…0,7 – степень охлаждения; 

агТ  – средняя температура охлаждающего агента в охладителе. 

 
4.2.5. Параметры горючей смеси во впускном трубопроводе  

газового двигателя 
 
Одна из особенностей газового двигателя - наличие во впускном 

трубопроводе камеры смешения, служащей для получения горючей 
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смеси из воздуха (окислителя) и топливного газа. Задача расчета - 
получение параметров газа на выходе из камеры смешения. 

В камеру поступает кM , кмоль, воздуха при температуре кТ ′ , 

давлении кр ′  и удельной энтальпии *
кi ′  и гM  газообразного топлива 

при температуре гТ , давлении гр  и удельной энтальпии *
гi , а выхо-

дит из камеры гк MM + , кмоль, горючей смеси при температуре 

кТ , давлении кр  и удельной энтальпии *
смi . Считая процесс смеше-

ния адиабатным и пренебрегая разностью кинетической энергии по-
токов на входе и выходе из камеры смешения, получаем 

( ) г
*
гк

*
кгксм МiМiММi +=+ ′ .   (4.28) 

Если все рассматриваемые газы - идеальные, то 

0

кpкp0
кp L1

ТcТcL
Тc гв

с.г α+

+α
= ,     (4.29) 

где 
с.гpc , 

вpc , 
гpc  – удельная молярная теплоемкость горючей 

смеси, воздуха и топлива. 
Если предположить 

с.гpc  ≈ 
вpc  ≈ 

гpc , то 

0

гк0
к L1

ТTLT
α+
+α

= ′ .    (4.30) 

 
4.3. Показатели качества газообмена 

 
Совершенство процессов газообмена характеризует масса свеже-

го заряда и работа насосных ходов. Для сравнения совершенства га-
зообмена двигателей различных размеров и конструкций используют 
производные от них безразмерные параметры. 

 
4.3.1. Коэффициент наполнения 

 
Коэффициент наполнения vη  равен отношению количества 

свежего заряда в цилиндре двигателя к количеству заряда, который 
размещается в объеме, равном рабочему объему цилиндра при дав-
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лении кр  и температуре кТ  во впускном трубопроводе (за охлади-

телем), а в двигателях без наддува – при атмосферном давлении и 
температуре. 

Для комбинированного двигателя 

hк

ц1

t1

ц1

t1

ц1
v V

G
M
M

G
G

ρ
===η ,   (4.31) 

где t1G  - масса заряда, который размещается в объеме, равном ра-

бочему объему цилиндра при давлении кр  и температуре кТ  во 
впускном трубопроводе (за охладителем); 

t1M  - количество заряда, размещенного в объеме, равном рабо-

чему объему цилиндра при давлении кр  и температуре кТ  во впу-
скном трубопроводе (за охладителем). 

Для поршневого двигателя 

hатмв

ц1

hатм

ц1
v V

M
V

G
ρµ

=
ρ

=η ,   (4.32) 

где вµ  - молярная масса воздуха. 
Коэффициент наполнения может быть больше единицы при нали-

чии продувки цилиндра или в случае, когда в результате воздействия 
волновых явлений во впускном и выпускном трубопроводах давление 
в цилиндре в конце наполнения превышает среднее давление во 
впускном трубопроводе, и меньше единицы. 

Рассчитаем значение коэффициента наполнения. 
Рабочее тело в конце процесса наполнения состоит из смеси 

ц1M  кмоль свежего заряда и rM  кмоль остаточных газов: 

( )γ+=+=′ 1MМMM ц1rц1a ,  (4.33) 

где ц1r MM=γ  - коэффициент остаточных газов. 
Коэффициентом остаточных газов называют отношение коли-

чества продуктов сгорания в конце процесса наполнения к количеству 
свежего заряда, поступившего в цилиндр за цикл. 

Равенство (4.32) можно преобразовать следующим образом: 

( )γ+
ς=

γ+
ς=

γ+
=

µ

′

1TR
Vp

1
M

1
MM

a

aa
см

a
см

a
ц1 .  (4.34) 

С учетом того, что 
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11VV
VV

VV
V

V
V

ca

ca

ca

a

h

a

−ε
ε

=
−

=
−

= ,   (4.35) 

преобразуем (4.36) к виду 
( )[ ]1смv −εες=η  ( )[ ]γ+1ТpTp аккa . (4.36) 

При испытаниях двигателей коэффициент наполнения определя-
ют по формуле 

( )niVG30 h0вv ρτ⋅=η ,   (4.37) 

где вG  – расход воздуха в двигателе, кг/с; 
τ  – число тактов за цикл; 
i – число цилиндров двигателя; 

hV  – рабочий объем цилиндра, м3; 
n – частота вращения коленчатого вала, об/мин. 

 
4.3.2. Коэффициент продувки 

 
Данный коэффициент учитывает вытекание в выпускной трубо-

провод свежего заряда во время перекрытия клапанов. 
Коэффициент продувки ϕ  равен отношению количества воздуха 

(или горючей смеси), поступившего в цилиндр ( ц.кG ), к количеству 
свежего заряда цилиндра 

ц1ц.кц1ц.к MMGG ==ϕ .    (4.38) 
Величина, обратная коэффициенту продувки, называется коэф-

фициентом использования продувочного воздуха 
ϕ=η /1и .        (4.39) 

Очевидно, что коэффициент продувки больше единицы, если 
продувка происходит, и равен единице, если продувки нет. 

Массу продувочного воздуха находят по формуле 
( ) ϕ−ϕ=−= 1GGGG кц1кпр .   (4.40) 

В двухтактных двигателях коэффициент продувки может дости-
гать 1,4…1,6, в четырехтактных - не превышает 1,15…1,2; обычно  
ϕ  = 1,0…1,1. 

 
4.3.3. Коэффициент избытка продувочного воздуха  

 
Данный коэффициент позволяет количественно оценить совер-

шенство наполнения цилиндра. 
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Коэффициент избытка продувочного воздуха равен отношению 
расхода воздуха (или горючей смеси) в двигателе за цикл к количест-
ву свежего заряда, который размещается в рабочем объеме цилинд-

ра при температуре кT  и давлении кр  во впускном трубопроводе, 

т.е. к теоретическому количеству свежего заряда: 

( ) ϕη=ρ=ϕ vhкц.кк VG .   (4.41) 

 
4.3.4. Суммарный коэффициент избытка воздуха 

 
Данный коэффициент позволяет количественно оценить условия 

сгорания топлива. 
Суммарный коэффициент избытка воздуха равен отношению 

массового расхода воздуха в двигателе за цикл к массе воздуха в 
стехиометрической смеси: 

( ) ( ) αϕ===α т0кц.т0ц.кc GlGglG ,  (4.42) 

где 0l  – стехиометрическое соотношение, кг/кг. 
 

5. ПРОЦЕСС СЖАТИЯ 
 

5.1. Общие положения 
 
Процесс сжатия в цикле ДВС предназначен: 

- для расширения температурных пределов рабочего цикла; 
- создания условий для воспламенения и сгорания горючей смеси, 
эти условия обеспечивают эффективное преобразование теплоты в 
полезную работу; 
- дополнительного перемешивания топливовоздушной смеси (в 
двигателях с внешним смесеобразованием); 
- повышения температуры в цилиндре в целях воспламенения топ-
ливовоздушной смеси (в двигателях с воспламенением от сжатия). 

В дизельных двигателях целесообразно повышать степень сжатия 
выше минимально необходимой для воспламенения топлива, так как 
при этом сокращается период между впрыском топлива и его вос-
пламенением, что обеспечивает более мягкий режим работы двига-
теля, снижая заброс давления при сгорании. Кроме того, увеличение 
степени сжатия обеспечивает надежный запуск двигателя при низкой 
температуре воздуха, а также запуск непрогретого двигателя, когда 
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при увеличенной потере теплоты в стенки температура заряда в кон-
це сжатия сильно снижается. 

Ориентировочные пределы степеней сжатия для двигателей раз-
личных типов представлены в табл. 5.1. 

Допустимая степень сжатия двигателей с принудительным вос-
пламенением определяется октановым числом топлива. Зависимость 
степени сжатия от октанового числа приведена в табл. 5.2. 

Отметим, что с увеличением степени сжатия в двигателе увели-
чивается максимальная температура цикла, что приводит к росту вы-
бросов окиси углерода и окислов азота; большая степень сжатия так-
же означает рост нагрузок на кривошипно-шатунный механизм, уве-
личение работы сил трения. Если >ε  20, то термический КПД цикла 
с ростом степени сжатия возрастает лишь незначительно. Таким об-
разом, максимально допустимое значение степени сжатия ограничи-
вается не только видом принятого топлива, но и экологическими и 
конструктивными требованиями. 

 
5.2. Теплообмен и тепловой баланс в процессе сжатия 

 
Действительный процесс сжатия отличается от рассмотренного в 

разд. 2 идеализированного обратимого процесса наличием утечек 
рабочего тела из цилиндра, изменением состава рабочего тела в ре-
зультате испарения и окисления топлива и масла, а также наличием 
теплообмена со стенками. 

В начале процесса сжатия к рабочму телу подводится теплота от 
стенок цилиндра, нагретых продуктами сгорания. Показатель полит-
ропы процесса сжатия 1n  на данном этапе больше показателя адиа-

баты 1k : 11 kn > . Через некоторое время температуры рабочего 
тела и стенок цилиндра выравниваются, поэтому процесс сжатия 
проходит почти адиабатно: 11 kn = . При дальнейшем сжатии тем-
пература рабочего тела продолжает повышаться и на последнем 
этапе газ нагревает стенки цилиндра: 11 kn < . 

Процесс теплоотдачи между рабочим телом и стенкой цилиндра 

Таблица 5.1. Характерные степени сжатия ДВС 
 

Тип двигателя ε  
Двигатели с принудительным воспламенением 6,5…11 
Газовые двигатели 6…10 
Дизели без наддува 15…22 
Дизели с наддувом 11…16 
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определяется следующими факторами: 
- изменением площади поверхности теплообмена в процессе сжа-
тия, вызванным перемещением поршня к ВМТ; 
- изменением состояния заряда; 
- зависимостью теплоемкости рабочего тела от температуры. 

Таким образом, сжатие рабочего тела в действительном цикле 
представляет собой процесс с переменным показателем политропы. 
На практике переменный показатель часто заменяют усредненным 

значением 39,1...32,1n1 = . 

Основные факторы, влияющие на показатель политропы: интен-
сивность охлаждения цилиндра, его размеры, частота вращения ко-
ленчатого вала и интенсивность движения заряда. 

Повышение интенсивности охлаждения двигателя увеличивает 
количество теплоты, отведенной от рабочего тела к стенкам цилинд-
ра, что уменьшает значение 1n . 

Увеличение размеров цилиндра уменьшает относительную пло-
щадь внутренней поверхности цилиндра (т. е. отношение площади 
его поверхности к объему цилиндра), что приводит к уменьшению 
значений удельных тепловых потоков и увеличению среднего значе-
ния показателя политропы сжатия 1n . 

Частота вращения коленчатого вала влияет на суммарное коли-
чество теплоты, передаваемое рабочим телом стенкам цилиндра. С 
ростом частоты вращения среднее значение показателя политропы 
сжатия стремится к показателю адиабаты. 

Нагрузка на двигатель и степень сжатия не оказывают на показа-
тель политропы процесса сжатия существенного влияния. 

 
5.3. Получение среднего показателя политропы сжатия  

методом Мазинга 
 
Запишем выражение первого начала термодинамики для процес-

са сжатия a - c: 

caacca LUUQ −− +−= .    (5.1) 
Преобразуем (5.1) с учетом того, что рабочее тело при сжатии его 

Таблица 5.2. Допустимые степени сжатия 
 
Октановое 
число 

66…72 73…76 77…80 81…90 91…100 более 
100 

ε  5,5…6,5 6,6…7,0 7,1…7,5 7,6…8,5 8,6…9,5 до 12,5 
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в цилиндре состоит из ц1M , кмоль, свежего заряда и rM , кмоль, 
продуктов сгорания: 

( ) ( )( )++−+ raц1arcц1cц.т МuМuМuМug
с.пз.cс.пз.c

 

( ) ц.тuccaa
1

gHVpVp
1n

1
ϑ=−

−
+ ,  (5.2) 

где ц.тg                 – масса впрыснутого в цилиндр топлива, кг; 

з.саu , 
з.сcu  – внутренняя энергия 1 кмоль свежего заряда в на-

чале и конце процесса сжатия соответственно, кДж/кмоль; 

с.паu , 
с.пcu  – внутренняя энергия 1 кмоль продуктов сгорания в 

начале и конце процесса сжатия соответственно, кДж/кмоль. 
Преобразовав (5.2), получим 

−γ−−γ+
с.пз.cс.пз.c aacc uuuu  

( )
( ) 1uac

1
MHTT

1n
R1

ϑ=−
−

+γ
− µ

.  (5.3) 

Если свежий заряд представляет собой не топливовоздушную 
смесь, а чистый воздух, и 1>α , то выражение (5.3) преобразуется к 
виду 

( ) ( )−−+−
00з.сз.с ac2ac1 uuquuq  

( ) ( ) ( )( )γ+ϑ=−−− µ 1MH1nTTR 1u1ac ,   (5.4) 

где 
0au , 

0cu  – внутренняя энергия 1 кмоль продуктов совершенного 

сгорания в начале и конце процесса сжатия соответственно, 
кДж/кмоль; 

( ) ( )γ+γ+= α 1r1q1 ; 

( )γ+γ= 1rq 02 . 

Объемные доли продуктов совершенного сгорания 0r  и избыточ-

ного воздуха αr  можно определить по формулам (3.47), (3.48). 
С другой стороны, исходя из уравнения политропного процесса 

1n
ac

1TT −ε= .     (5.5) 
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Температуру в конце процесса сжатия cT  и показатель политро-

пы 1n  находим путем численного решения системы уравнений (5.3) и 
(5.5). После вычисления показателя политропы давление в конце 
процесса сжатия определяется как 

1n
ac pp ε= .          (5.6) 

 
6. ПРОЦЕССЫ СМЕСЕОБРАЗОВАНИЯ И СГОРАНИЯ 

 
6.1. Процессы образования горючих смесей 

 
6.1.1. Общие сведения о процессах образования горючих смесей 

 
Процессы образования горючих смесей и сгорания достаточно 

подробно изложены в специальных работах, например [17]. В данном 
разделе приведены только краткие сведения. 

Для реакции окисления топлива нужен контакт молекул топлива и 
окислителя. Необходимое количество таких контактов обеспечивает-
ся смешением компонентов горючей смеси. Полнота и скорость сго-
рания топлива определяются не только коэффициентом избытка воз-
духа, но и однородностью смеси, скоростью, местом и временем об-
разования смеси. 

Смешение компонентов горючей смеси происходит вследствие 
молекулярной диффузии одного газа в другой через условную по-
верхность, разделяющую их неподвижные объемы или ламинарные 
потоки. Обычно смесеобразование продолжается 0,0005…0,06 с, что 
требует максимально интенсифицировать процессы диффузии. Для 
этого увеличивают температуры компонентов горючей смеси, по-
верхность смешения, делят потоки компонент горючей смеси в ци-
линдре на отдельные струи, организуют турбулентную диффузию, 
способствующую переходу из одной среды в другую не только от-
дельных молекул, но и определенных объемов компонентов. 

Процессы смесеобразования в разнотипных двигателях различа-
ются между собой. В газовых двигателях, как правило, осуществляют 
внешнее смесеобразование. Однако в двухтактных газовых двигате-
лях лучше использовать внутреннее смесеобразование, устраняю-
щее потерю топлива при продувке цилиндра и опасность взрывов в 
выпускной системе. В данном случае топливо подается в начале 
процесса сжатия через клапаны-форсунки, причем для улучшения 
смешения применяют завихрение воздуха при наполнении цилинд-
ров, многодырчатые форсунки и впуск газа под давлением, обеспе-
чивающим втекание газа в цилиндр со сверхзвуковой скоростью. 
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Образование горючей смеси из воздуха и легко испаряющихся 
жидких топлив затрудняет различные агрегатные состояния компо-
нентов: диффузии паров топлива должно предшествовать его испа-
рение. Усложняет процесс смесеобразования то, что отношение объ-
емов воздуха и паров топлива в смеси для метанола не менее 5,8 и 
для бензина - 6,5. Кроме того, сам процесс диффузии молекул жидко-
го топлива протекает менее интенсивно из-за большей, чем в газовом 
топливе, молярной массы. 

Для ускорения испарения жидкого топлива при впрыске в карбю-
ратор (инжектор и т.п.) его распыляют на отдельные капли диамет-
ром 100…300 мкм. Во впускном трубопроводе до входа в цилиндр 
испаряется 60…80% топлива. Остальное топливо попадает в ци-
линдр в виде капель и пленки. При этом вследствие сепарации взве-
шенных капель и пленки в топливном коллекторе жидкая фаза топли-
ва распределяется по цилиндрам неравномерно. Это приводит к то-
му, что состав смеси в многоцилиндровом карбюраторном двигателе 
может отличаться от среднего на 5…15%. Более тонкое распыление 
и более инверсивный подогрев двухфазной топливовоздушной смеси 
повышают равномерность состава смеси, однако при этом уменьша-
ется наполнение цилиндров. Поэтому карбюрирование осуществляют 
при температурах 250…350 К и относительно малых скоростях воз-
духа в диффузорах карбюраторов (25…150 м/с). 

Значительно улучшить смесеобразование можно при использова-
нии впрыска топлива во впускные патрубки (под давлением  
0,25…0,5 МПа) или непосредственно в цилиндры (под давлением 
0,9…1,5 МПа). При этом улучшается наполнение цилиндров и равно-
мерность состава смеси. Кроме того, при этом можно применять по-
вышенные степени сжатия, так как при позднем впрыске топлива 
можно устранить подогрев воздуха во впускной трубе. 

Использование непосредственного впрыска облегчает запуск дви-
гателей, уменьшает расход топлива (в четырехтактных двигателях - 
до 10%, в двухтактных - до 25%), повышает мощность на 6…10% и 
снижает токсичность выхлопных газов. 

Особенности процессов смесеобразования в двигателях с вос-
пламенением топлива от сжатия связаны с плохой испаряемостью 
топлива. Это приводит к совпадению значительной части процесса 
смесеобразования с процессом сгорания и неравномерностью рас-
пределения топлива в объеме камеры сгорания. Для ускорения испа-
рения топлива необходимо обеспечить мелкое распыление и прогрев 
капель. Это в значительной степени определяет момент начала 
впрыска, его продолжительность и давление топлива при впрыске. 

Угол опережения впрыска топлива θ  составляет 10…30о до ВМТ, 
продолжительность впрыска дозы топлива, соответствующей полной 
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мощности, 1θ  = 12…40о угла поворота коленчатого вала. Для обес-
печения тонкости распыления принимают давление впрыска не ме-
нее 7,5 МПа для разделенных камер сгорания и 25 МПа - для разде-
ленных камер сгорания в начале впрыска, доводя его в процессе 
впрыска до 25…250 МПа. 

 
6.1.2. Схема строения факела распыляемого топлива 

 
Схема  строения  факела  распыляемого  топлива показана на 

рис. 6.1. В факеле можно выделить две различные по концентрации 

топлива тc  зоны - оболочку 1 и стержень 2. В стержне факела топ-

ливо находится в основном в виде капель и струй. При взаимодейст-
вии струй топлива в стержне с воздушным зарядом от стержня отде-
ляются отдельные капли, формируя оболочку. Таким образом, обо-
лочка факела состоит из отдельных капель и шлейфов топливных 
паров, остающихся за каплями. При смешении топливных паров с 
воздушным зарядом в оболочке формируется топливовоздушная 
смесь. 

Следует отметить, что строение факела, его длина L  и телесный 
угол ϕ  изменяются непрерывно во время впрыска. На него влияют 
множество факторов: давление впрыска, состояние газа в цилиндре, 
наличие и характер горения и т. п. 

 
Рис. 6.1. Схема строения факела распыляемого топлива 
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При распылении топлива образуются капли различных форм и 
размеров. Качество распыла топлива оценивается следующими 
среднестатистическими параметрами: 
- среднеобъемный диаметр 

3 i

n

1i

3
iv nxx

i
∑=
=

,         (6.1) 

где ix  – средний диаметр капли, мкм; 

in  – количество капель; 

- средний диаметр Заутера (отношение объема капель к площади 
их поверхности):  

∑∑=
==

ii n

1i

2
i

n

1i

3
is xxx .        (6.2) 

Среднеобъемный диаметр позволяет судить о средних размерах 
и массе капель, средний диаметр Заутера – о средней поверхности. 

При однородном распылении sv xx = . 

Распределение капель по размерам оценивают с помощью кри-
вой распределения объема капель Ω , диаметр которых не превы-

шает текущего диаметра ix .  

Параметр Ω  представляет собой отношение суммы объемов ка-
пель диаметром ixx0 ≤≤  к 
общему объему капель. Пример 
зависимости данного парамет-
ра от текущего диаметра ix  
показан на рис. 6.2. 

Зависимость (см. рис. 6.2) 
подчиняется уравнению  
Розина – Рамлера 

( )n0xxe1 −−=Ω ,   (6.3) 
где 0x  - константа, опреде-
ляющая размерную характери-
стику распыления (размер кап-
ли, при котором Ω  = 0,632); 

n – константа, характери-

Ω
1

0
xi x

21

Рис. 6.2. Кривая сумм объемов ка-
пель диаметром ixx <  в долях 
полного объема впрыснутого топ-
лива:   1   –   при  1n ;  2  –  при 2n ; 

21 nn >  
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зующая размерность распыления. 
Рассматривая кривые (см. рис. 6.2), можно сделать такие выводы: 

- в факеле всегда присутствуют маленькие и большие капли топли-
ва; 
- чем круче кривая Ω  (больше параметр n), тем равномернее рас-
пыление. 

Для дизельных двигателей, разработанных в середине 1980-х го-
дов, характерны следующие параметры распыла: максимальный 

диаметр капель maxx  ≈ 200 мкм, vx  ≈ 40 мкм, sx  ≈ 60 мкм, 0x  ≈  

≈ 50…80 мкм, n ≈ 2…3. 
Распределение топлива в воздушном заряде начинается в про-

цессах впрыска, распыления и испарения топлива. Процессы моле-
кулярной диффузии паров топлива ускоряются путем перемещения 
капель в заряде со скоростью до 600 м/с, вследствие чего пары, сду-
ваемые с поверхности капель, образуют шлейфы, объем которых в 
сотни раз превышает объем капель. Из этих шлейфов молекулы топ-
лива диффундируют в соседние объемы воздуха. 

Скорость диффузии в топливовоздушной смеси увеличивается 
благодаря специальным конструктивным мерам: организации турбу-
лентности внутри топливных факелов и увеличению их числа, опти-
мизации геометрии факелов, завихрению воздушного заряда камер 
сгорания и т. п. 

 
6.1.3. Типы камер сгорания ДВС 

 
Для различных топлив и двигателей оптимальны разные типы ка-

мер сгорания. Их подразделяют на разделенные, неразделенные и 
полуразделенные. Рассмотрим каждый тип отдельно. 

 
6.1.3.1. Неразделенные камеры сгорания 

 
Неразделенные камеры сгорания используют практически на всех 

двигателях с диаметром цилиндра D более 100 мм. Их основные 
достоинства: простота конструкции, наивысшая топливная экономич-
ность при умеренной степени сжатия (ε  = 12…17), высокая компакт-
ность элементов системы охлаждения цилиндра и хорошие пусковые 
свойства. Главные недостатки данной конструкции: резкое ухудшение 
качества смесеобразования на нерасчетных режимах работы вслед-
ствие рассогласования форм и размеров факела распыленного топ-
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лива и камеры сгорания, вихревого соотношения (см. ниже) и частоты 
вращения, а также трудности в создании эффективных многотоплив-
ных ДВС при таком конструктивном решении камеры сгорания. 

Пример конструкции неразделенных камер сгорания показан на 
рис. 6.3. Как видно из рис. 6.3, поршень 1, стенки цилиндра 2 и крыш-
ка цилиндра 3 формируют надпоршневую камеру сгорания 4. При 
впрыске в камеру форсункой 5 топлива образуются факелы 6. 

Основной принцип сме-
сеобразования в камерах 
сгорания данного типа - дос-
тижение максимально рав-
номерного распределения 
распыленного топлива по 
объему камеры. Для этого 
согласовывают параметры 
факела с формой камеры 
сгорания, увеличивают число 
факелов до 4…10, устанав-
ливают две (цилиндры диа-
метром 450…1050 мм) или 
четыре (двухтактные оппо-
зитные ДВС) форсунки. 

Несмотря на принятые 
конструктивные мероприя-
тия, распределение топлива 
в данном типе камер сгора-
ния отличается значительной 
неравномерностью, что обу-
славливает необходимость 
использовать высокие коэф-

фициенты избытка воздуха (α  = 1,5…2,2) и давления впрыска топли-
ва (20…245 МПа). 

Для улучшения процесса смесеобразования воздушному заряду в 
цилиндре следует придать вращательное движение. Интенсивность 
образованного вихря определяется вихревым соотношением 

n/nH 1= ,      (6.4) 

где 1n  – частота вращения вихря, 
n – частота вращения коленчатого вала двигателя. 
Для четырехтактных двигателей H = 8…18, для двухтактных - 

H < 23. Более интенсивные вихри не улучшают смесеобразование, 
но увеличивают отвод теплоты от заряда в стенки. 

 

 

а         б 
 

Рис. 6.3. Примеры неразделенной 
камеры сгорания: а - цилиндриче-
ская, расположенная в поршне; б - 
плоская  с  организацией  вихрей  с 

помощью впускного канала 
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6.1.3.2. Разделенные камеры сгорания 
 
Один из вариантов конструкции разделенной камеры сгорания по-

казан на рис. 6.4, откуда видно, что поршень 1, стенки цилиндра 2 и 
крышка цилиндра 3 форми-
руют надпоршневую камеру 
сгорания 7. В крышке ци-
линдра имеется дополни-
тельно отделенная камера 
5, соединенная с надпорш-
невой камерой одним или 
несколькими каналами не-
большого сечения 6. Топли-
во в камеру сгорания пода-
ется посредством форсунки 
4. Выпускные газы отводят-
ся через выпускной патру-
бок 8. Отделенная часть ка-
меры в процессе сжатия на-
полняется при значитель-
ном перепаде давлений, что создает в ней интенсивные турбулент-
ные потоки и хорошо перемешивает распыленное топливо с воздуш-
ным зарядом. При этом качество смесеобразования слабо зависит от 
количества и массовой скорости впрыскиваемого топлива. Кроме то-
го, часть поверхности отделенной камеры имеет повышенную темпе-
ратуру из-за менее интенсивного по сравнению со стенками цилинд-
ра охлаждения, что повышает температуру заряда в отделенной час-
ти камеры и улучшает испарение топлива, попавшего на нагретую 
поверхность. 

В камере сгорания с предкамерой объем отделенной части каме-
ры составляет 20…40% объема цилиндра в ВМТ ( cV ), а площадь 
каналов, соединяющих надпоршневую камеру и предкамеру - 
0,3…1,0% площади поршня. Воздушный заряд перетекает в предка-
меру через каналы со скоростью до 320 м/с, что обеспечивает  
H = 20…40. Высокая интенсивность вихря позволяет без ущерба для 
качества смесеобразования снизить давление впрыска топлива до 
12…15 МПа в начале процесса. Особенности конструкции данной ка-
меры сгорания позволяют понизить коэффициент избытка воздуха до 
1,05…1,2, что увеличивает удельную мощность ДВС данного типа. 
Однако вследствие достаточно большого перепада давлений между 
надпоршневой камерой и предкамерой (до 0,3…0,5 МПа) степень 
сжатия в двигателе должна быть не менее 17. Данные камеры сгора-
ния применяют в двигателях с D ≤ 350 мм. 

 
Рис. 6.4. Разделенная камера 

сгорания с предкамерой 
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6.1.3.3. Полуразделенные камеры сгорания 

 
Одна из форм полуразделенной камеры сгорания показана на 

рис. 6.5. Особенность камер сгорания этого типа - пленочное смесе-
образование. Поданное в ци-
линдр топливо растекается тон-
кой пленкой по поверхности ка-
меры сгорания. Воздушный за-
ряд обтекает стенку, обеспечи-
вая интенсивный отвод паров 
топлива от пленки, но не срывая 
ее. Для этого относительная 
скорость течения воздушного 
заряда около стенки должна со-
ставлять 10…15 м/с. 

Объемы полуразделенных 
камер в поршнях – 70…90% 

полного объема камеры сгорания в ВМТ, минимальное сечение ка-
меры равно 35…75% площади поршня, коэффициент избытка возду-
ха при сгорании в камере α  = 1,3…1,6, давление начала впрыска то-
плива 15…17 МПа, вихревое соотношение H = 15…25. 

В целом пленочное смесеобразование при α  ≈ 1,3 обеспечивает 
удовлетворительное сгорание в достаточно широком диапазоне ус-
ловий работы двигателя, сочетая в себе положительные качества 
неразделенных и разделенных камер сгорания. 

 
6.1.4.  Затраты энергии на смесеобразование 

 
Затраты энергии на смесеобразование складывают из таких со-

ставляющих: 
- на распыление – до 10 кДж/кг топлива; 
- создание запаса кинетической энергии капель – 14…20 кДж/кг то-
плива и до 70 кДж/кг топлива для насосов-форсунок; 
- прогрев, испарение и перегрев паров топлива – до 1500 кДж/кг то-
плива; 
- вихреобразование – 2…5 кДж/кг воздуха для неразделенных и по-
луразделенных камер, до 10..15 кДж/кг воздуха для разделенных ка-
мер сгорания. 

В сумме затраты энергии на смесеобразование составляют 
1,5…4,5% теплоты сгорания топлива. Однако часть этой энергии уча-
ствует в дальнейших преобразованиях тепловой энергии, остальную 

Рис. 6.5.  Коническая  полуразде- 
ленная камера сгорания
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энергию учитывают как работу насосных ходов или как механические 
потери. 

 
6.2. Процессы воспламенения и горения 

 
6.2.1. Общие сведения 

 
Реакции сгорания описаны в теории цепных окислительных про-

цессов. Согласно этой теории окисление идет через последователь-
ность промежуточных продуктов, осуществляющих переход реаги-
рующей системы от исходного состояния к конечным продуктам. Не-
которые промежуточные продукты являются активными центрами ре-
акций. Появление одного из них может вызвать лавинообразную мас-
су превращений в реагирующей системе. 

Таким образом, для начала горения необходима первоначальная 
затрата энергии (теплота сжатого заряда, энергия электрического 
разряда). При некоторых условиях реакция - самоподдерживающая-
ся. 

Процессы воспламенения и горения в ДВС различных типов име-
ют свои особенности. 

 
6.2.2. ДВС с принудительным воспламенением 

 
В данном типе ДВС очаг сгорания образуется в результате внеш-

него воздействия (чаще всего электрической искры). Появляется гра-
ница раздела между негорящей смесью и образовавшимися продук-
тами сгорания. Образуется так называемый ламинарный фронт пла-
мени (рис. 6.6, а) толщиной в несколько десятых миллиметра и пло-
щадью в несколько квадратных миллиметров. Температура в этом 
слое резко изменяется от температуры топливовоздушной смеси 

смT  до температуры продуктов сгорания с.пT , что способствует ус-
корению диффузионных процессов и образованию зоны прогрева 
толщиной пδ  и зоны химических реакций толщиной хδ , в которой 

концентрации молекул топлива тс  и кислорода 
2Ос  постепенно 

уменьшаются. Пламя начинает перемещаться в сторону горючей 
смеси перпендикулярно к поверхности фронта с так называемой 
нормальной скоростью нu . 

Опытным путем установлен вид зависимости нормальной скоро-
сти распространения пламени от коэффициента избытка воздуха 
(рис. 6.7). Как уже указывалось в подразд. 3.2, эта зависимость имеет 
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максимум. При отклонении от оптимума скорость распространения 
пламени сначала снижается, а затем при достижении так называе-
мых концентрационных пределов распространения пламени горение 
прекращается. Таким образом, горение топлива возможно только в 
определенном  диапазоне значений коэффициентов избытка воздуха. 
В табл. 6.1 приведены концентрационные пределы распространения 
пламени в смесях топлива с воздухом, а также максимальные нор-
мальные скорости распространения пламени в топливовоздушной и 
топливокислородной смесях. 

Ускорению распространения сгорания по объему камеры способ-
ствуют возникающие мелкомас-
штабные пульсации (микротурбу-
лентность) и крупномасштабные 
(макротурбулентность), возникно-
вение которых связано с вихреоб-
разованием во время наполнения 
и сжатия. Микротурбулентность 
способствует увеличению нu  в 
результате интенсификации диф-
фузии и замены кондуктивной теп-
лопроводности в зоне прогрева 
турбулентной. Макротурбулент-
ность искривляет фронт пламени 
по мере его развития, а затем раз-
рывает его (см. рис. 6.6, б). По-

 
а          б 

Рис.   6.6.   Схема   перемещения   пламени    при    турбулентности: 
а - мелкомасштабной; б - крупномасштабной 

αmin αmax

α

uн

 
Рис. 6.7. Зависимость нормаль-
ной скорости распространения 
пламени     от      коэффициента 

избытка воздуха 
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верхность и толщина фронта увеличиваются (толщина может возрас-
ти до 25 мм). Объемы реагирующих компонентов внедряются в зоны 
прогрева и в негорящую смесь, которая вследствие нагрева поджи-
мается. В результате скорость перемещения фронта пламени воз-
растает до 15…80 м/с, ее называют турбулентной скоростью тu . 

На рис. 6.8 показаны диаграммы изменения среднего давления и 
температуры в цилиндре: cp  – дав-
ление в цилиндре при отсутствии го-
рения, p , T  – давление и темпера-
тура в цилиндре при сгорании. 

При некоторых условиях нормаль-
ные процессы сгорания могут нару-
шаться. К нарушениям сгорания отно-
сятся: 
- пропуски вспышек в цилиндрах; 
- вспышки во впускной системе; 
- преждевременное воспламенение 
смеси в цилиндрах; 
- детонация. 

Пропуски вспышек в цилиндрах 
могут быть вызваны переобеднением смеси, пропусками в искрооб-
разовании или малой мощностью искры. В результате двигатель не 
работает или не развивает расчетной мощности. 

Вспышки во впускной системе происходят, когда горючая смесь 
из-за переобеднения или позднего зажигания горит на такте выпуска 
и при значительном перекрытии фаз зажигания может произойти вос-

p, T
T

p

pc

ϕ
Рис. 6.8. Диаграммы  

давления и температуры 

Таблица 6.1. Концентрационные пределы распространения пламени 
и максимальная нормальная скорость распространения пламени 

 

Топливо 

Концентрационные 
пределы maxнu , м/с 

minα  maxα  в смесях с 
воздухом 

в смесях с 
кислородом 

Водород 0,22 4,0 2,5 9,0 
Окись углерода 0,17 2,3 0,42 1,1 

Метан 0,78 1,5 0,37 - 
Ацетилен 0,08 2,30 - - 
Бензин 0,3 1,3 0,12 - 
Бензол 0,4 1,6 - - 

Этиловый спирт 0,4 1,7  - 
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пламенение смеси во впускной системе, что воспринимается как хло-
пок в карбюраторе. 

Преждевременное воспламенение смеси в цилиндрах (калильное 
зажигание) происходит при местном перегреве стенок камеры сгора-
ния. Чаще всего это поверхности клапанов, свечей зажигания, плохо 
охлаждаемые участки цилиндра и поршня. Причиной также может 
быть наличие нагара на стенках. Преждевременное воспламенение 
приводит к снижению мощности двигателя и его перегреву. 

Детонация – сложный химико-тепловой процесс. Возникновению 
детонации и ее интенсификации способствуют топлива с низкими ок-
тановыми числами, обогащенные составы смеси (α  ≈ 0,9), высокая 
степень сжатия, большие нагрузки на двигатель, снижение частоты 
вращения двигателя, большой угол опережения зажигания, высокая 
температура и давление на входе в двигатель, перегрев стенок каме-
ры сгорания. 

Очаг детонационного сгорания возникает возле горячих стенок. 
Смесь до прихода фронта пламени нормального сгорания в этих мес-
тах сильно перегревается и подвергается интенсивному сжатию при 
распространении фронта пламени, что способствует быстрому раз-
витию в ней предпламенных реакций с образованием и накоплением 
химически активных промежуточных продуктов сгорания. В результа-
те таких процессов возникает самовоспламенение смеси. Сгорание 
приобретает взрывообразный характер с резким местным повышени-
ем температуры и образованием ударной волны, скорость ее пере-
мещения в камере достигает 1…2,3 км/с. 

Отражаясь от стенок камеры сгорания, ударная волна образует 
новые очаги воспламенения, приводящие к развитию диссоциации 
топлива с образованием окиси углерода, атомарного углерода, водо-
рода, кислорода и поглощению большого количества теплоты. Это 
приводит к уменьшению полноты сгорания топлива. В результате 
уменьшается мощность и ухудшается экономичность двигателя. 
Ударные волны не повышают работу газов, но резко увеличивают те-
плоотдачу в стенки, механические и тепловые ударные нагрузки на 
детали, газовую коррозию поверхностей. 

Вспышки в выпускной системе - следствие воспламенения нако-
пившейся при пропусках вспышек в цилиндрах горючей смеси или 
сорванной со стенок трубопроводов выпускной системы сажи. Сопро-
вождаются звуками, напоминающими выстрелы. 

 
6.2.3. ДВС с воспламенением от сжатия 

 
В дизелях фронт пламени формируется вокруг очагов сгорания. 

Выделение теплоты и расширение продуктов сгорания приводит к 
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образованию тепловой волны и поджатию смеси. Это ускоряет пред-
пламенные реакции и образует новые очаги сгорания. Особенность 
процессов сгорания в данном типе ДВС заключается в том, что ин-
тенсивность процесса характеризуется не скоростью реакций окисле-
ния, а скоростью образования смеси горючих составов. Поэтому при 
температурах свыше 1000 К скорость выгорания топлива определяют 
диффузионные процессы и интенсивность вихревого движения заря-
да. 

Чем больше за время задержки воспламенения впрыснуто топли-
ва, тем больше возникнет очагов сгорания в начале процесса. При 
большом количестве начальных очагов сгорания реакция сгорания 
проходит быстро, давление в цилиндре стремительно возрастает. 
Такое горение называют «жестким». 

Количество впрыснутого топлива за период задержки его воспла-
менения оценивают фактором динамичности 

ц.тз.т ggD = ,     (6.5) 

где з.тg  - количество впрыснутого топлива за период задержки вос-
пламенения; 

ц.тg  - количество впрыснутого топлива за рабочий цикл. 

Для тихоходных дизелей D = 0,5...0,6, для быстроходных - 
D = 0,8...1. 

При дальнейшем развитии сгорания скорость поступления паров 
топлива или окислителя в зоны сгорания уменьшается, смесь в неко-
торых зонах оказывается переобедненной или переобогащенной. 
Скорость реакции сгорания уменьшается вплоть до прекращения сго-
рания в некоторых зонах КС. 

Нарушения сгорания в двигателях с принудительным воспламе-
нением проявляются в виде дымного выпуска или чрезмерно боль-
ших скоростей повышения давления в цилиндре. Причины этого - на-
рушения в топливоподаче или уменьшение коэффициента избытка 
воздуха в цилиндре до прα . Нарушения топливоподачи могут быть 
вызваны изменением размеров и формы распыляющих отверстий в 
результате закоксовывания или износа, потери упругости пружин игл 
форсунок или клапанов топливных насосов, износов прецезионных 
пар, потери подвижности игл и клапанов форсунок и насосов. Сниже-
ние температуры и давления заряда в конце сжатия может быть 
следствием засорения воздушного фильтра, закоксовывания клапа-
нов и щелей газораспределительных органов, потери плотности кла-
панов и поршневых колец. При наддуве количество свежего заряда 
изменяется из-за неплотностей в газовоздушном тракте, закоксовы-
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вания проточной части турбин, попадания масла (смазки турбоком-
прессора) в воздух. 

Применение несоответствующих сортов топлива и масла также 
вызывает нарушения процесса сгорания, проявляющиеся как интен-
сивное нагарообразование, дымление и жесткое сгорание. 

 
6.2.4. Методы организации процессов сгорания 

 
Основные параметры процесса сгорания, определяющие мощ-

ность, экономичность и надежность работы двигателя, - максималь-
ная ( )maxddp ϕ  и средняя ( )срddp ϕ  скорости нарастания дав-

ления, величина и момент достижения максимального давления цик-
ла, а также количество топлива, сгорающего в процессе расширения. 

В двигателях с электрическим зажиганием для оптимизации цикла 
в зависимости от сорта топлива и степени сжатия изменяют угол опе-
режения зажигания. 

На рис. 6.9 показаны диаграммы 
давлений при различных углах опе-
режения зажигания или впрыска то-
плива. Из рис. 6.9 видно, что имеет-
ся оптимальное значение угла опе-
режения зажигания или впрыска то-
плива θ . При малых значениях θ  
происходит запаздывание сгорания 
(см. рис. 6.9, линия 3), что приводит 
к снижению мощности и экономич-
ности двигателя. При больших зна-
чениях θ  горение смеси начинается 
слишком рано, что приводит к недо-
пустимо большим значениям скоро-

сти нарастания давления и максимального давления цикла. 
Скорость сгорания смеси зависит от скорости перемещения тu  

фронта пламени и его площади, а скорость перемещения фронта 
пламени тu  - от состава смеси. Площадь фронта пламени опреде-
ляется формой камеры сгорания. На рис. 6.10 изображены схемы ка-
мер сгорания, позволяющие регулировать скорость сгорания путем 
изменения площади фронта пламени. 

В камере сгорания (см. рис. 6.10, а) фронт пламени увеличивает-
ся в начале процесса сгорания и уменьшается в конце, что приводит 
к тому, что давление в начале процесса сгорания растет быстро, а 

p

ϕ

1
2

3

 
Рис. 6.9. Диаграммы давлений 
при различных углах опере-
жения  зажигания или впрыска 

топлива 
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затем медленно. Хотя средняя скорость нарастания давления неве-
лика, работа двигателя будет жесткой. 

В камере (см. рис. 6.10, б) свеча расположена в узкой ее части. 
Поверхность фронта распространения пламени увеличивается на 
протяжении всего процесса распространения пламени в камере сго-
рания, что приводит к тому, что скорость нарастания давления моно-
тонно возрастает, а значение максимальной скорости нарастания 
давления недопустимо высоко и работа двигателя будет жесткой. 

Высота камеры сгорания (см. рис. 6.10, в) снижается по мере уда-
ления от свечи, что обеспечивает почти постоянные площадь по-
верхности фронта пламени и скорость повышения давления. 

Для обеспечения надежного воспламенения используют послой-
ное смесеобразование, при котором в зоне образования очага сгора-
ния смесь обогащается, а остальная - обедняется до 

5,1...15,1=α  и более и поджигается горящей богатой смесью. Та-
кая организация процесса сгорания возможна и в неразделенных ка-
мерах сгорания, однако проще организовать такой процесс с помо-
щью отделенной части (форкамеры). 

 

 
а    б    в 

Рис.   6.10.   Схемы  камер   сгорания,   позволяющие   регулировать 
скорость сгорания путем изменения площади фронта пламени 
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6.3. Анализ процесса сгорания по индикаторной диаграмме.  
Основные фазы сгорания в двигателях 

 
6.3.1. Фазы сгорания в двигателях с принудительным  

воспламенением 
 
В ДВС с принудительным воспламенением выделяют следующие 

фазы сгорания: 
- I фаза - образование начального очага пламени от электрической 
искры и развитие турбулентного фронта пламени от момента зажига-
ния до начала резкого роста давления в цилиндре (рис. 6.11, участок 
1 – 2); 
- II фаза (быстрого сгорания или основная) - от начала резкого рос-
та давления в цилиндре до достижения фронтом сгорания стенок ци-

линдра или до момента достижения 
максимального давления или тем-
пературы в цилиндре  (см. рис. 6.11, 
участок 2 – 3); 
- III фаза (догорание) - продолжа-
ется до конца горения, т. е. до мо-
мента, когда скорость выделения 
теплоты становится равной скоро-
сти теплоотдачи в стенки (см. рис. 
6.11, участок 3 – 4). 

По индикаторной диаграмме 
можно выявить такие нарушения 
процесса сгорания, как калильное 
зажигание (изменяет протекание  
I фазы процесса сгорания) и дето-

нация (изменяет II фазу процесса сгорания). 
Оптимальный режим процесса сгорания наблюдается, если мак-

симум давления соответствует 12…15о после ВМТ. При этом мощ-
ность двигателя максимальна, а удельный расход топлива минима-
лен. Так как при изменении числа оборотов двигателя меняется про-
должительность I фазы, а при изменении количества подаваемого 
топлива - коэффициент избытка воздуха α , что приводит к измене-

нию нормальной скорости распространения пламени нu  и продолжи-

тельности II фазы процесса сгорания, то для поддержания оптималь-
ного режима работы ДВС необходимо изменять угол опережения за-

p

ϕ

1 2

3
4

θ
 

Рис. 6.11. Индикаторная диа-
грамма  ДВС   с   принудитель-

ным воспламенением 
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жигания θ  в зависимости от оборотов двигателя n и коэффициента 
избытка воздуха α . 

 
6.3.2. Фазы сгорания в двигателях с воспламенением от сжатия 

 
В ДВС с воспламенением от сжатия выделяют следующие фазы 

сгорания: 
- I фаза - задержка воспламенения от начала впрыска топлива до 
момента отклонения кривой давления при сгорании от кривой при 
сжатии-расширении или до визуально обнаруженной вспышки топли-
ва (рис. 6.12, участок 1 – 2); 
- II фаза (быстрого сгорания) - от момента отклонения кривой дав-
ления при сгорании от кривой при сжатии-расширении или до визу-
ально обнаруженной вспышки топлива до момента достижения мак-
симального давления в цилиндре  (см. рис. 6.12, участок 2 – 3); 
- III фаза - сгорание при почти по-
стоянном и несколько понижаю-
щемся давлении от момента дос-
тижения максимального давления в 
цилиндре до момента достижения 
максимальной температуры в ци-
линдре (см. рис. 6.12, участок 3 - 4); 
- IV фаза - догорание топлива и 
продуктов его неполного окисления 
(см. рис. 6.12, участок 4 - 5). 

Оптимальный режим процесса 
сгорания наблюдается, если мак-
симум давления соответствует 
10…15о после ВМТ. При этом на-
блюдается максимум удельной 
мощности и КПД цикла. Поддержи-
вать оптимальный режим при изме-
нении числа оборотов двигателя, 
влияющего на продолжительность I фазы процесса сгорания, можно, 
регулируя угол опережения впрыска топлива. Однако необходимо 
помнить, что при увеличении угла опережения зажигания возрастает 
максимальное давление в цикле, а также скорость нарастания дав-
ления в цикле. 

 
6.4. Характеристики тепловыделения 

 
В обратимых термодинамических циклах ДВС рассматривают три 

способа подвода теплоты к рабочему телу - при постоянном объеме, 

T,
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Рис. 6.12. Индикаторная диа-
грамма ДВС с воспламенением 

от сжатия 
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постоянном давлении и смешанный. Закон подвода теплоты опреде-
ляет вид процесса, от него зависит и термодинамическая эффектив-
ность цикла. В действительном рабочем цикле к рабочему телу под-
водится и используется на изменение внутренней энергии теплота, 

образующаяся при сгорании топлива ( выдQ ) и не отведенная через 

стенки цилиндра ( wQ ): 

wвыдисп QQQ −= ,    (6.6) 

где испQ  - использованная теплота. 

Зависимость ( )VQисп  или ( )ϕиспQ  называют характеристи-
кой использования теплоты. Характеристика тепловыделения по-
зволяет оценивать и совершенствовать процесс сгорания с точки 
зрения термодинамической эффективности цикла. Анализируют, как 
правило, не абсолютные, а относительные характеристики. 

Относительная характеристика выделения теплоты равна 
отношению выделившейся теплоты в произвольной точке на теплоту, 
выделившуюся в результате сгорания цикловой дозы топлива ц.тg : 

( ) ( ) ц.выдвыдвыд QVQVx = .        (6.7) 
Относительная характеристика использования теплоты (ко-

эффициент использования теплоты) равна отношению изменения 
внутренней энергии рабочего тела при сгорании в произвольной точ-
ке на теплоту, выделившуюся в результате сгорания цикловой дозы 
топлива ц.тg : 

( ) ( ) ц.выдисп QVQV =ξ .    (6.8) 

Количество теплоты, выделившейся при сгорании цикловой дозы 
топлива, определяют по формуле 

ц.тuдиснедц.тuц.выд gHQQgHQ χ=−−= , (6.9) 

где недQ  – потери теплоты, связанные с неполным сгоранием и не-

догоранием топлива; 

недQ  – потери теплоты при диссоциации молекул; 

κψ=χ  – коэффициент выделения теплоты при сгорании цик-

ловой дозы топлива; 

( )ц.тuнед gHQ1−=κ  – коэффициент полноты сгорания; 
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( )ц.тuдис gHQ1−=ψ  – коэффициент потерь теплоты при 

диссоциации. 
На рис. 6.13 дан пример относительной характеристики тепловы-

деления и использования теплоты. 

Отметим, что 1xвыд < , так как сгорание продолжается и после 
открытия выпускного клапана. Ус-
ловно принимают, что концу сгора-
ния соответствует  

=выдx  0,98…0,99. 
При анализе характеристик теп-

ловыделения сравнивают величину 
теплоты в характерных точках кри-
вых: при максимальном давлении в 
цилиндре pξ  и температуре Tξ . 
Отмечают положение максимумов 
относительно ВМТ, указывают вели-
чину максимума использованной те-
плоты maxξ  и продолжительность 

сгорания zϕ . В двигателе с прину-
дительным воспламенением 

maxp 85,0...8,0 ξ=ξ , а оптимальная продолжительность сгора-

ния o
z 50...40=ϕ . 

 
6.5. Образование токсических веществ при сгорании топлива  

в двигателях 
 

6.5.1. Окись углерода 
 
Причина образования окиси углерода (СО) - недостаток кислоро-

да в топливовоздушной смеси. Кроме того, образование окиси угле-
рода возможно в результате распада альдегидов в зоне холодного 
пламени и вследствие диссоциации двуокиси углерода в области вы-
соких температур. 

Концентрация окиси углерода в выпускных газах определяется в 
основном средним коэффициентом избытка воздуха в цилиндре: от 

ϕ

xвыд

x

qw

- 45 0 45 90 135
0

0,5

1

 
Рис. 6.13. Относительная ха-
рактеристика    тепловыделе- 
ния и использования теплоты 
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7% на богатой смеси до 0,2…0,3% при работе на бедной смеси. При 
1=α  концентрация СО в продуктах сгорания может составлять до 

1%, что связано с неидентичностью состава смеси в отдельных ци-
линдрах. 

Так как в цилиндре дизельного двигателя всегда есть в избытке 
воздух, то концентрация СО в выпускных газах дизелей не превыша-
ет 0,2…0,3%. 

На рис. 6.14 дан пример зависимости концентрации токсических 
веществ в выпускных га-
зах ДВС от коэффициента 
избытка воздуха. Из рис. 
6.14 следует, что мини-
мум концентрации окиси 
углерода соответствует 

1,1...05,1=α . 
 
6.5.2. Углеводороды 

 
Углеводородные со-

единения содержатся в 
выпускных газах в виде 
продуктов неполного 
окисления и разложения 
топлива и в виде паров 

топлива при всех режимах работы двигателя, включая режимы его 
наилучшей экономичности. 

В ДВС с принудительным воспламенением неполное сгорание то-
плива происходит в тонком пристенном слое горючей смеси, в кото-
ром из-за теплоотдачи в стенки температура значительно ниже сред-
ней температуры в цилиндре, и скорости реакции не хватает для 
полного окисления топлива. Толщина зоны гашения пламени в при-
стеночном слое камеры сгорания составляет 0,05…0,38 мм. 

При 2,1...1,1=α  концентрация углеводородов достигает мини-
мума. Повышение концентрации углеводородов при работе на бога-
тых смесях объясняется недостатком окислителя. При работе на из-
лишне обедненной смеси концентрация углеводородов также доста-
точно высока, что объясняется появлением пропусков воспламене-
ния. 

В ДВС с воспламенением топлива от сжатия неполное сгорание 
топлива с образованием сажи и углеводородов (в основном метана и 
этилена) происходит из-за плохого распыла топлива в конце его 
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Рис. 6.14. Концентрация токсических 
веществ в выпускных газах карбюра-
торного четырехтактного двигателя 
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впрыска. Концентрация углеводородных соединений в выпускных га-
зах дизелей невелика. 

 
6.5.2. Окислы азота 

 
Азот окисляется с образованием окиси азота NO и небольшого 

количества двуокиси азота NO2 при температурах выше 1500 К. При 
температуре 2300 К и выше время реакции составляет 10-2…10-6 с. 

Согласно теории Я.Б. Зельдовича скорость образования окиси 
азота определяется максимальной температурой в зоне реакций, 
концентрацией кислорода и азота в продуктах сгорания и не зависит 
от химических свойств топлива (если оно не содержит азот) и мате-
риала стенок камеры сгорания. 

Концентрация окислов азота в выхлопных газах достигает макси-
мума при работе двигателя на смеси, близкой к стехиометрической 
( 05,1...1=α ), когда концентрация несвязанного кислорода в про-
дуктах сгорания достаточно высока, а максимальная температура 
цикла не намного ниже ее абсолютного максимума при работе на бо-
гатой смеси (при 95,0...9,0=α ). 

Существенная температурная неоднородность в камере сгорания 
дизелей приводит к тому, что концентрация окислов азота также вы-
сока, хотя примерно в два раза ниже, чем в ДВС с принудительным 
воспламенением. 

 
6.5.2. Сажа 

 
Сажа образуется вследствие пиролиза топлива при высокой тем-

пературе в среде с недостатком кислорода. Подобные условия на-
блюдаются в ядре топливного факела вблизи форсунки при впрыске 
последних порций топлива. Сажа представляет собой твердые сфе-
рические частицы с начальным диаметром около 0,45 мкм. Частицы 
образуют структурные соединения размером в несколько микрон. 

 
6.6. Пути уменьшения выбросов вредных веществ 

 
Непременные условия для обеспечения низкой концентрации оки-

си углерода и углеводородов в выпускных газах - достаточный избы-
ток кислорода в горючей смеси и высокая скорость горения. Для это-
го: 
- повышают интенсивность турбулентности смеси в камере сгора-
ния; 
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-  увеличивают продолжительность и мощность электрической ис-
кры для расширения области работы двигателя на бедной смеси; 
- улучшают распыление топлива и его испарение, совершенствуя 
устройства для подготовки топливовоздушной смеси; 
- турбулизируют и подогревают смесь во впускном трубопроводе; 
- повышают температуру стенок и уменьшают площадь поверхно-
сти камеры сгорания. 

Уменьшения концентрации окислов азота достигают, создавая в 
камере сгорания условия, при которых скорость реакций окисления 
азота уменьшается. Это достигается понижением максимальной тем-
пературы газов и концентрации несвязанного кислорода в продуктах 
сгорания. 

Концентрация окислов азота (см. рис.6.14) при 3,1>α  сущест-
венно ниже, чем при горении стехиометрической смеси. Однако в 

ДВС с неразделенной камерой сгорания при 2,1>α  появляются 
пропуски воспламенения, а минимальный расход топлива получается 

при 15,1...05,1=α . Устойчивую работу двигателя на обедненной 
смеси можно обеспечить повышением турбулентности заряда в ка-

мере сгорания. Обеднение смеси целесообразно до 4,1...1,1=α . 
При этом токсичность выпускных газов существенно снижается. 

Снижение дымности дизелей достигается улучшением распыле-
ния топлива (путем повышения давления впрыска), совершенствова-
нием смесеобразования и сгорания. Возможно применение антидым-
ных присадок (например, органометаллических присадок, содержа-
щих барий и марганец), разделенного впрыска топлива и рециркуля-
ции выхлопных газов. 

 
7. ТЕРМОДИНАМИКА ПРОЦЕССОВ СГОРАНИЯ И РАСШИРЕНИЯ 

 
7.1. Введение 

 
В идеализированных циклах ДВС процесс расширения - адиабат-

ный. Реальный процесс расширения можно представить в виде 
большого числа политропических процессов. Показатель политропы 
n этих процессов существенно изменяется: вблизи максимума дав-
ления цикла 0n ≈  (процесс близок к изобарному), вблизи максиму-
ма температуры 1n ≈  (процесс близок к изотермическому). К концу 
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процесса расширения показатель политропы возрастает до 
6,1...5,1n = . Отметим, что среднее значение показателя адиабаты 

при 1=α  и температурах от 1000 до 2000 оС равно 26,1kcp = ,  

т. е. процесс расширения происходит как с отводом, так и подводом 
теплоты. 

Таким образом, реальный процесс расширения рабочего тела в 
ДВС протекает сложно и требует введения упрощений для математи-
ческого описания. 

 
7.2. Расчет процессов сгорания и расширения методом  

Гриневецкого – Мазинга 
 

7.2.1. Основные допущения 
 
При расчете процессов сгорания и расширения методом Грине-

вецкого – Мазинга принимают следующие основные допущения: 
- в двигателе с воспламенением от сжатия теплота подводится к 
рабочему телу в изохорном c - z’ и изобарном процессах z’ - z, а в 
двигателе с принудительным воспламенением – в изохорном процес-
се c - z; 
- количество теплоты, подведенное к рабочему телу на участке ви-
димого сгорания c - z, оценивается по опытным характеристикам ис-
пользования теплоты: 

ц.тuzц.выдzиспcz gHQQQ χξ=ξ== ;  (7.1) 
- в качестве рабочего тела примем смесь идеальных газов; 
- в расчете принимают, что изменение массы и состава рабочего 
тела при сгорании происходит только в процессе c - z, а в процессе  
z - b количество и состав рабочего тела остаются неизменными; 
- процесс расширения описывается одной политропой; 
- все процессы в цилиндре - внутренне обратимые. 

Приведенный в формуле (7.1) коэффициент использования теп-
лоты zξ  на участке видимого сгорания учитывает потери теплоты в 
результате теплообмена со стенками и другие необратимые потери в 
процессе сгорания. Подвод теплоты не заканчивается в точке z, так 
как maxz ξ<ξ . Остальная теплота передается в процессе расши-
рения z - b: 

( )zbzbQ ξ−ξ=  ц.тugHχ .    (7.2) 
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Коэффициенты использования теплоты zξ  на участке видимого 
сгорания для номинального режима работы двигателя: 
- ДВС с принудительным воспламенением =ξz  0,8…0,9; 
- газовые двигатели с принудительным воспламенением  

=ξz  0,8…0,85; 

- двигатели с самовоспламенением от сжатия  =ξz 0,65…0,8. 
Меньшие значения коэффициентов использования теплоты отно-

сятся к высокооборотным ДВС и двигателям с высоким давлением 
наддува. 

При расчете свойств рабочего тела в точке с количество газов 

cM  состоит из ц1M  кмоль свежего заряда и rM  кмоль остаточных 
газов: 

rц1c MMM += .    (7.3) 

В точке z количество газов zM  состоит из ц2M  кмоль продуктов 

сгорания и rM  кмоль остаточных газов: 

rц1z MMM += .    (7.3) 
 

7.2.2. Исходные уравнения 
 
В качестве исходных уравнений используют выражение первого 

закона термодинамики для участка видимого сгорания c - z и уравне-
ние Клапейрона – Менделеева для газов в цилиндре в точке z: 

czczcz LUUQ +−= ,    (7.4) 

zzzz TMRVp µ= .         (7.5) 
Запишем изменение внутренней энергии в процессе c - z в виде 

( ) ( )rц1crц2zcz MMuMMuUU
смс.п

+−+=− . (7.6) 

Подставив (7.1) и (7.6) в (7.4), получим 
( ) ( ) czrц1crц2zц.тuz LMMuMMugH

смс.п
++−+=χξ . (7.7) 

 
7.2.3. Расчет процесса сгорания в двигателе  

с самовоспламенением от сжатия 
 
При расчете процесса сгорания в двигателе с самовоспламенени-

ем от сжатия определяют два неизвестных - температуру zT  и объем 
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газов zV  в конце процесса сгорания. Работа газов в изобарном про-
цессе z’ - z определяется формулой 

cczzczzz

V

V
czz'z VpVpVpVppdVLL

z

c

λ−=−=∫== . (7.8) 

Подставив (7.5) в (7.8), получим 

( ) ( ) crц1zrц2cz TMMRTMMRL +λ−+= µµ .  (7.9) 

Подставим (7.9) в (7.7): 

( ) ( )++−+=χξ rц1crц2zц.тuz MMuMMugH
см.с.п

 

( ) ( )rц1zrц2 MMRTMMR +λ−++ µµ  cT .  (7.10) 

Отношение количества рабочего тела в конце и в начале видимо-
го сгорания называется коэффициентом молекулярного изменения 
рабочей смеси: 

γ+
γ+µ

=
+

+
==µ

1MM
MM

M
M 0

rц1

rц2

c

z .       (7.11) 

Разделим почленно (7.10) на 
( ) ( )γ+=γ+=+ 1gM1MMM ц.т1ц1rц1       (7.12) 

и переставим члены с известными 
смcu  и сТ  в левую часть уравне-

ния 
( )[ ] ( )zzcc1uz TRuTRu1MH

с.псм µµ +µ=λ++γ+χξ . (7.13) 

Внутренняя энергия 1 кмоль рабочей смеси в точке с 
=+= с.пcз.сcc ruruu

с.пз.ссм
 

( ) ( )rц1rcц1c MMMuMu
с.пз.с

++= .  (7.14) 

Подставив (7.14) в (7.13) и приняв сгорание полным и коэффици-
ент выделения теплоты 1=χ , получим 

( )[ ] ( ) ( ) =λ+γ+γ++γ+ξ µ ccc1uz TR1uu1MH
с.пз.с

 

( )zz TRu
с.п µ+µ= .    (7.15) 

Выражение (7.15) используют для расчета zT . Для определения 
давления и объема газов в точке z есть только одно уравнение (7.5), 
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поэтому в исходных данных должно быть задано максимальное дав-
ление цикла или степень повышения давления cz pp=λ . 

В расчетах обычно находят не zV , а степень предварительного 

расширения cz VV=ρ : 

c

z

T
T

λ
µ

=ρ .         (7.16) 

 
7.2.4. Расчет процесса сгорания в двигателе с принудительным 

воспламенением 
 
При расчете процесса сгорания в двигателе с принудительным 

воспламенением определяют одну неизвестную температуру zT  в 

конце процесса сгорания. Так как процесс сгорания принят изохор-

ным, то cz VV = . 

Работа газов в изохорном процессе с - z равна нулю: 0Lcz = . 
После преобразований (7.4), аналогичным приведенным в под-

разд. 7.2.3, 
( )[ ] ( ) ( )

с.пс.пз.с zcc1uz u1uu1MH µ=γ+γ++γ+χξ . (7.17) 

Приняв сгорание при 1>α  полным и коэффициент выделения 
теплоты 1=χ , получим 

( ) =
γ+

γ
+

γ+
γ+

+
γ+

χξ α
сз.с 0

0
c

1

uz u
1

ru
1

r1
1M
H

 

( )α+µ= ruru
з.сz z00 .    (7.18) 

Решив уравнение (7.18) относительно zT , по формуле (7.5) опре-
делим расчетное давление в конце процесса видимого сгорания 

рzp . 

Принятое допущение о подводе теплоты в изохорном процессе не 
вызывает заметного отклонения величин индикаторного КПД и рабо-
ты цикла, но получаемое максимальное давление существенно выше 
действительного. Отклонение учитывают поправочным коэффициен-
том 
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рzz рд
pp ϕ= ,          (7.19) 

принимая =ϕр 0,8..0,9. 
 

7.2.5. Расчет процесса сгорания в газовом двигателе 
 
При расчете процесса сгорания в газовом двигателе с принуди-

тельным воспламенением определяют одну неизвестную температу-
ру zT  в конце процесса сгорания. Так как процесс сгорания принят 

изохорным, то cz VV = . 
При расчетах цикла газового двигателя в уравнении сгорания 

удельную теплоту сгорания 1 м3 горючего газа обычно принимают 
для нормальных физических условий (при температуре 0 оС и давле-
нии 101,3 кПа), а количество продуктов сгорания и свежего заряда, 
кмоль, относят в расчете к 1 кмоль горючего газа. Единицы измере-
ния членов уравнения приводят в соответствие путем умножения на 
объем 1 кмоль при нормальных условиях, равный 22,4 м3. Тогда 
уравнение (7.17) примет вид 

( )[ ] ( ) ( )
с.пс.пз.с zcc1uz u1uu1MH4,22 µ=γ+γ++γ+χξ .(7.20) 

Решив (7.20) относительно zT , по формуле (7.5) определяют 

давление в конце процесса видимого сгорания zp . Вводимая по-

правка рϕ  аналогична приведенной в подразд. 7.2.4. 
 

7.2.6. Расчет процесса расширения 
 
При расчете цикла методом Гриневецкого – Мазинга процесс 

расширения описывают одной политропой. В ходе расчета опреде-
ляют показатель политропы расширения 2n  и параметры рабочего 

тела в конце процесса расширения bT  и bp . 

Температура bT  и давление bp  в конце процесса расширения 

( ) 1n
z

1n
bzzb

22 pVVTT −− δ== ,  (7.21) 

( ) 22 n
z

n
bzzb pVVpp δ== ,     (7.22) 

где ρε=δ  – коэффициент последующего расширения  
(см. подразд.1.2.3.2). 
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Показатель политропы находят из уравнения первого закона тер-
модинамики, записанного для процесса расширения z - b: 

zbzbzb LUUQ +−= .   (7.23) 
Подведенная в процессе z - b теплота определяется формулой 

( )zbzbQ ξ−ξ=  χ  ц.тugH .   (7.24) 
Подставим выражение (7.24) в (7.23) и перейдем к удельным па-

раметрам 

( )
( )

( ) ( )
с.пс.п bz

2

bz

01

zbu uu
1n
TTR

M
H

−−
−

−
=

γ+µ
ξ−ξχ µ

. (7.25) 

В расчетах циклов при 1>α  принимают 1=χ  [3, с.156]. Рас-

сматривая продукты сгорания как смесь продуктов сгорания стехио-
метрической смеси и избыточного воздуха, получаем 

( )
( )

( )
−

−

−
=

γ+µ
ξ−ξ µ

1n
TTR

M
H

2

bz

01

zbu  

( ) ( )
bzз.сз.с 000bz uuruur −−−− α .  (7.26) 

Так как в формулу (7.26) входят величины 
з.сbu  и 

b0u , завися-

щие от zT , то для определения показателя политропы сжатия и тем-
пературы в конце процесса сжатия необходимо решить систему 
уравнений (7.21) и (7.26). 

Согласно (7.26) значение показателя политропы сжатия зависит 
от подведенной теплоты (пропорциональной разности zb ξ−ξ ), 
температурных пределов цикла и состава продуктов сгорания. По 
опытным данным =ξb 0,82…0,87, а в комбинированных двигателях 
- значение достигает 0,92. 

В табл. 7.1 приведены параметры газа в конце процесса расши-
рения, полученные в расчетах цикла при номинальном режиме по 
схеме Гриневецкого – Мазинга. 

 

Таблица 7.1. Параметры процесса расширения 

Тип двигателя 
2n  bp , МПа bT , К 

Бензиновые 1,22…1,28 0,35…0,5 1200…1500 
Дизели 1,15…1,30 0,25…0,6 1000…1200 
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8. ИНДИКАТОРНЫЕ ПОКАЗАТЕЛИ ДВИГАТЕЛЯ 
 

8.1. Общие сведения об индикаторных показателях двигателя 
 
Индикаторные показатели характеризуют действительный рабо-

чий цикл и определяются расчетом цикла или экспериментально по 
снятой индикаторной диаграмме изменения давлений в цилиндре за 
время рабочего цикла. К ним относятся среднее индикаторное дав-
ление ip , индикаторная мощность iN , индикаторный КПД iη , отно-

сительный КПД gη  и индикаторный удельный расход топлива ig . 

 
8.2. Среднее индикаторное давление 

 
Средним индикаторным давлением называют условное, постоян-

ное по величине давление, которое, действуя на поршень, совершает 
работу за один его ход от ВМТ к НМТ, равную работе газа за рабочий 
цикл. 

Определяют среднее индикаторное давление как отношение ин-
дикаторной работы цикла к объему цилиндра: 

hii VLp
p

= .     (8.1) 

Рассмотрим идеализированный цикл поршневого двигателя 
acz’zba, состоящий из политропного сжатия a - c, изохоры c - z’ и изо-
бары z’ - z подвода теплоты, политропного расширения z’ - b и изо-
хорного отвода теплоты b - a (см. рис. 2.1, г). Среднее индикаторное 
давление данного цикла определяют по формуле 

( ) ⎥
⎦

⎤
⎢
⎣

⎡
⎟⎟
⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
−

−
−⎟⎟

⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛
−

−
λρ

+−ρλ
−ε
ε

=
c

a

1z

b

2

n
a

i T
T1

1n
1

T
T1

1n
1

1
pp

1

p
, (8.2) 

где 1n , 2n  – показатели политропы сжатия и расширения. 
Если подвод теплоты – изохорный, то формула (8.2) имеет вид 
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⎦
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p 1
.  (8.3) 

Если теплота в цикле подводится только при постоянном давле-
нии, то среднее индикаторное давление цикла 
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.  (8.4) 

Определяемое по формулам (8.2) – (8.4) значение среднего инди-
каторного давления 

pip  больше действительного: 

piпi pp ϕ= ,    (8.5) 

где пϕ  – коэффициент полноты индикаторной диаграммы, 

97,0...92,0п =ϕ , меньшее значение относится к дизелям. 
Если камера сгорания - разделенная, то дополнительные потери 

на перетекание в отделенную часть камеры и из нее в процессах 
сжатия и расширения и при теплообмене учитывают коэффициентом 

95,0...9,0к =ϕ . Меньшее значение характерно для предкамер, 
большее – для вихревых камер. Работа насосных ходов в четырех-
тактном двигателе уменьшает значение среднего индикаторного дав-
ления на величину поправки на насосные ходы: 

( )raнi ppp −ϕ=∆ ,    (8.6) 

где нϕ  – коэффициент, учитывающий изменение давления в цилин-

дре в процессе выпуска. Обычно 0,1...75,0н =ϕ . 
Тогда формула (8.6) приобретает вид 

iiкпi ppp
p

∆+ϕϕ= .    (8.7) 

В табл. 8.1 приведены индикаторные показатели для ДВС различ-
ных типов [3, с. 167]. 

 
8.3. Индикаторная мощность двигателя 

 
Индикаторная мощность двигателя iN  – это работа газов ци-

линдра за одну секунду. Она является функцией среднего индика-
торного давления ip , рабочего объема цилиндра hV , числа цилинд-

ров i, числа тактов цикла τ  и оборотов коленчатого вала двигателя 
n: 
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( ) τ= niVp2N hii .    (8.8) 

Единица измерения iN  в формуле (8.8) – кВт, единица измерения 
оборотов коленчатого вала двигателя n – с-1. 

 
8.4. Индикаторный и относительный КПД 

 
Индикаторным КПД iη  называют отношение индикаторной рабо-

ты к теплоте, затраченной на получение этой работы: 

тu

i
i gH

L
=η .     (8.9) 

В отличие от термического индикаторный КПД учитывает все по-
тери в процессах действительного цикла, т. е. не только отвод тепло-
ты к холодному источнику, но и потери, вызванные неполнотой сго-
рания, диссоциацией, утечками рабочего тела через неплотности, от-
водом теплоты в стенки и с отработанными газами. 

Сравнение индикаторного и термического КПД цикла позволяет 
оценить совершенство действительного цикла. Для этого используют 
относительный КПД цикла gη , равный отношению индикаторного и 

термического КПД: 

tig ηη=η .     (8.10) 

Таблица 8.1. Индикаторные показатели для различных двигателей 
 

Тип двигателя Индикаторный показатель 

ip , МПа iη  ig , г/(кВт.ч) 
Бензиновые двигатели 

Без наддува 0,4…1,2 0,25…0,4 205…330 
С наддувом 0,9…1,9 0,25…0,4 205…330 

Дизели четырехтактные 
Без наддува 0,75…1,2 0,39…0,49 175…220 
С наддувом 1,4…3,0 0,39…0,49 175…220 

Дизели двухтактные 
Без наддува 0,5…0,9 0,39…0,53 162…220 
С наддувом 1,0…2,2 0,39…0,53 162…220 

Калоризаторные двигатели 
- до 0,6 0,28…0,32 268…307 

Газовые двигатели 
Без наддува 0,6…0,8 0,28…0,38 8600…13400* 
С наддувом 0,9…1,4 0,28…0,38 8600…13400* 
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Относительный КПД цикла gη  составляет 0,7…0,9, т. е. потери, 

связанные с необратимостью процессов действительного цикла, дос-
тигают 10…30% работы цикла. Это говорит о больших возможностях 
дальнейшего совершенствования рабочих процессов в ДВС. 

Выведем уравнение для индикаторного КПД. Подставив в (8.9) 
выражение для работы из (8.1) и выполнив ряд преобразований, по-
лучим 

( )uvкк1ii HpTMRp η=η µ ,   (8.11) 

где vη  – коэффициент наполнения при давлении кp  и температуре 

кT  на впуске (см. подразд. 4.3.1). 

Для газовых двигателей uH  и 1M  относят к 1 м3 топлива при 
стандартных условиях, поэтому формула (7.37) приобретает вид 

( )uvкк1ii Hp4,22TMRp η=η µ .   (8.12) 
 

8.5. Удельный индикаторный расход топлива 
 
Удельный индикаторный расход топлива равен частному от де-

ления часового расхода топлива на индикаторную мощность: 
- для двигателей на жидком топливе, г/(кВт.ч), 

iтi NG1000g ⋅= ,    (8.13) 

где тG  – часовой расход топлива, кг/ч; 
- для газовых двигателей, м3/(кВт.ч), 

iтi NVv = ,    (8.14) 

где тv  – часовой расход топлива, м3/ч. 

Установим связь между индикаторным КПД и удельным индика-
торным расходом топлива. Преобразуем уравнение (7.35): 

( ) iuiтuтu

i
i gH

3600
NG1000H

3600
1000GH

3600N
=

⋅
=

⋅
⋅

=η .  (8.15) 

Выражение (8.15) можно записать в виде 

iu
i H

3600g
η

= .     (8.16) 

Подставив выражение (8.11) в (8.16), получим 
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к1i

vк
i TMRp

p3600g
µ

η⋅
= .       (8.17) 

Для газовых двигателей (8.17) имеет вид 

к1i

vк
i TMRp

p4,223600v
µ

η⋅⋅
= .    (8.18) 

Теплота сгорания различных топлив сильно отличается. Это за-
трудняет сравнение экономичности газовых двигателей по iv . Для 
сравнения вводят специальный параметр – удельный расход тепло-
ты iq , равный произведению удельного индикаторного расхода топ-
ливного газа на низшую теплоту его сгорания: 

uii Hvq = .      (8.19) 
 

8.6. Влияние различных факторов на индикаторные показатели 
 
8.6.1. Влияние конструктивных и регулировочных факторов 
 

8.6.1.1. Степень сжатия 
 
Согласно уравнениям (2.13) и (2.14) увеличение степени сжатия ε  

способствует повышению tη  и tp  всех термодинамических циклов, 

при неизменном gη  приведет к росту iη  (8.10). Однако при чрезмер-

но больших ε  происходит снижение gη  вследствие увеличения от-

вода теплоты в стенки, утечек рабочего тела и возможных нарушений 
процесса сгорания. 

8.6.1.2. Размеры цилиндра 
 
Увеличение диаметра D цилиндра при сохранении соотношения 
DS  позволяет увеличить проходное сечение клапанов и улучшить 

наполнение цилиндра, но повышает возможность возникновения де-
тонации в двигателях с принудительным воспламенением. В дизелях 
рост диаметра цилиндра должно сопровождаться увеличением числа 
форсунок и дальнобойности их факела, а также интенсивности вихря. 
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В целом увеличение диаметра D цилиндра при сохранении соот-
ношения DS  уменьшает относительную поверхность, восприни-
мающую теплоту газов, что способствует росту индикаторного КПД. 

 
8.6.1.3. Конструкционные материалы 

 
Применение алюминиевых сплавов вместо чугунов в головках ци-

линдров и поршнях ДВС с принудительным зажиганием приводит к 
снижению температур конструктивных элементов ДВС. Это позволяет 
повысить степень сжатия на 0,5…1,2, что вместе с уменьшением пе-
регрева заряда увеличивает коэффициент наполнения vη , iη  и ip . 

В дизельных двигателях при использовании стальных сплавов и 
чугунов вместо алюминиевых уменьшаются потери теплоты через 
стенки, что снижает продолжительность задержки воспламенения и 
повышает ip  на 0,05…0,12 МПа. Однако при этом также возрастает 
масса двигателя. 

Уменьшить потери теплоты через стенки цилиндра и их темпера-
туру можно, применив керамическое теплозащитное покрытие стенок 
цилиндра. Однако с помощью этого покрытия можно снизить эконо-
мичность ДВС на 1…2% из-за каталитического влияния на реакцию 
сгорания. 

 
8.6.1.4. Интенсивность охлаждения 

 
Увеличение интенсивности охлаждения улучшает работу ДВС с 

воспламенением от сжатия, снижая вероятность возникновения де-
тонации, и ухудшает работу ДВС с принудительным воспламенением, 
увеличивая потери теплоты через стенки цилиндра. 

 
8.6.1.5. Коэффициент наполнения и форма камеры сгорания 
 
Коэффициент наполнения не влияет на индикаторный КПД цикла. 

Форма камеры сгорания влияет на качество смесеобразования и сго-
рания, на величину поверхности теплообмена и гидравлических со-
противлений. В двигателях с принудительным воспламенением 
предпочтительны компактные камеры сгорания, так как они позволя-
ют использовать более высокие ε . Различные устройства для турбу-
лизации смеси (предкамеры, вытеснители) позволяют повысить ин-
дикаторный КПД на режимах неполных мощностей, но уменьшают его 
значение на номинальном режиме вследствие увеличения гидравли-
ческих сопротивлений. 
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8.6.1.6. Закон подачи топлива 
 
В ДВС с принудительным воспламенением закон подачи топлива 

на индикаторные параметры не влияет, так как к моменту зажигания 
смесь становится достаточно однородной. 

В ДВС с воспламенением от сжатия закон подачи топлива влияет 
на тонкость распыления и мгновенную скорость подачи топлива и, 
следовательно, на скорость нарастания давления ϕddp , величину 

максимального давления maxp  в цилиндре и момент его достиже-

ния, т. е. на λ , ρ  и δ  расчетных циклов. Таким образом, подбирая 

закон подачи топлива, можно обеспечить рост iη  при приемлемом 
изменении прочих параметров цикла. 

 
8.6.1.7. Состав смеси 

 
Согласно выражению (7.37) 1i M~η . Из (3.6) – (3.8) следует, что 

при увеличении коэффициента избытка воздуха α  увеличивается и 

количество горючей смеси на один килограмм топлива 1M . Поэтому 

формально при росте коэффициента избытка воздуха должен воз-
растать и индикаторный КПД. 

В ДВС с принудительным воспламенением максимум индикатор-
ного КПД соответствует =α 1,05…1,15. При дальнейшем увеличе-
нии α  уменьшение скорости сгорания приводит к увеличению тепло-

вых потерь через стенки камеры сгорания и уменьшению iη . 

В дизельных двигателях зависимость скорости сгорания смеси от 
α  проявляется менее четко из-за высокой неоднородности ее соста-
ва по объему камеры сгорания и времени. Поэтому максимум инди-
каторного КПД будет приходиться на =α 2,8…3,5 при неразделен-
ных камерах и на =α 5…6 - при разделенных камерах. 

На рис. 8.1 показаны зависимости iη  и ip  от α . Отметим, что 

для дизельных двигателей, как правило, работа двигателя на режи-
ме, соответствующем максимуму среднего индикаторного давления, 

недопустима, так как максимум ip  приходится на пр1 α<α<  и 
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имеет место дымный выпуск (в продуктах сгорания присутствует са-
жа). 

 
8.6.1.8. Угол опережения зажигания (впрыска топлива) 

 
На рис. 8.2 дан пример зависимости индикаторных показателей от 

угла опережения зажигания при одинаковых прочих условиях. Из рис. 
8.2 видно, что для каждого режима работы двигателя имеется 

оптимальный угол опережения зажигания нθ  (см. подразд. 6.3). 

 
8.6.2. Влияние эксплуатационных факторов 

 
8.6.2.1. Условия при впуске и выпуске 

 
Согласно формулам (8.2) – (8.4) среднее индикаторное давление 

ip  прямо пропорционально давлению в начале процесса сжатия kp . 
Это позволяет совершенствовать двигатели посредством уменьше-
ния потерь на впуске в цилиндры и применения наддува. Уменьше-
ние температуры свежего заряда в начале процесса сжатия (обеспе-
чиваемое, например, охлаждением воздуха после компрессора) так-

p
i
η

i

αα
min

α
max

αпр

αηαp αη

p
i

η
i

2

1

αp
 

Рис. 8.1. Зависимости iη  и ip  от α : 1 – для двигателей с  принудитель- 
ным воспламенением; 2 – для дизелей 
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же увеличит плотность свежего заряда в начале процесса сжатия и 
увеличит ip . 

В ДВС с принудительным вос-
пламенением увеличение kp  и 

kT  ускоряет процессы предпла-
менных химических процессов в 
негорящей смеси, что повышает 
вероятность развития детонации. 
Поэтому использование наддува в 
таких двигателях ограничивается 
октановым числом топлива и при-
меняют его главным образом для 
поддержания расчетной мощности 
двигателей при их работе на 
больших высотах над уровнем моря. 

Увеличение противодавления на выпуске (применение глушите-
лей шума, нейтрализаторов выхлопных газов, турбокомпрессоров и 
силовых турбин) уменьшает коэффициент наполнения, повышает по-
тери работы на газообмен, увеличивает количество остаточных газов 
в цилиндрах, что в целом приводит к снижению индикаторного КПД и 
среднего индикаторного давления. 

 
8.6.2.2. Нагрузка 

 
Так как в ДВС с принудительным воспламенением возможности 

регулирования мощности путем изменения состава смеси сильно ог-
раничены пределами воспламеняемости однородных смесей, то из-
менение цикловой подачи топлива в ДВС данного типа должно осу-
ществляться совместно с регулированием цикловой подачи свежего 
воздуха. Поэтому в ДВС с принудительным воспламенением индика-
торный КПД с увеличением нагрузки сначала возрастает вследствие 
повышения α , улучшения распыления топлива, увеличения темпе-
ратуры смеси и уменьшения концентрации остаточных газов, а затем 
(после достижения номинальной мощности) начинает снижаться при 
уменьшении α . 

В ДВС с воспламенением от сжатия нагрузка на двигатель повы-
шается из-за увеличения цикловой подачи топлива, т. е. уменьшения 
коэффициента избытка воздуха. С уменьшением α  снижается и ин-
дикаторный КПД. 

 

θ

p
i

i
η

g
i

θн
 

Рис. 8.2. Зависимость индика-
торных   показателей   от    угла 

опережения зажигания 



 102

8.6.2.3. Частота вращения коленчатого вала 
 
В ДВС с принудительным воспламенением индикаторный КПД 

возрастает при увеличении частоты вращения коленчатого вала (или 
вала съема мощности) двигателя до 0,6…0,8 номинальной частоты 
вращения номn  при полностью открытой дроссельной заслонке 
вследствие улучшения смесеобразования, уменьшения потерь теп-
лоты в стенки и утечек рабочего тела, а также увеличения α . Затем 
индикаторный КПД начинает снижаться из-за недостатка времени на 
сгорание. Среднее индикаторное давление также имеет максимум, 
смещенный относительно максимума iη  в сторону больших частот 

вращения. Максимум ip  соответствует максимуму vη . 
В дизелях все перечисленные факторы влияют так же, как и в 

ДВС с принудительным воспламенением. Однако при изменении час-
тоты вращения ip  меняется менее интенсивно и имеет максимум при 
больших значениях n. 

 
9. ЭФФЕКТИВНЫЕ ПОКАЗАТЕЛИ РАБОТЫ ДВИГАТЕЛЯ 

 
9.1. Эффективная мощность и механические потери 

 
Некоторая часть индикаторной мощности, развиваемой в цилинд-

рах поршневой части ДВС и газовой турбине, расходуется в самом 
комбинированном двигателе и не может быть использована. Эта 

мощность называется мощностью механических потерь мN . К ней 

относят следующие виды мощности: 

- трN  - затрачиваемая на преодоление трения между движущими-

ся и неподвижными деталями двигателя; 

- дN  - расходуемая на преодоление трения между движущимися 

деталями двигателя и воздухом, газами или маслом; 

- аN  - расходуемая на приведение в действие агрегатов и уст-

ройств двигателя (топливного, масляного, водяного насосов, венти-
лятора, генератора, магнето, распределителя зажигания и т.п.); 

- х.нN  - расходуемая на очистку и заполнение цилиндров (насос-

ные потери); 
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- аN  - расходуемая на приведение в действие компрессора с ме-

ханическим приводом от коленчатого вала двигателя. 

Эффективной мощностью двигателя eN  называется мощность 
двигателя, отдаваемая потребителю. Она меньше индикаторной на 
величину механических потерь 

мie NNN −= ,     (9.1) 
где 

кх.надтрм NNNNNN ++++= .  (9.2) 
 
9.2. Среднее эффективное давление и механический КПД 
 
Для исключения влияния  частоты вращения вала на величины 

отдельных потерь в двигателе целесообразно использовать среднее 
давление трения мp , равное работе трения, отнесенной к 1 м3 ра-

бочего объема цилиндра hV . Тогда 

кх.надтрм pppppp ++++= ,   (9.3) 

мihee ppVLp −== ,    (9.4) 

где ep  – среднее эффективное давление; 

eL  – полезная работа двигателя. 
Среднее эффективное давление – это условное постоянное дав-

ление в цилиндрах двигателя, при котором работа, произведенная за 
один такт, равняется эффективной работе. 

Среднее эффективное давление связано с эффективной мощно-
стью 

( )niVN30p hee τ⋅= ,       (9.5) 

( )niVN30p hмм τ⋅= .       (9.6) 
Уменьшение мощности двигателя вследствие потерь в нем харак-

теризует механический КПД мη , равный отношению его эффектив-
ной мощности к индикаторной: 

i

м

i

м

i

e

i

e
м p

p1
N
N1

p
p

N
N

−=−===η .  (9.7) 

Значение механического КПД зависит от режима работы двигате-

ля. Например, при работе на холостом ходу 0м =η , т. е. вся инди-
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каторная мощность затрачивается на преодоление механических со-
противлений. Определить среднее давление трения и механический 
КПД можно по специальным эмпирическим методикам [3, с.184 - 185]. 

В табл. 9.1 приведены характерные значения среднего эффектив-
ного давления и механического КПД для различных двигателей при 
работе на номинальном режиме. 

 
9.3. Эффективный КПД и удельный эффективный  

расход топлива 
 
Эффективный КПД двигателя eη  равен отношению количества 

теплоты, превращенного в полезную работу, к затраченной теплоте: 
( ) мiтuee gHL ηη==η .     (9.8) 

Подставив (8.11) в (9.8), получим выражение для определения 
эффективного КПД двигателей жидкого топлива 

( )uvкмк1ie HpTMRp ηη=η µ .   (9.9) 
Подставив (8.12) в формулу (9.8), найдем зависимость для опре-

деления эффективного КПД газовых двигателей 
( )uvкмк1ie Hp4,22TMRp ηη=η µ .  (9.10) 

Величина эффективного КПД двигателя зависит от частоты вра-

щения коленчатого вала. Так, при холостых оборотах 0e =η . За-

тем с ростом оборотов значение eη  сначала возрастает в связи с 

ростом iη , а затем убывает вследствие уменьшения iη  и мη . 

ДВС различных типов имеют разное значение эффективного КПД 
на номинальном режиме: 

Таблица 9.1. Значения ep  и мη  для различных двигателей 
на номинальном режиме 
 

Тип двигателя 
ep , МПа мη  

Четырехтактные карбюраторные 0,6…1,0 0,70…0,85 
Газовые 0,5…0,6 0,75…0,80 
Четырехтактные дизели без наддува 0,6…0,8 0,75…0,80 
Четырехтактные дизели с наддувом 1,2…1,8 до 0,92 
Двухтактные дизели без наддува 0,4…0,6 0,7…0,8 
Двухтактные дизели с наддувом 0,8…1,3 до 0,92 
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- ДВС с принудительным воспламенением - 0,22…0,30; 
- дизели - 0,30…0,42; 
- газовые двигатели - 0,23…0,28. 

Удельный эффективный расход топлива eg  ( )ev  равен отно-
шению часового расхода топлива к эффективной мощности.  

Единица измерения удельного эффективного расхода топлива 
для двигателей жидкого топлива - г/(кВт.ч), для газовых двигателей - 
м3/(кВт.ч). 

Аналогично зависимостям (8.16) – (8.18) для удельного индика-
торного расхода топлива получим: 
- для двигателей жидкого топлива 

ke1

vk

kмi1

vk

eu
e TpMR

p3600
TpMR

p3600
H
3600g

µµ

η
=

η
η

=
η

= ; (9.11) 

- для газовых двигателей 

ke1

vk

kмi1

vk

eu
e TpMR

4,22p3600
TpMR

4,22p3600
H
3600v

µµ

⋅η
=

η
⋅η

=
η

= . (9.12) 

Из (9.11), (9.12) видно, что удельный эффективный расход топли-
ва зависит от эффективного КПД, зависящего от оборотов коленчато-
го вала двигателя; минимум eg  соответствует максимуму eη . 
Этот режим называют номинальным. 

В ДВС с принудительным воспламенением смеси на номинальном 
режиме eg  = 270…380 г/(кВт.ч), в дизелях eg  = 205…280 г/(кВт.ч). 

 
9.4. Показатели напряженности и предела форсирования  

двигателя 
 

9.4.1. Показатели напряженности 
 
Эффективные параметры двигателя зависят от режима его рабо-

ты. Поэтому для оценки напряженности двигателя необходимо точно 
определить режим его работы. 

Номинальной мощностью eN , кВт, называется мощность, гаран-

тированная изготовителем при заданных условиях работы (состав 
атмосферы, частота вращения вала съема мощности, длительность 
работы и т. п.). 
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Для оценки тепловой и динамической эффективности напряжен-
ности показатели напряженности и форсирования относят к основ-
ным размерам цилиндра. Это связано с тем, что размеры поршневой 
части определяют размеры и массу всего комбинированного двига-
теля. 

Литровой мощностью eлN , кВт/л, двигателя называют номи-
нальную мощность, отнесенную к 1 л рабочего объема поршневой 
части двигателя. 

Поршневой мощностью eпN , кВт/дм2, кВт/м2, двигателя называ-
ют номинальную мощность, отнесенную к 1 дм2 или 1 м2 суммарной 
площади поршней двигателя. 

Согласно определению 
( ) ( )τ== 30npiVNN eheeл .  (9.13) 

С учетом того, что мie pp η= , используя выражения (8.11) и 
(8.12), получаем 

мvi
k1

ku
eл TMR30

npHN ηηη
τ

=
µ

.   (9.14) 

Приняв 01 LM α=  и учитывая, что kkk RTp ρ= , 

µ= RRlL 00 , запишем 

n
l30

HN kмv
0

iu
eл ρηη

τα
η

= .   (9.15) 

Поршневая мощность 

τ
=

τ
=⎟⎟

⎠

⎞
⎜⎜
⎝

⎛ π
= mee

2

eeп
cp10

30
Snp

4
DiNN ,  (9.16) 

где S – ход поршня, дм; 

mc  – средняя скорость хода поршня, м/с. 
Из (9.16) следует, что поршневая мощность зависит от среднего 

эффективного давления, быстроходности, характеризующейся ско-
ростью поршня, и количества тактов в рабочем цикле двигателя. 

Формулу (9.16) аналогично выражению для eлN  можно преобра-
зовать к виду 
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nS
l30

HN kмv
0

iu
eп ρηη

τα
η

= .   (9.17) 

Значения удельных мощностей для различных двигателей приве-
дены в табл. 9.2. 

 
9.4.2. Способы форсирования двигателей по удельной мощности 

 
Одно из важнейших средств снижения массы и уменьшения габа-

ритных размеров двигателя - его форсирование по удельной мощно-
сти. Проанализировав (9.15) и (9.17) для определения удельной 
мощности, можно сделать вывод, что удельная мощность зависит: 
- от низшей теплоты сгорания стехиометрической смеси uH ; 
- числа тактов рабочего цикла двигателя τ ; 
- качества протекания рабочего процесса, характеризующегося от-
ношением индикаторного КПД к коэффициенту избытка воздуха 
( )αηi ; 

- механического КПД двигателя мη ; 
- быстроходности, оцениваемой частотой вращения n; 
- количества свежего заряда, находящегося в цилиндре к началу 
сжатия, характеризующегося произведением kvρη . 

Проанализировав данные факторы, можно указать следующие пу-
ти увеличения удельной мощности ДВС: 
- осуществление двухтактного цикла; 
- увеличение степени сжатия ε , обеспечивающее повышение iη ; 
- уменьшение коэффициента избытка воздуха α ; 
- повышение частоты вращения вала двигателя n; 

Таблица 9.2. Значения удельных мощностей для различных ДВС 
 
Тип двигателя 

eлN , кВт/л eпN , кВт/дм2 

Автотракторные карбюраторные 18,4…58,8 14,7…47,8 
Дизели:   
автотракторные четырехтактные 7,4…22 11…29,4 
автотракторные двухтактные 14,7…33 14,7…33,1 
судовые 1,5…7,4 11…33,1 
тепловозные 7,4…14,7 22…33,1 
стационарные 1,5…7,4 7,4…14,7 
газовые 3,7…16,2 5,9…18,4 
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- применение непосредственного впрыска (в ДВС с принудитель-
ным воспламенением увеличивает vη  и iη ); 
- использование газодинамических явлений во впускной и выпуск-
ной системах двигателя (увеличение vη , kρ , мη ); 
- увеличение давления наддува и применение промежуточного ох-
лаждения (увеличивает kvρη ). 
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