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ПРЕДИСЛОВИЕ

Внимание специалистов в области создания и ис
следования современных турбопоршневых дизелей привлекают 
проблемы научного обоснования их исходных термодинамических 
и конструктивных параметров на стадии разработки опытных об
разцов. Это объясняется тем, что оптимальные с точки зрения 
топливной экономичности исходные параметры номинального ре
жима могут не совпадать с параметрами, выбранными по мини
мальному среднеэксплуатационному удельному эффективному 
расходу топлива. Однако предварительный выбор исходных па
раметров имеет большое практическое значение, так как он пред
определяет конструкцию двигателя и систем газотурбинного 
наддува, а следовательно, уровень топливной экономичности 
в эксплуатации.

Кафедра двигателей внутреннего сгорания Х арьковского по
литехнического института им. В. И. Ленина по инициативе 
и под руководством д-ра техн. наук, проф. Н. М. Глаголева сов
местно с заводом имени Малышева с 1955 г. решает вопросы 
создания перспективных тепловозных и судовых дизелей с улуч
шенными технико-экономическими показателями.

Монография представляет собой обобщение теоретических 
и экспериментальных исследований автора и его сотрудников 
при создании семейства перспективных тепловозных 16ЧН 25/27 
и судовых 6ЧН26/34 дизелей и посвящена решению одной из 
важнейших проблем —  оптимизации и анализу рабочих процес
сов комбинированных дизелей на стадии их проектирования 
и доводки.

Первая глава в противовес классической термодинамике, ко
торая рассматривает в основном теорию тела постоянной массы, 
посвящена теории тела переменной массы. В монографии впер
вые рассмотрены во взаимной связи аналитическое выражение 
первого, второго принципов термодинамики и элементарный эк- 
сергетический баланс для процессов в открытых и взаимодейст
вующих термодинамических системах с переменной массой.
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Во второй главе исследуется комбинированный дизель как 
объект термодинамической оптимизации, т. е. рассмотрены воп
росы математического и физического моделирования циклов, схема 
оптимизации определяющих параметров цикла по среднеэксплуа
тационному удельному эффективному расходу топлива и новый, 
энергоэкономический метод анализа эффективности транспортных 
силовых установок, который с учетом поузловых потерь эксергии 
объединил в себе термодинамические и стоимостные категории.

В третьей главе решаются практические задачи повышения 
эффективности промышленных комбинированных дизелей типа 
16ЧН25/27 и 6ЧН26/34. Полученные результаты носят общий ха
рактер, поэтому в методическом плане они могут быть использо
ваны при создании других транспортных дизелей. В приложениях 
приведены алгоритмы математического моделирования и анализа 
цикла комбинированного дизеля на режимах его работы п о 
эксплуатационным характеристикам.

Практические задачи для промышленности решены в резуль
тате многолетнего сотрудничества автора с инженерами С. Л. Лев- 
ковичем, В. Н. Митиным, В. Я. Кравцовым, А. И. Губиным, 
Б. Л. Гоцкало, В. И. Морозом и др. Считаю приятным долгом 
выразить им сердечную благодарность за помощь в практической 
работе и при подготовке рукописи.

АВТОР



Глава I. ВОПРОСЫ ТЕОРИИ ТЕЛА 
ПЕРЕМЕННОЙ МАССЫ В ЭЛЕМЕНТАХ

КОМБИНИРОВАННЫХ ДИЗЕЛЕИ

1. Основы энергообмена открытых 
термодинамических систем 
комбинированных дизелей

«Часть Вселенной, которую мы выделили для исследо
вания, называется системой, а все остальное —  средой. То, что 
отделяет систему от среды, называется поверхностью раздела, 
или стенкой» [13]. «Первый шаг термодинамического анализа 
заключается в выделении из совокупности взаимодействующих 
тел конкретного физического объекта изучения. Объект изучения 
называется термодинамическим телом, а все, что лежит вне его 
границ,—  окружающей средой... Способ построения замкнутой 
поверхности, ограничивающей термодинамическое тело, вообще 
говоря, совершенно произволен и поэтому должен определяться 
только задачей исследования, а также удобством и простотой 
предстоящих рассуждений и выкладок» [12].

Рассмотрим элементарные процессы, происходящие в цилиндре 
двигателя и смежных с ним системах, с учетом сказанного. На 
рис. 1 показаны такие системы.

Пусть мы хотим средствами термодинамики отдельно описать 
процессы во впускном коллекторе / ,  в цилиндре двигателя 2 
и в выпускном коллекторе 3. Для этого автономные, но взаимо
действующие системы разделим на предшествующую, данную 
и последующую. Для рабочего тела в цилиндре двигателя рабо
чее тело во впускном . коллекторе является предшествующей 
термодинамической системой, в выпускном —  последующей. Для 
рабочего тела в цилиндре двигателя рабочие тела в коллекторах 
являются смежными или внешними системами.

Объем рабочего тела в каждой из систем У$, V, Ув в основ
ном определяется геометрическим объемом соответствующего узла 
комбинированного дизеля, изменение объема —  конструкцией рас
сматриваемого узла. Контрольная поверхность рабочего тела 
в узлах комбинированного дизеля является контролируемой и уп
равляемой [32]. Давления р 3, р , рв, температуры Т3, Т, Тв, их 
изменения кр3, йр, йрв и йТ3, йТ, йТв в рассматриваемых систе
мах различны и определяются совокупностью массообменных и энер
гетических взаимодействий каждой из систем.
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Изменение количества рабочего тела в каждой из систем —  
впускном коллекторе, цилиндре двигателя, выпускном коллоктю^е— 
за время йх соответственно

м ,  +  т ш= * м г +  ъ ь 1 хл —  ъмА м  +  й м  =  м  +  ж , +

- ] - — 8Л1 в", Л4в Ч-  с1Мв =  Л1В 8ЛГВ —  8Л1т , ( 1)

где М в, М , М в —  основная масса каждой из систем; й М 3, АМ, 
йМв —  полное изменение количества рабочего тела в каждой из 
систем; Ш хл, Ш $ , Ш в, ЬМт —  элементарное количество
рабочего тела в переходе.

Из уравнений (1) видно, что полное изменение количества 
рабочего тела в элементе комбинированного дизеля равно сумме 
элементарных количеств присоединяемых и отделяемых масс. О с
новное тело в системе принимается термодинамически однородным 
[7]. Предполагается также, что отделяемый элемент обладает 
всеми свойствами основного тела, от которого он отделяется. При
соединяемый элемент до слияния отличается от данного рабочего 
тела настолько, насколько рабочее тело предшествующей термо
динамической системы отличается от данной термодинамической 
системы. После слияния с  основной массой присоединяемый эле
мент ничем не отличается от основной массы. В соответствии 
с законом сохранения массы отделяемый элемент предшествующей 
термодинамической системы является одновременно присоединяемым 
элементом данной системы, а отделяемый элемент данной системы —  
присоединяемым элементом последующей системы.

Изменение количества рабочего тела при математическом моде
лировании процессов определяем в зависимости от перепада 
давления между системами и проходных сечений органов газо
распределения и имеет контролируемый и- управляемый харак
тер [32].

С учетом изменения количества рабочего тела запишем соотно
шения для изменения внутренней энергии рабочего тела в смеж
ных, но автономных системах:

— й (М 3иг) =  М 3(1и3.+  и3йМ 3 =  М ^ и ,  +  и3ЬМхл —  и8ЬМ5;
йИ =  й (М и ) =  Мйи  +  ийМ  =  Мйи  +  иЬМ$ +  иЬМх —  иЬМ в; 

с =  й (М вив) =  Мв&и.в +  иъйМ ъ =  М вс?ыв +  мвШ в —  ивЬМт.
Полное изменение внутренней энергии для тела переменной 

массы (изменение функции состояния) складывается из изменения 
внутренней энергии основной массы, дополняемого внутренней 
энергией в переходе присоединяемого элемента и уменьшаемого 
внутренней энергией в переходе отделяемого элемента. Следует 
обратить внимание на различия удельной внутренней энергии
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элементарной массы в переходе до и после контрольной поверх
ности.

Пусть Ш вых покидает данную термодинамическую систему, 
т. е. является отделяемым термодинамическим элементом. При 
этом величина Ш ВЬ1Х унесет свою внутреннюю энергию иЬМи** 
и над ней совершится работа выталкивания рЪУвЫх. Суммарный 
эффект данного энергетического воздействия определится как 
{2 0 ]  ы Ш вых +  р 8 ] / вых =  иЬМвых +  8 3 1 4 Т 8 Л /ВЫХ =  8А1ВЫХТ  (тсут  +

8 3 1 4 )  =  ЪМвыхГНСртТ —  Ш в ы х »  =  8 /вы х.
С учетом воздействия и изменения количества рабочего 

тела запишем соотношения для изменения энтальпии рабочего 
тела в смежных, но автономных системах:

<НБ =  й (М б13) =  М 4 1 3 +  13йМ 3 =  М $1$ +  ! , Щ И —  15Ш ,;
(Н =  с? (АН) =  М(Н +  ШМ =  М(Н +  »8 М 5 +  »8 М х —  1‘8 М В;

сНв =  й (М ВЦ  =  М В(ИВ +  1вйМ в =  МвсИв +  1ВЬМВ—  1вЪМт.
Полное изменение энтальпии для тела переменной массы (изме

нение функции состояния) складывается из изменения энтальпии 
основной массы, дополняемое энтальпией в переходе присоеди
няемого элемента и уменьшаемое энтальпией в переходе отделяе
мого элемента. Здесь следует обратить внимание на различия 
удельной энтальпии для элементарной массы в переходе до и после 
контрольной поверхности.

В связи с наличием термодинамической неоднородности на 
поверхностях, разделяющих системы, можно, например, записать 
[20 ] 8ф5 =  Ш ,(1  —  15); Ъ(̂ В =  ЪМВ(1В— I). где 8<25, 8(?в — элемен
тарное количество теплоты, которое необходимо затратить (под
вести к присоединяемым элементам), чтобы ликвидировать различия 
присоединяемого элемента и основной массы по удельной энталь
пии.

Итак, расширенная система комбинированного дизеля —  впуск
ной коллектор, цилиндр, выпускной коллектор— не является 
равновесной во всей своей массе. На контрольных поверхностях 
фиксируется термодинамическое различие систем. Процесс перехода 
элементарной массы 8УИ из одной системы в другую  является 
естественным [2 ] и необратимым.



2. Аналитическое выражение первого  
принципа термодинамики для открытой 
термодинамической системы

На рис. 2 показаны две термодинамические системы: 1 —  
термодинамическая система, заключенная в геометрическом объеме 
цилиндра У\ 2 —  термодинамическая система, мысленно выделенная 
в пространстве, которое занимает один моль рабочего тела V. 
Система 1 является открытой термодинамической системой; она 
обменивается веществом со смежными системами. Система 2 
постоянно содержит в себе один моль рабочего тела —  она является 
закрытой термодинамической системой. Если открытая термоди
намическая система обменивается энергией со смежными системами 
«путем совершения работы, посредством получения или отдачи 
теплоты и с помощью переноса массы» [7], то «закрытые системы 
обмениваются энергией в виде тепла или работы» [17, 30]:

йи =  Ьд —  Ы =  89 —  рйо. (2 )
Система в объеме V находится внутри мысленной оболочки. 

Передача энергии происходит через оболочку только в форме

У$,Рз'
Мз.Ъ

у  (ГМт 

'<ГМ^Т,.М,

рУ.и г.м,о

<гм, I

, ар,а\/ е п у м
аи _ 4 3 _  ^

 п шШ1

1 “
(ГО мВ

~ Т З ~
| рМ

Рис. 1. Элементарные процессы в цилиндре двигателя и смежных системах. 

Рис. 2. Термодинамические системы в объеме Р и о .

теплоты или работы —  единственна возможных формах передачи 
энергии от одного тела к другому [24]. Бесконечно малое «коли
чество теплоты» 89 и бесконечно малое «количество работы» Ы 
являются мерами энергии, переданной в указанных формах [24].
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«Теплота, как и работа, является только формой передачи 
энергии. Как только энергия передана системе, в форме ли тепла 
или в форме работы, ее уже нельзя отличить от энергии, которая 
могла бы быть передана иным путем» [34].

«Теплота, подобно работе, представляет собой энергию в пере
ходе» [33].

Мы сочли необходимым привести определения специалистов, 
так как по этому вопросу до сих пор имеет место дискуссия [22 ].

С учетом изложенного уравнение (2) можно записать следующим 
образом (для идеального газа):

с1Т =  8̂ /тСо —  (к —  1) ТйоЬ\ йр =  83148^/о т с 0 —  к р М у .  (3)

Дальнейшие преобразования выражения (3) позволяют получить

Ли =  8314Ьд/ртСр —  пс1р1кр\ йТ  =  Ц1тср +  (к —  1) Тйр!кр. (4)

При дальнейших преобразованиях уравнения (4) получаем

сН =  +  ь'ёр. (5)

Формулы (2)— (5) выражают основные формы закона сохранения 
энергии —  первого принципа термодинамики для закрытой термо
динамической системы.

Описанную «удельную» или единичную термодинамическую 
систему можно условно считать частью общей термодинамической 
системы. Но тогда они должны быть взаимосвязаны. Покажем 
способ перехода от такой закрытой единичной системы к открытой 
общей.

В общем случае в цилиндре двигателя на протяжении времени 
йх идут химические реакции и выделяется химическая теплота 
топлива о (Д. Элементарное ее количество, отнесенное к одному молю 
рабочего тела,

Ц х =  Ъ<ЫМ. (6)

При горении происходят химические реакции и появляются 
новые молекулы рабочего тела ЬМХ, которые нагреваются до данной 
температуры, например от О К (1а).

Процесс преобразования теплоты топлива в работу сопровож
дается «потерей» теплоты:

а) на подогрев элементарной массы в переходе 8ЛД при на
полнении

Ш 5 ( ;  — : 3) Ш ;  (7 )

б) на подогрев вновь образовавшихся в ходе горения молекул 
рабочего тела

Ьдт =  ЬМХ (I —  1а)!М ; (8)
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в) на подогрев элементарной массы в переходе 8/Ив при выпуске
Ьдв =  Ш в (I в —  1)1 М ; (9)

г) на теплообмен между рабочим телом и стенками цилиндра
ЪЧ„ =  Ъ(ММ. ( 10)

На изменение параметров рабочего тела в объеме останется 
меньшее количество теплоты:

Ьс) =  одх Ьдт —  Ьд3 —  8^в Ьдш,
т. е.

Цх —  Ц т —  8^5 —  8̂ в —  — Ш —  ьАр,
или

Ар =  8314 {Ьдх —  Ьдт —  Ьд3 —  Ьде —  Ъдш)&тс„ —  крАю!ю. (11)
Из формулы (11) видно, что наличие дополнительных «потерь» 

теплоты ( 8<7ш> Ьд3, 8дв, Ьдш) для данного закона сгорания (Ьдх) 
приводит к замедлению роста давления газов в цилиндре и, сле
довательно, к уменьшению работы и к. п. д.

Подставив (6— 10) в (5;, получим
8<2* —  ЬМХ —  ЬМ3 (г —  13) -  ЬМВ ( 1В —  0  —  8<г„ =

=  МсИ —  УАр,
или

8 О* +  ЪМ313 —  87Ив1в —  8<2Ш — МсИ +  ШМ —  УАр-,
ЪС}х + Ы 3 —  Ыв —  Ь(}а, =  А1 —  УАр. (12)

Уравнение (12) раскрывает закон сохранения энергии, или 
первый принцип термодинамики для тела переменной массы 
в цилиндре двигателя внутреннего сгорания.

Если 8<2*, 812а, для общей термодинамической системы являются 
энергией в переходе, то 8/ 5, 8/ в —*• элементарные энтальпии в пе
реходе —  по смыслу также представляют собой энергию в пере
ходе. Между 8<2*, 8(2», 8/ „  8/ „ ,  несомненно, имеются различия. 
Так, Ы3, Ы В—  энергия в переходе элементарных масс 8М 8, ЪМВ, 
а Щ х, 8<2Ш—  эффект энергетического воздействия внешней среды 
на основную массу рабочего тела М . Однако между 8(3*, 8<2Ш,
Ы3 и 8/ в имеется общее —  сумма элементарных энергий в пере
ходе. Поэтому можно считать, что 8Э =  Щх +  8 /5 —  8/ в —  Щ т, т. е.

ЬЭ =  А1 —  УАр. (13)
После преобразований из уравнения (13) последовательно 

получим (для идеального газа)
АТ =  ЬЭ/Мтср —  ТАМ1М +  (к —  1) ТАр1кр\ АУ =  Ш\ЪЪ1ртср —

—  УАр1кр. (14)
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Дальнейшие преобразования формулы (14) дают
4р — 8 3 148Э/Уте к —  кр4У!У\ 4Т  — ЬЭ/Мтсу —  Т4М/М  —  (к —

—  1) тау/у.

Из уравнения (15) получаем
(15)

8Э =  4 (М и) +  р4У\

Щх +  8/ .  —  8/в  —  Щи =  Л /  +  рйУ . (16)
Итак, рассмотрены основные формы первого принципа термодина
мики для тела переменной массы в цилиндре двигателя- внутрен
него сгорания. >

В заключение необходимо принять во внимание следующее. Для 
дальнейших преобразований добавим и вычтем в уравнении (16) 
ШМ: (Ш  =  (8(1* +  8 /5 —  8/ в —  8<2Ш —  ММ) —  р4У  +  ММ , или 41/—
— М Ц  —  р4У  +  ММ.

Примем во внимание то, что Ъд — Т4з, т. е. 4И =  М Т 4 з—
—  р4У  +  ММ . Учтем также следующее:

5  =» Мз\ 48  =  М 4з +  з4М- Т48  =  М Т4з  +  Тз4М,

где =  I —  Тз —  химический или термодинамический потенциал.
Уравнения первого принципа термодинамики для тела пере

менной массы в форме (17), (18) приведены в работах [7, 32]. Эти 
выражения, кроме работы газов, в основном фиксируют явления, 
происходящие внутри контрольной поверхности (4С/, 4 8 , 4М , Т, 
§ ). Формулы (12), (16) отображают явления, которые имеют место 
внутри контрольной поверхности (41, 411, У, р) и на самой по
верхности (8^*, Ы$, 8/ в, Щ т).

Соотношения единичной и обшей термодинамических систем 
рассмотрены для идеального рабочего тела переменной массы. При 
этом исследовалось только влияние переменного количества рабо
чего тела. Действительные явления, происходящие в цилиндре 
двигателя, гораздо сложнее. Рассмотрим основные формы первого 
принципа термодинамики с учетом изменения количества и качества 
рабочего тела.

т. е.
41/ =  Т48 —  р4У  +  (I —  Тз) 4М ; 

41/ =  Т48  —  р4У  +  §4М ,
(17)
(18)



3. Ф ормы первого принципа термодинамики  
для рабочего тела переменного количества 
и качества

Как нами показано ранее,
ЬЭ =  й1 —  Уйр, (19)

где
?Э =  +  8/„ —  Ы в —

Для реального рабочего тела

сИ — й (М т сртТ ) =  йМтсртТ  +  М й [а  +  8 3 1 4 +  у  Т +

+  МтСрщйТ — йМтсртТ +  М  йа-\- Тй Т  +  МтсрйТ  =

=  йМтсртТ +  М й  (тсрт)т Т  +  М т срйТ. (20)
В уравнении (20) величина ШМ учитывает изменение энталь

пии рабочего тела М , происходящее вследствие изменения коли
чества рабочего тела, второй член, М й (т срт)тТ, —  изменение 
энтальпии вследствие изменения качества рабочего тела или 
его состава, третий, М т срй Т , —  изменение энтальпии рабочего 
тела вследствие изменения его температуры.

Чтобы лучше понять влияние состава рабочего тела на его 
параметры, перейдем от открытой, общей термодинамической 
системы к закрытой, единичной. Уравнения (19), (20) позволяют 
записать

о(^х —  ЬМХ (̂  —  1а) —  (I —  / 5) —  ЬМЪ (1в —  0
—  М й  (тсрт)тТ =  МтсрйТ —  Уйр

или, после деления на М ,

Ч  —  Ч  —  Ч  —  Ч  —  ъЯт— Тй (тср!П) т =  тсрйТ  —  хм1р, (21)
где й (тсрт)т —  изменение количества теплоты при Т =  сопз!, до
полнительно затрачиваемое на каждый градус температуры в связи 
с изменением состава рабочего тела; Цс =  Тй (тсрт)т— дополни
тельное элементарное колвчеЮтвоггеплоты, которое необходимо 
подводить к единичной термодинамической системе в связи с из
менением состава рабочего тела.

Для реального рабочего тела на изменение параметров системы 
химической теплоты топлива остается еще меньше:

Ъд =  1дх _  Ьдт —  Ьд$ —  Ч  —  4  —  4 .

т. е.
йр =  8314 (Ьдх —  Ьдт —  Ч  —  Ьдв —  Ьдш —  Ъдс)Ь т со —  крйоЬ.
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Легко убедиться,, что
йр =  831 Ш *!У т с у —  крйУ!У, (22)

где 8Э* =  8Э —  МЛ (тсрт)ТТ  +  йМ  ( |  т) Т.

Возможно и другое решение. Пусть рабочее тело М  состоит 
из воздуха М а и продуктов сгорания М 7. Обозначим объемные 
доли воздуха и продуктов сгорания гл =  М лШ\ гл =  М л1М. Т ог
да получим

<11 — (На +  <111 =  М  (ГаГПСра +  Г^ГПСр )̂ <1Т +

+  ШМатсрта +  Ш^тСрт-,) Т. (23)

Подставив (23) в (19), после преобразований имеем

йр =  ^ - ( -^ 1 1  Ь Э - У - М̂ Срт^ ^ " “> 1  +  ^ г Ш ~  а И . (24)V \ртср М атсрг1 +  М^тс^ М )

В случае математического моделирования процессов в цилиндре 
двигателя уравнения (22), (24) равноценны. При их выводе ника
ких упрощающих допущений не сделано. Оба уравнения учиты
вают не только изменение количества рабочего тела, но и изменение 
его качества.

4. Политропные процессы в закрытых 
и открытых термодинамических системах 
и возможность их описания в конечном виде

Исследователями [16, 20] предпринимались попытки 
найти обобщенные выражения для действительных процессов из
менения состояния рабочего тела путем ввода в рассмотрение 
уравнения политропы:

<1р — —  т рйок, (25)

где т —  показатель политропы, являющийся в рассматриваемом 
процессе постоянной величиной, который может иметь любые 
значения —  положительные (от 0 до +  оо) и отрицательные (от 0 
до —  оо).

Примем в качестве исходного уравнение состояния:

йр1р +  4п/у =  <1Т/Т. (26)

Разделим уравнение (26) почленно на и, обозначив отно
шение удельных элементарных работ [2 0 ]

т — —  ойр! р & , (27)
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получим зависимость между Т и п :
йТ !Т  = — (пг— 1)с?у/у. (28)

Разделив же уравнение (26) почленно на йр1р, с учетом (27) 
имеем

йТ!Т  =  (т —  1 )йр!т р. (29)
Уравнения (25), (28), (29) дают для закрытой термодинами

ческой системы одного моля известную политропную зависимость 
между параметрами р, п; Т, о; р, Т.

Для общей, но закрытой системы после аналогичных преобра
зований
йр!р  =  _  тйУ1У\ аТ/Т =  —  ( т  — 1) йУ1У\ йТ !Т  =  ( т  —  1) йр!тр.

Для общей открытой термодинамической системы уравнение 
состояния таково:

йр!р  +  йУ1У =  аМ/М +  аТ1Т. (30)
Разделив уравнение (30) почленно на йУ!У  и обозначив [16] 

п' — —  Уйр/рйУ, (31)

а также ам =  —  УйМ/МйУ , имеем

аТ/Т =  ( - п ' +  1 +  ам)с1У/У =  - [ ( п ' - а м) - 1 ] с 1 У / У =  .

=  _ ( „ „ _ \)йУ1У. (32)

Разделив же уравнение (30) на йр!р, можно получить

йТ!Т  =  (га— 1 )йр1пр, (33)
в случае

га =  га7(ам +  1). (34)

Если система одного моля является частью общей открытой 
системы, гаг =  га.

Из уравнений (32), (34) видно, что в открытой системе [16] 
п' ф п 0 ф  га, т. е. т =  га =  п'1(ам +  1) =  (га„ +  ам)/(<хм +  1).

Раскроем структуру каждого показателя политропы. Можно 
записать

8<7 =  йи +  рбю =  ьйр!{к —  1) +  крЛо](к —  1). (35)

Разделив уравнение (35) почленно на р& / {к— 1), получим
т =  к —  а ,, где =  8314Ьд/тс^рйю. Отсюда находим известное 
соотношение 8̂  =  {к —  гаг) рсЫ(к —  1).

Для общей открытой системы можно также записать

8Э* =  Уйр1{к —  1) +  крс1У!{к —  1). (36)



После почленного деления (36) на рйУ !(к— 1), где п' — к —  аэ, 
аэ =  83\4ЬЭ*/т.Сурс1У. Отсюда также можно получить соотношение 
?Э* =  (к —  п') рйУ!{к  —  1). Кроме того, п' — к —  аэ; п0 =  к —
—  “ э —  ам< п =  (А —  аэУ (ам +  О-

Рассмотрим процессы газообмена между цилиндром и смежными 
системами при условии =  0. Пусть из цилиндра выходит 
идеальный газ. В этом случае

аэ =  ЪЭ(к—  1 )1рйУ =  —  ЪМьтсрТ (к —  1 )1рйУ =  — кам.

Тогда соответственно

п' =  к —  аэ =  к (ам +  1); П0 =  к —  аэ —  ам =  к +  кам —  а^;

п =  (к ~  аэУ (ам +  0  =  (к +  кам У Ы  +  0  =  к-

При * истечении идеального газа из цилиндра и отсутствии 
теплообмена со стенками в общей системе адиабатная зависимость 
наблюдается только между давлением и температурой. Так как 
в этом случае пг =  п =  к, то в системе одного моля адиабатной 
зависимостью связаны одновременно Т, р,  V.

Для осуществления одновременной адиабатной зависимости меж
д у  Т, р, V  необходимо, чтобы аэ =  ам =  0. Однако это условие 
можно выполнить только в закрытой общей системе.

При наполнении

а, — Ц ( к —  1 )1рйь =  ЬМ8тср (Т  —  Т3) (к —  1 )1Мрйю\ а э =  ?Э (к —  
—  \)1рйУ =  ЬМ3пгсрТ3 (к —  1 )/рйУ ~  — камТ^1Т,

т. е. в системе одного моля при наполнении можно надеяться на 
адиабатную зависимость мекду Т, р, V,  в открытой системе —  
только между Т и р  при условии, что Т  =  Т 5.

Интерес, проявляемый к политропным зависимостям, объясня
ется возможностью проинтегрировать в конечном виде дифферен
циальные уравнения, описывающие термодинамические процессы 
при их математическом моделировании.

На рис. 3 показано изменение составляющих показателей 
политроп к, аэ, ам в зависимости от угла поворота коленчатого 
вала при математическом моделировании одного из номинальных 
режимов двигателя 16ЧН24/27 (Д70), на рис. 4, 5 —  изменение 
при этом показателей политроп п' , п0, п.

Данный пример убеждает нас в том, что в цикле поршневого 
двигателя п ' , по, п различны и переменны по величине. Так как 
условием интегрирования уравнений (31), (32), (33) являются 
п' =  сопз!, п0 — сопз!, п — сопз!, то политропную зависимость 
между р а V, Т и V, р и Т  в конечном виде получить нельзя.
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В связи с изложенным при математическом моделировании 
цикла в цилиндре двигателя для решения дифференциальных 
уравнений, описывающих процессы, использованы методы числен
ного интегрирования.

2.5
5 *0
<  1.5 

1.0 
0.5 
О

11 1
1 4] !з— 1л— I2\ !

V /
, 4

и 1

Рис. 3. Изменение составляющих показателей политроп
(/ — к; 2 — ам; 3 — аэ).

Рис. 4. Изменение показателей политроп на участке горения — выпуска
— к\ 2 — л0: 3 — п; 4 — л')

5. Аналитическое выражение второго  
принципа термодинамики для тела 
переменной массы

По определению, истинной теплоемкостью тела назы
вается отношение элементарного количества теплоты 8<2 , сообщен
ного телу в элементарном термодинамическом процессе, к соот
ветствующему изменению температуры тела:

С  =  ЬОШТ. (37)
При этом

С =  Ос =  Ус' =  Мпгс, (38)
где С, с, с', тс —  соответственно теплоемкость, удельная весовая 
теплоемкость, удельная объемная теплоемкость, удельная мольная 
теплоемкость; О, V, М — соответственно количество рабочего тела 
в кг, м3 и молях (т —  вес одного моля).

16



Из уравнений (37), (38)
тс =  С /М  =  Щ 1М4Т  =  8 ^ 7 ,  (39)

(8<7 —  теплота, подведенная в элементарном процессе к одному 
молю).

Теплоемкость (39) зависит от характера процесса, при котором 
сообщается теплота:

тср — Ц Р/4ТР; тс0 — 8ргД/70, (40)
где тср, тср —  соответственно истинная мольная теплоемкость, 
полученная при подводе теплоты к рабочему телу (р  =  сопз!, у =  
=  сопз!); 8<]р, 8р0—  соответственно 
элементарное количество теплоты, 
сообщенное рабочему телу при 
р — сопз! и V — сопз!; 4Т Р, йТ„ —  
соответственно изменение темпера
туры рабочего тела при подводе 
количества теплоты орр и 8ри.

Заменим любой действительный 
элементарный процесс подвода 
теплоты суммой элементарных про
цессов при р — сопз! и У =С0П5{:
8<7 =  8<7р +  8р0. Примем во внима^ 
ние, что

ру =  83147;
4р!р  +  йу/у =  йТ/Т. (41)

Уравнения (40), (41) позволяют 
записать

Ц р =  тСрйТр =  тСрТ4иЬ; 8р0 =  тс„4Т0 =  тсвТ4р1р, 

т. е. для любого процесса в системе одного моля

8р =  тСрТйиЬ +  тс0Т4р/р. (42)

Далее возможны два пути преобразований. Первый путь —
замена в уравнении (42) относительного изменения давления его 
выражением по характеристическому уравнению:

8*7 =  т с р7(/у/у +  тс0Т (г /7 /7  —  г/у/у) =  тсвйТ  +  рйо.

Второй путь —  деление левой и правой частей уравнения (42) 
на температуру рабочего тела 7 :

8р/7 =  тсв {4р/р +  М у/у) =  тс0 [4Т!Т  +  (к —  1) с?у/у] =

=  тср [г /7 /7  —  {к —  1 )4р/'кр] =  йзя. 143)



Первый путь приводит к аналитическому выражению первого 
принципа термодинамики для системы одного моля, второй —  
к аналитическому выражению второго принципа термодинамики 
для той же системы.

Уравнение (43) получено при важных для понимания даль
нейшего условиях: 1) не учитывалась природа теплоты 2) не 
сделано никаких предположений о свойствах рабочего тела, т. е. 
уравнение (43) одинаково пригодно для идеального и реального 
рабочих тел; 3) соотношения, выделенные в уравнении (43) скоб
ками, при 8^ =  0 представляют собой аналитическое выражение 
адиабатического процесса в системе одного моля, поэтому изме
нение энтропии в системе одного моля может произойти только 
при 8<7 ф  0. Чтобы подчеркнуть это, выражению для изменения 
энтропии придан индекс <7, где <кч —  изменение энтропии в термо
динамической системе одного моля вследствие подвода теплоты.

Для рабочего тела в цилиндре двигателя
азч =  Ьд/Т =  (Ьдх -  Ьдт -  Ьдг -  Ьдв -  Ьдш -  Ьдс)/Т.

Система одного моля является частью общей, открытой систе
мы. Для идеального рабочего тела можно получить

&<7 =  (§Э —  йМтсрТ )Ш ,

тогда
А ,  =  Ьд/Т =  (8Э —  йМтСрТ)! М  Т. (44)

Соотношению (44) придадим вид ЬЭ/МТ =  й5д +  тсрйМ/М. 
Чтобы выяснить смысл дополнительного члена тСрйМ/М и отно
шения ЬЭ/МТ, рассмотрим процесс Гей-Люссака (рис. 6 ).

с

п - \
• •• ; ’ . « .'

а

Рис. 6. Схема процесса Гей-Люссака.

Пусть в адиабатной (теплонепроницаемой) оболочке АВСЕРВ А  
имеется два объема —  V\ и Уц. В объеме У\ заключено рабочее 
тело с исходными параметрами р\, Т\, V ), М\. В объеме Уц ра
бочего тела нет. Приподнимем стенку СЭ. Рабочее тело при этом
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через щель расширится до состояния р 2, Т х, У2 = У \ + У п ,  М ь 
Так как общий объем У2 =  У\ +  Vи не изменился, внешняя работа 
в течение процесса Гей-Люссака не совершается. К газу не посту
пает и внешняя теплота. В соответствии с  первым принципом 
термодинамики внутренняя энергия системы в начальном и конеч
ном состояниях должна быть одинаковой. Одинаковой останется 
и температура. Так было доказано, что внутренняя энергия 
идеального газа не зависит от его объема и определяется только 
температурой [32].

На рис. 6 , б дается схематизация процесса. На первом этапе 
газ, вытекая через щель, расширяется от объема У\ до объема 
У2 квазистатически по адиабате. Его температура понижается от 
Т х до Т2: Т2 — Т\{У\1У2)к~ х. На втором этапе всему газу М\ 
при постоянном объеме, равном У2, должно быть сообщено коли
чество теплоты, необходимое для восстановления его температуры 
от Т2 до Т\. При этом элементарное количество теплоты =  
=  М хтСуйТ, а изменение энтропии всего количества рабочего 
тела за весь процесс

2 2 2 
Д 5 =  ^  Ь д /Т  =  ^  Ъ С }/М Т  =  \ М \ Г п .С у й Т 1М \ Т  =

1 I 1
Г,

=  тсу I йТ1Т =  пгсу 1п ( Т у1Т2) =  83141п ( У21У{). (45)

При адиабатном расширении газа в пустоту происходит при
рост энтропии, который рассмотренная схематизация не объясня
ет, так как адиабатная оболочка исключает подвод теплоты Д<3.

Результат (45) можно получить непосредственно из уравнения 
й5 — {<Ш +  рйУ)1М Т, если принять во внимание, что в конечном 
счете в соответствии с опытом II — сопз!, а сШ =  0 : 

у , V̂
д5 =  1 р й У 1 М Т =  8314 $ 4У/У =  8 3 1 4 ^ ^ 2 /1 /0 .  

у, у,
Таким образом, прирост энтропии в закрытой системе в про

цессе Гей-Люссака происходит за счет нереализованной и безвоз
вратно потерянной работы расширения газов, которая в конечном 
счете превратилась в теплоту и нагрела рабочее тело настолько, 
чтобы обеспечить условие Т  =  сопзЕ Процесс адиабатного расши
рения идеального газа в пустоту является примером необратимого 
процесса.

Чтобы перейти к открытой системе, необходимо рессмотреть 
процессы только в исходном объеме Ух, из которого происходит 
истечение газа. Для этой термодинамической системы с1& =  (<1Ь' +  
+  рйУ )!М Т . Так как в новой системе при истечении У — Ух =

19



=  сопз!, то йУ =  0. Тогда йз =  й Ш М Т  — тСуй(М Т)/МТ  или 
после интегрирования

Дх =  тСу $ й (М Т )/М Т  — тсу \п(М 2Т2Ш .Т ) .

Однако при этом М 21М\ =  У\/У2\ Т21Т\ =  {У\/У2)к~ х, т. е.
Д5 =  тСу 1п [У , (1/’1/У 2)*—'/У 2] =  тср 1п (М 2Ш ,) .  (46)

Результат (46) можно получить непосредственно:
2 2 2
| ЬЭ/МТ =  I  —  Ж втсрТ/МТ =  {  йМтсрТ/МТ =  пгср 1п (М 2/М,).
1 1 1

Следовательно, в общем случае для открытой системы
ЬЭ/М Т  =  йзч +  т сйМ /М  — йзд +  йзм — йз. (47)

Последнее равенство раскрывает структуру элементарной эн
тропии в открытой термодинамической системе: йз является сум
марным эффектом обмена энергиями между системами путем 
теплообмена йзч и массообмена йзм. В общем случае уравнение 
(47) —  айалитическое выражение второго принципа термодинамики 
для тела переменной массы.

Из уравнения йр — 831АЬЭ/Утсу —  крйУ/У после преобразова
ний имеем

йз =  ЬЭ/МТ — т су (йр/р +  М У/У). (48)

Из уравнения йТ — ЬЭ/МтСу —  Т(1М1М —  (к —  1) ТйУ/У также 
можно получить

йз =  ЬЭ/М Т =  тСу [йТ/Т + { к —  1) йУ/У] +  тСуйМ/М, (49)

или [16] (1з —■ т суй {М Т )/М Т  +  83 Ш У/У. И, наконец, из урав
нения

йТ  =  ЬЭ/МпгСр —  ТаМ1М +  (к —  1) Тйр1кр

можно получить
йз =  ЬЭ/МТ =  тср [йТ/Т ~ ( к —  1) йр/кр] +  тСрйМ/М, (50)

или [16] йз — тсрй (М Т )/ М Т  —  8314йр/р.
В конечном виде записываем

Д5 =  тСр 1п (Т 2/Тх) —  83141п (р2/р\) +  тср 1п (М 2/Мх),

т. е. удельная энтропия газа в открытой термодинамической 
системе возрастает с повышением температуры, убывает с воз
растанием давления и возрастает с увеличением количества рабо
чего тела.
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Для закрытой общей системы
ЪС1 =  (Ш +  рйУ\ 5(3 =  М Тйз. (51)

Для открытой термодинамической системы
8Э =  йУ  +  рйУ\ Ъ Э ^ М Ш .  (52)

В открытой термодинамической системе роль приведенной 
теплоты играет приведенная энергия в переходе:

йз =  ЬЭ/МТ. (53)
В заключение отметим, что формулы (48), (49), (50) показывают 

условие одновременной адиабатной зависимости между р, Т, У 
в общей системе: такая система должна быть закрытой и без 
теплообмена.

В уравнениях (51)— (53) видна единая форма выражения из
менения энтропии через энергию в переходе для закрытой и от
крытой систем. Но этими уравнениями подчеркивается также 
существенное отличие процессов, протекающих в закрытой и от
крытой термодинамических системах.

6. Элементарный эксергетический баланс 
для процесса в открытой 
термодинамической системе

В качестве открытой термодинамической системы примем 
рабочее тело в цилиндре двигателя. В общем случае за время йх 
в цилиндр заходит элементарное количество рабочего тела 8УИ5 
и вносит энергию в переходе —  элементарную энтальпию 8 /5 =  
=  оЛ45(5. За то же время из цилиндра выходит Ш в и уносит 
энергию 8/ в =  8М ъ1. Через неплотности может происходить утечка 
рабочего тела 8Л4У с выносом элементарной энтальпии 8/ у =  ЬМУ1. 
При горении топлива выделяется элементарное количество теплоты 
8<3, и появляются новые молекулы вещества 8Л4*. Происходит 
также теплообмен между рабочим телом и стенками 8(3Ш.

Уравнение первого принципа термодинамики при этом имеет
вид

8Э =  сШ +  рйУ, (54)
где

8Э =  8(3, +  5 /, —  8/ „  —  8/ у —  Ь(}т. (55)

В элементарном процессе часть работы газов затрачивается 
на преодоление сопротивления окружающей среды, имеющей 
давление ро. Поэтому полезная работа в элементарном процессе

Ы у =  рйУ  —  р айУ. (56)

21



Уравнения (54), (56) позволяют записать
Ы у =  8Э —  (41/ +  р 04У ). (57)

В связи с тем что 2Э =  М Тйз
О =  М  Т04з —  ЬЭТ0/Т. (58 )

Сложим (57) и (58):
ЪЬУ =  ЬЭ (1 —  То/Т) —  (41/ +  р 04У  —  М Т 04з). (59)

В термодинамике для энтропии принято 5  =  М з или 48  =  М4з +  
+  з4М , тогда

М Т о 4 з = Т 048  —  Тоз4М. (60)
Подставим (60) в (59):

Ы у =  8Э (1 —  Т0/Т> —  Тйз4М —  (41/ +  р 04У  —  Т048). (61)

В случае, когда р =  ро, Т =  Т 0 и Л4 =  уаг должны сущест
вовать 5о =  Л4$о; 48о =  М4зо + З о4 М , т. е.

0 =  М. Тп4зп -Ь Т0304М  —  То48о- (62)
Сложив (61) и (62), получим

Ы у =  8Э (1 —  Т0/Т) —  4 М Т 0 (з —  50) —  4 Е У, (63)

где
4Е у  =  (41/ -(- ро4У —  Т 04 8)  —  (МТо4зо —  То48о). (64)

В общем случае для идеального газа и открытой термодина
мической системы

4з =  пгср4М/М  +  тср4Т/Т —  83144р/р. (65)
При условиях окружающей среды, когда р =  ро\ Т =  Г 0, М  =  

=  уаг, из уравнения (65) 4з0 =  тср4М/М. В этом случае
М Т 04зо =  МТоГпср4М/М  =  4Ео +  ро4Уо• (6 6 )

Подставив (66) в (64), имеем

4 Е у  =  (41/ -}- ро4У —  То48) —  (41/ о -4- ро4Уо —  Го43оУ,

4Е у — (41/ —  4(4 о) +  (р04У —  р 04У0) —  (Т 048  —  То480). (67)

Уравнение (67) фиксирует изменение функции состояния —  
эксергии рабочего тела Е у  за время 4т. в открытой термодинами
ческой системе.

Для конечного процесса

и Е ,  Г  [ ( " ,  -  V ,)  -  (1 /м -  У . ,) ]  +  Р , [ (V ,  -  V ,, -
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—  ( У  02 —  ^ 0 1 Я  —  То [ (^ 2  5 1 )  —  ( 5 0 2  5о ,)] — [ ( ^ 2  —  V 02) +

+  ро ( У  2 —  У  02) —  М ч Т а (8 2  —  5о г ) ]  —  Ц ^ Л  —  ^ 0 1 )  +  Р о { У  \ —  У 0 1 )  —

—  М\Та («1 —  501)] =  [(«2 —  ^02) +  Ро (щ  —  У02) —  То (5г —  5ог)] —
—  М [ [ ( « 1  —  М0 1 ) +  ро(У\  0<н) —  То (5( —  5(п)1 =

=  Мгбог —  М\вв\ — Е„2 —  Е в\, 
где для идеального газа

V 2 ~  М 2т суТ2\ V 02 =  М 2т суТ 0; У02 =  8314М 2Г 0/р 0;

«2 —  «02 =  ЩСр 1п (Т 2/Т о) —  83141п (р^ро)',
V ! =  М ^ г п С у Т ( /„ , =  М хтСуТц, У0] =  8314М ,Г0/р 0;

51 —  501 =  ЩСр 1п {Т х1То) —  83141п (рх/ро).
П о аналогии с  другими функциями состояния —  внутренней 

энергией, энтальпией, энтропией —  при М  — уаг можно записать 
Ер =  М ев, йЕр =  йМвр +  М й еь, где е „ =  (и —  и0) +  ро(р —  п0) —
—  Г 0 (5 —  50); йеь =  йи +  роди —  Г ф .

Уравнение (63) представляет собой элементарный эксергети- 
ческий баланс для процесса в открытой термодинамической систе
ме в его наиболее общем виде. Преобразуем его применительно 
к цилиндру двигателя.

В общем случае для цилиндра двигателя
а М  =  Ъ М Х +  ' Ш ,  —  Ш , —  Ш у  —  ( 6 8 )

где й М  —  полное изменение количества рабочего тела в пределах 
контрольной поверхности цилиндра за время ЬМХ, ЬМ5, Ш в, 
8Л4У, Ш щ,—  элементарные количества рабочего тела в переходе 
(считаем Ш ш =  0 для удобства при выкладках).

Приняв во внимание (55), (63), (68), находим
8Э  (1  —  Т о / Т )  —  й М Т 0 (5  —  50 )  =  [ 8&  (1  —  Т о / Т )  —  Ь М ХТ 0 (5  —

—  в о ) ]  +  [ 8 / ,  (1 —  Т о / Т )  -  Ш 5Г о (5  — 50 ) ]  -  [ 8 / в (1  —  Т о / Т )  —

—  ЬМВТ о  ( з  —  50) ]  -  [ 8 / у  (1  —  То/Т) —  Ш у Г о  (5  —  з 0) )  —

—  [ 8р ш (1  —  То/Т) —  Ш ш Г 0 (з — в о ) ]  =  ЬЕХ +  8Г 5Ц  —
—  ЗГвц —  ЪЕу —  ЬЕШ,

где ЬЕХ —  элементарное количество эксергии, полученной рабочим 
телом в цилиндре при горении топлива за время с?т; 8Г 5Ц —  эле
ментарное количество эксергии элементарного количества рабоче
го тела Ш 5 после слияния его с основной массой М ; ЪЕВЦ —  
элементарное количество эксергии рабочего тела, унесенное отделя
емым элементом Ш в; ЬЕУ —  элементарное количество эксергии 
рабочего тела, унесенное отделяемым элементом 8М У; ЬЕш —
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элементарное количество эксергии элементарного количества 
теплоты о<Зш.

Для ЬЕВц можно записать

8 / в (1  —  То/Т) —  ЪМВТ0 (5  —  50) =  8 /в  —  ЫВТ0/Т —  ЬМВТ0 ( 5 —  в0) ~

=  Ш В1 —  Ш в10 —  Ш В Г 0 (5  — 50 )  =  Ш в [ ( »  —  1' о )  —

—  Т 0 (5 —  50)] =

где е — (I —  г'о) —  Т0(з —  50) —  эксергия единицы вещества в по
токе [4].

Функция е отличается от е0 величиной работы, связанной 
с перемещением потока. Указанная работа равна рь  за вычетом 
той части, которая тратится на преодоление сопротивления сре
ды [4]:

р ь ~  р(Р =  у (р  —  р0). (69)

С учетом (69) получим соотношение между е и « , : «  =  г„-(- 
+  V (р  —  Ро) =  (и +  рь) —  (ы0 +  р(Ро) —  То (5 —  50) =  (I — / 0)— 7 '0 X

X  (5 —  50) .

До поступления в цилиндр элемент Ш 5 имел давление р$, 
температуру Г 5 и элементарную' энтропию Ш 55.,. Эксергия еди
ницы вещества в потоке при этом =  —  /0) —  Т0 —  50),
элементарная эксергия в переходе

После этапов вталкивания и слияния Ш * приобретает давле
ние р, температуру Т  и элементарную энтропию ЬМ$з [20]. Кроме 
того, вследствие обмена теплотой между элементом Ш ,  и основ
ным телом в цилиндре М  энтропия рабочего тела в цилиндре 
изменится на Мйзч. В целом изменение энтропии системы в про
цессе наполнения за время йт с!8с =  М ёзЧ5 4- 8Л45 ($ —  з5), потеря 
эксергии

Ш 5 =  Т0(/5е. (70)

При этом составляющая эксергетической потери вследствие 
подогрева элемента Ш 5

ГоМ Л,5 =  Т0М Ц $/Т =  Т0МЬМ$тср (Т $ —  Т)/М Т  =

=  Т0 ( 8 / ,  —  ЪМ$тсрТ) Т,/ТТ$ Т0Ы$ ( Г ,  —  Т)/ТТ$ =

=  &Л(1 — 7 У Т .)— 8 /.(1  —  То/Т). (71)

Второй составляющей эксергетических потерь придадим вид

Т0ЬМ} (5  —  ь )  =  ЬМ$Т0 (5  —  50) —  ЬМ$Т0 ( *  —  50) .  (72)
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Совместно уравнения (70), (71), (72) позволяют получить
8а  =  Т0й 5 с =  [8/ ,  (1 —  ТУ Г,) —  Ш 5Т0 ( ь  —  50)] -

—  [8 /3 (1 —  То/Т) —  ЬМ5То(з —  5о)] =
где З а  —  элементарная потеря эксергии при наполнении. После 
преобразований получим новое выражение элементарного эксер- 
гетического баланса для процесса в цилиндре двигателя:

ЬЕХ +  ЬЕ, =  ЛЕу +  ЪЕу +  8а  ■+ 8Я „ +  ЬЕВ +  ЬЕУ. (73)

Для системы в цилиндре двигателя 8ДШ, ЗДЕ, ЬЕУ —  это также 
потери эксергии. В комбинированном дизеле возможна реализация 
величины 8Е в, 8ДШ. Так, 8ДВ частично используется при преоб
разовании в турбине энергии выпускных газов в механическую 
работу. Величина 8ДШ также может быть частично реализована 
в комбинированном дизеле с бинарным циклом.

Уравнение (73) позволяет получить баланс эксергии по ци
линдру двигателя за цикл:

Ех +  Еа =  Ьс +  Ьа.х +  П, +  Е т +  Е в +  Е у,

где Ь[, Ен.х —  соответственно индикаторная работа и работа на
сосных ходов.

7. Особенности процессов в системах 
с постоянным объемом и переменным  
количеством рабочего тела

По отношению к цилиндру двигателя впускной и вы
пускной коллекторы выступают в качестве смежных систем. Так 
как явления, происходящие в коллекторах, по своей основе в тер
модинамическом плане практически одинаковы, рассмотрим далее 
обобщенную термодинамическую систему с V  =  сопз!, М  =  уаг 
(рис. 7).

В объеме V =  сопз! находится рабочее тело в количестве М  
при давлении р и температуре Т. Слева от рассматриваемой сис
темы располагается система а, рабочее тело которой имеет дав
ление ра и температуру Та. Справа от рассматриваемой системы 
находится система у, рабочее тело которой имеет давление /?т 
и температуру 7\. Рабочее тело из системы а поступает в систе
му р (рассматриваемую систему), а из нее уходит в систему у. 
В принципе движение рабочего тела может быть также и обрат
ным. Рабочее тело в каждой из систем является термодинами
чески однородным в каждый данный момент и их параметры 
изменяются лишь со временем.
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За время йх  из системы а в систему р заходит элементарное 
количество рабочего тела ЬМа и вносит элементарную энтальпию 
8/ а. За время йх  из системы р выходит элементарное количество 
рабочего тела Ш т и выносит элементарную энтальпию 8/ т. П ол
ное изменение количества рабочего тела в системе йМ  =  Щ ,  —  
—  Ш , .

Р« I

ли *6МЛ
<го«

(ГЦъ
р*йр
Т *йТ  
м+йм
Ушсоп$1
Р

с1М‘ <ГМл -(ГМ/  
а

Рис. 7. Схема общей термодинамической системы (объем У-сопз1) 
и системы одного моля (объем о).

Определяя элементарное количество Ш а, исходим из того, 
что [8 ]

• 8(?а//71 - (р<а/а) (№а$та$х1 Н1\
йх =  ((а°/6п; Рта =  рЩ Тт%\ Тта =  Та (р1ра){к~ 1)1к\

(Юа =  V  2^  [1 —  (р1р*){к~ 1)/к] к!(к —  1),
где ЪСа —  элементарное весовое количество рабочего тела; р.а —  
коэффициент расхода газа в проходном сечении хюа —  скорость 
потока в минимальном его сечении; рт „ —  плотность рабочего те
ла в минимальном сечении струи; Тт% —  температура рабочего 
тела в минимальном сечении струи; т —  вес одного моля газа; 
п —  частота вращения коленчатого вала.

Аналогично определяем элементарное количество рабочего тела, 
выходящего из коллектора:

ЬМ  ̂— ЬО^т =  (|хт/7) Х0^тйх! т ,
где

=  р л1Я Т т -, Т щ  =  Т ( р , ! р ) ^ - ^ -

щ  =  У Ш [\  — (р ^ / р У ^ Щ к Ц к —  1).
Как показано на рис. 2, в объеме V находится термодинами

ческая система с количеством рабочего тела в один моль. Для 
этой системы

ро -  83147’ ; йр!р  +  Оок =  й'Г/Т.
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Так как
Ур =  V =  ьМ  =  сопз! йМ/М  =  — йь/у,

т. е. причиной изменения объема одного моля является измене
ние количества рабочего тела в коллекторе (в общей системе).

Уравнения первого принципа термодинамики для системы 
одного моля как части общей системы с У =  сопз!, М  =  уаг имеют 
такой же вид:

йр =  ЪЪ\Щ/утс0 —  крйу/у,

где
8*7 =  8<7я —  8</ш; 8^а =  8М а (I* —  1)/М; 8<7Ш =  Ъ($т1М.

Взаимная связь общей термодинамической системы и системы 
одного моля хорошо прослеживается в такой последовательности 
уравнений (для идеального газа):

8Э =  (И —  Уйр\ 8 / „  —  8 —  Ы х =  й  (МтСрТ ) —  У(1р\ 
ЬМаШСрТа. —  —  ЬМлт с рТ  — ЪМлт с рТ  —

— ЬМ\ШрТ +  МтСрЛТ —  Уйр\ 8М л (1Л — ») —  8фш =
=  МтсрйТ —  Уйр\ 8^  —  8^  =  тсрс1Т —  уйр.

Если в предшествующей системе температура рабочего тела Г* 
отличается от температуры рабочего тела данной системы Т, то 
это является причиной 8*7* ф  0. Условие отсутствия адиабатной 
зависимости между р, Т , V —  наличие неравенства —  8^ш ф  0.

Особенностью уравнений первого принципа термодинамики для 
общей системы при V — сопз! и М  — уаг является йУ  =  0. По
этому

8Э =  Л / ;  йр =  83148Э /У тс„.

Теперь вся энергия в переходе 8Э идет на изменение внут
ренней энергии, а изменение давления за время йх в такой сис
теме пропорционально энергии в переходе^ Уравнение состояния 
данной системы имеет вид йр/р =  йМ/М +  йТ/Т.

Изменение энтропии можно определить по равенствам

йз =  8Э1МТ =  (оII —  Уйр)/МТ =  йШ М Т  =  тс уй {М Т )!М Т  =

- тсуйр/р =  тсрй (М Т)/М Т  —  8314йр/р —

— тср [йТ/Т —  (к —  \)йр/кр\ +  тсрйМ/М =  йзд +  й$м-
Так как У =  сопз!, то ЪЬу =  0 и дифференциальное уравне

ние баланса эксергии примет вид

йЕ у =  8Э (1 —  То/Т) —  йМ То (5 —  50). (74)
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На рассматриваемом участке процесса 
2

$  С / Е Г  =  [ ( ( / 2  —  У о 2 )  Р о { У р  —  V 0 2 )  —  М 2 Т о  ( 3 2 —  5 0 2 )3  —
1

 [ ( ( 7 1 —  ( / 0 1 )  +  Ро  ( У р  У 0 1 )  —  (51  5 0 1 ) ]  =

—  М 2 [(^ 2  —  М о г )  +  Р о  ( У Р2  ^ 0 2 )  —  Т о  ($2  5о г )3 —

—  [ ( ^ 1  —  И 0 1 )  +  р о  ( У р 1  — ^ 0 1 )  —  То  ( 5 |  —  5( и ) ]  =

=  Л12^&2 М \ в ц \  ~  Е д 2 —  Д&1,

т. е. эксергетические функции вычисляются так же, как и для 
цилиндра, но принимается во внимание, что Кр =  =  сопз!.

Правая часть уравнения (74) может быть выражена таким 
образом:
оЭ(1 —  Т0/Т) —  йМТо (5 —  50) =  [8/а (1 —  Т0/Т) —  ЬМ*Т0 (5 —  з0) ] —

—  №  (1 —  То/Т) —  ЬМШТ 0 (5 —  50)] —  [8/ т (1 —  Т0/Т) —
— 8Л4Т7' о (з —  5о)] =  8Да —  8ДШ —  8ДТ,

где, естественно, Ь М Ш =  0.
Потери эксергии в рассматриваемой системе за время с/х 

Ы 1 а  — Т 0 с / 8 С ,  где прирост энтропии системы (8фш =  0)
с/8 с =  Мс/Зд +  8Л1а (з —  5а) +  8Л4., (5 —  5).

Потеря эксергии вследствие теплообмена между присоединяе
мым элементом 8М а и рабочим телом М

Т о М с / З д  =  Т о М Ц *  | Т  =  Т ' 0 М Ь М а  ( / .  —  1 ) \ М Т ^

«  8/а (1 -  Т о / Т а) -  8/а ( 1 -  Т 0 / Т ) .

Далее можно записать
Ь М а  (5 —  5а) =  Ш а  ( 5 ----- 50) —  8Л4а (5а —  50) .

Тогда
8Па =  ТоС/8с =  [ 8 / а (1 —  Г о /Т а ) -  Ш аТ о  (5а -  50)] -  

-  [3/а ( 1 -  Т 0/ Т )  -  Ш аТ о  (5  -  5 о ) ] .
Обозначим

8Да =  8/а (1 -  То/Та) —  ЬМаТ 0 (5а —  50); 8ДШ =  8 ^ ( 1  —  То/Т) —
—  Ь М Ш Т 0  (5  —  5о); 8Дт =  8 / т (1  —  Т 0 / Т )  —  8М ТГ 0 (з —  50) .

Получим выражение для баланса эксергии по коллектору за 
время с/х:

8Д »  =  с / Е 0  8 Д Т - { -  8Е ш  -Т  8Г1а

или за цикл Да =  Д7 +  Дш +  Па, где Е а  —  эксергия рабочего те
ла, зашедшего на протяжении цикла в коллектор; Дт — эксергия
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рабочего тела, вышедшего на протяжении цикла из коллектора; 
П„ —  потери эксергии в коллекторе, произошедшие в результате 
смешения присоединяемых элементов с основной массой; Е т —  
работоспособная часть теплоты (}ш, отданной от рабочего тела 
в стенки коллектора.

При обработке опытных данных (осциллограмм давления в кол
лекторах) можно приближенно найти температуру рабочего тела 
в объеме V  =  сопз! без предварительного определения количества 
рабочего тела М . Воспользуемся для этого уравнением

йТ/Т =  ЬЭ/М тс РТ —  йМ/М +  (к —  1) йр/кр.

Принимая 8(3ш =  0, записываем далее
йТ1Т =  (ЬМатСрТа —  ЬМ^тсрТ —  ЬМатсрТ  +

+  ЬМлтСрТ)! МтСрТ +  {к —  1) йр/кр =  Ш а (Т . —  Т )!М Т  +
+  (к —  1) йр/кр =  83148Л4а (Т л —  Т)/рУ +  (к —  1) йр/кр.

Переходя к конечным разностям и проведя некоторые пре
образований, получаем

Тп- й Т п ^ \ - { \ - р п - х / р п ) { к - \ ) / к -  
—  АЛ4а [7’а(П—1) —  Т  (п—1)] 8314/р„У р.

Таковы основные особенности описания процессов в системах 
при V =  сопз!, М  =  уаг, если колебательными явлениями в них 
можно пренебречь.

8. Процессы в системах с направленной 
термодинамической неоднороднос7ью

Комбинированный дизель имеет не только открытые и 
термодинамически однородные системы (цилиндр, коллекторы). 
Совершая рабочий цикл в комбинированном дизеле, рабочее тело 
течет через каналы нагнетателя и турбины. В каналах рабочее 
тело термодинамически неоднородно: оно имеет градиенты давле
ния и температуры, направленные от начального сечения канала 
к конечному.

Рассмотрим возможность и целесообразность математического 
описания процессов в нагнетателе и турбине на основании урав
нений термодинамики для тела переменной массы. Заменим более 
сложную систему нагнетателя с  особыми процессами во входном 
направляющем аппарате, рабочем Колесе, лопаточном диффузоре 
и улитке термодинамической системой, показанной на рис. 8 . 
В системе имеется основное рабочее тело М , которое заключено 
в контрольной поверхности АВСО, С учетом градиента темпера
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туры по длине канаДа изменение внутренней энергии основного 
рабочего тела составляет М т суёТ  (идеальное рабочее тело). За 
время ёх  через сечение А  —  С в систему заходит присоединяемый 
элемент Ш о  и вносит элементарную внутреннюю энергию Ш 0«о. 
При этом совершается элементарная работа вталкивания Шо(роНо). 
За время ёх  через сечение В —  О  из системы выходит отделяемый 
элемент 8Л1 * и выносит элементарную внутреннюю энергию 
ЪМки,ь■ Одновременно совершается работа проталкивания элемента 
ЪМк(р & к).

Между рабочим телом и стенками идет энергообмен
Суммарная энергия в переходе
8Э =  8Л1о?о —  —  8АД1'й —

=  8/о  —  8<3Ш —  8/к.

Суммарное изменение внутрен
ней энергии системы
сШ =  8Моио +  М т суёТ  —  8ЛДый.

Суммарная работа газов

87, — 8Мор<р0 -}- Мрск) —
где М р№  —  работа сжатия молей 
газа М  за время ёх.

Рис. 8. Схема термодинамической 
системы с направленной термо
динамической неоднородностью.

Далее последовательно можно записать

8Э =  (М  +  Ы\ (75)

8 /о  —  —  8 Д  =  8МоЧо  Н-  М т с у ё Т  —  8ЛДм& 4 -

4 -  8МоРоУо +  М р ё ' о  —  8М кркРк  =  (8ЛГ0ы о .+  ЪМ0р<$) о) +

+  М  (т суёТ  +  рёу) —  (оМ кик +  8Мкр&к) =  8М 0*о 4-

+  Мт срёТ  —  8 АД С —  ]/ёр =  ё1  —  У ёр. (76)

Уравнения (75), (76) позволяют описать процессы в открытых 
системах с направленной термодинамической неоднородностью. 
Рассмотрим возможность перехода от общей системы к системе 
одного моля. Перепишем уравнение (76) в таком виде:

8АГо*о —  Ъ̂ и> —  йМк^к =  8Л1о*о Мт срёТ  —  8М ^к  —  М нёр,

или после сокращений

—.8<2Ш =  М т срёТ  —  М оёр.
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Разделив уравнение (77) почленно на М , получим
— 8<7ш =  Ш рйТ  —  ьйр, (78)

где о<7ш =  Щ^1 М  —  приведенная к одному молю элементарная теп
лота.

Далее из (78) можно записать
— §<7Ш/Г  =  тср [((Т/Т —  (к —  1) йр/кр] =  скч.

Если теперь 8<7Ш отнести к температуре окружающей среды, 
куда в конечном счете попадает теплота, то мы должны записать

Ьдш! Т о =  — ((&{/ -р  &н>

где окн —  прирост энтропии вследствие проявления необратимых 
явлений внутри системы. В этом случае

8<7в> =  — Т  +  Т  0* „ ;  — тсрйТ  +  V<̂ р — — Тй<Ыч +  Го^5н;
ьйр =  пгСрйТ —  ТоАв,, +  Т 0е(вИ. (79)

После интегрирования для процесса в нагнетателе

1и 2 =  (*2 В )  ^0(52 —  $1) +  ^оАЗа,
или

!н 2 —  [ ( * —  *’ о )  —  Т о  (52 —  5о ) ]  —  [ ( м  —  1о) —  Т о ( 5{ —  5о ) ]  +  Т ’ о Д з , , ,  

т. е.
(н 2 =  62 —  &\ +  тсн, (80)

где е =  (I —  1о) —  Т 0 (в —  з0) —  эксергия потока единицы рабочего 
тела; тсн =  7’0Д5а —  потеря эксергии в нагнетателе.

На входе в нагнетателе ц =  /0. «1 =  «о. тогда в\ =  0. Из урав
нения (80) легко убедиться, что тсн =  Т 0 (з2 —  з0).

Из формулы (79) после преобразований для турбины

=  1т 2 4* в2 тег. (81)

Из равенства (80) следует, что подведенная к нагнетателю 
механическая работа расходуете на прирост эксергии рабочего 
тела и на покрытие эксергетических потерь тгн. Согласно урав
нению (81) эксергия единицы рабочего тела, поступающего в тур
бину, идет на полезную работу турбины, на покрытие эксергети
ческих потерь пт, а оставшаяся часть эксергии уносится газами 
в окруж ающ ую среду. Из этого же уравнения легко убедиться 
Ч Т О  ПТ =  Т0 (32 — 5 ] ) .

Итак, при анализе процессов в нагнетателе и турбине следует 
сохранить зависимости, которые традиционно используются при 
расчетах и в основе которых принята термодинамическая система 
единицы рабочего тела [5, 11, 27].
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Глава 2. КОМБИНИРОВАННЫЙ ДИЗЕЛЬ 
КАК ОБЪЕКТ ТЕРМОДИНАМИЧЕСКОЙ 

ОПТИМИЗАЦИИ

1. Энергоэксергетический баланс 
комбинированного дизеля

«Комбинированным двигателем внутреннего сгорания на
зывается двигатель, состоящий из поршневого двигателя, комп
рессорных и расширительных машин (или устройств), а также 
устройств для подвода и отвода теплоты, объединенных между 
собой газовой связью» [28].

На рис. 9, а приведена схема комбинированного дизеля, где 
/о , / н, / 5, 1т, /от  —  энтальпия рабочего тела при его поступле
нии соответственно в нагнетатель Н, воздухоохладитель Х л, порш- 
невый двигатель Г1Д, газовую турбину Т  и в  окружающую среду 
после газовой турбины; /к ,д, / вод, / м. 1ц —  соответственно энталь
пия входящих в двигатель и выходящих из него воды и масла;
<3*, Охп, Д у —  соответственно химическая теплота, теплота, отби
раемая от рабочего тела в воздухоохладителе, и теплота, эквива
лентная полезной (эффективной) работе комбинированного дизеля. 
Схема предусматривает варианты рабочих процессов, когда мощ
ность газовой турбины может быть меньше, равна или больше 
мощности, необходимой для привода нагнетателя.

Энергетический баланс комбинированного дизеля по этой схеме 
имеет вид

^0 +  Ох — Ьеу Чу / 0Г +  Охл +  Ов +  Омг (82)
где

Ов — I  в®д —  I  вод! Ом — 1м —  IМ'
Схема рис. 9, а позволяет составить локальные энергетические 

балансы соответственно по нагнетателю, воздухоохладителю, ци
линдру дизеля, выпускному коллектору и газовой турбине:

1 о +  Ья =  / н; /в  =  Охл +  Л; Ох +  +  Ьи.х +  Д  +  От',

/ в  =  / г ;  / г  =  Ь п  +  / о г .  (8 3 )

Здесь Ьн, ^ 1•, Ьн.х, Ь п , 1Ъ —  соответственно работа, идущая на 
привод нагнетателя, индикаторная работа, работа насосных ходов,
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внутренняя работа газовой турбины и энтальпия газов, выходящих 
из цилиндра дизеля.

В качестве локального баланса может выступать также баланс 
работ по комбинированному дизелю в абсолютных величинах и 
относительных долях:

1*еу =  1*1 +  1*и.х ^-м .д " Ь  1*Т 1*п\ ( ^ 4 )

Чеу =  "Ц1 +  Дн.х —  Лм.д +  Дг —  А„, (85)
где у еу, у ь  Ан.х, Ам.д, Дт-, Д„ —  соответственно к. п. д. эффектив
ный, индикаторный, доли насосных ходов, потерь в механизмах
двигателя, работы турбины 
и работы нагнетателя.

Уравнения (83) —  (84) по
зволяют построить энергети
ческую схему комбинирован
ного дизеля (рис. 9, б), где 
Ц  —  цилиндр дизеля (или 
цилиндры); м. д —  механизмы 
двигателя (условный узел, 
в котором перераспределяет
ся механическая работа ком
бинированного дизеля). Со
гласно этой схеме энергети
ческий баланс имеет вид

7 о +  Ф* — 1*еу +  1оТ +  <2хл +

+  0.«ь +  Яш, (86)

где фм.д,— 1*м-д-
Теперь можем записать 

уравнение теплового баланса 
в абсолютных величинах и 
относительных долях:

1*е у =  0.x Оух.у ^x л —
(87)

'Чеу =  1 7 ух. у ?хл —
*7м.д Яш> (88)

где потери теплоты топлива с уходящими после комбинированной 
установки газами 0 ух.у =  /от —  7о. Из сопоставления балансов 
(82) и (87) видно, что 0 .  +  <?м =  <2М.Д +  <ЭШ.

В соответствии с теорией [4, 5, 11] теплоту и энтальпию мыс
ленно можно разделить на часть, способную совершать работу 
(эксергия), и на часть, которая ни при каких условиях не может

Рис. 9. Схема комбинированного дизеия 
и потоков энергии.
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превратиться в эксергию и работу (анергия): О =  йд ■+ Л*?; /  — 
=. Е +  А .

Последовательный переход от энергетического баланса нагне
тателя к его эксергетическому балансу имеет вид

/о  -Т Ея =  I  и', (Е 0 +  Ло) +  Ея — (Е и +  Л н); Тн — Е н +  П н;
Е н =  М „ея =  М н [(»н —  *о) —  То («н —  «о)]; Е 0 =  М не0 =  0;

П н =  А  н —  А  о =  М н (он —  Оо) =  М яТо (®н $о), (®9)
где Г1„ —  потери эксергии в нагнетателе; а =  Т0(8 —  5о) +  »о —  
анергия единицы рабочего тела [4].

Уравнение (89) показывает, что прирост анергии по нагнета
телю от До до Лн происходит за счет потерь эксергии по нагне
тателю Пн: в нагнетателе часть эксергии переходит в анергию. 
Аналогичным образом легко убедиться в том, что баланс эксергии 
по воздухоохладителю

Е хл =  Е и —  Е$ =  М„ [(*„ —  Ц  —  То (5Н —  5,)].
Как показано ранее, баланс эксергии по цилиндру имеет вид 

Ех +  Е$ =  Е{ +  Ея-Х +  Е в +  Е т +  П5.
Баланс эксергии по выпускному коллектору Е в — Ет +  Пв, 

'где Г1в —  потери эксергии при перетекании рабочего тела из ци
линдра в выпускной коллектор.

Локальный баланс эксергии по турбине можно представить 
уравнением Ет — Ьт{ +  Еот +  П г, где Г1г =  МтТо(зот —  5 г )— по
тери эксергии по турбине.

Локальные балансы эксергии позволяют от энергетической 
схемы комбинированного дизеля перейти к эксергетической его 
схеме (рис. 9, в). При этом эксергетический баланс

Ех =  Ее у +  Пн +  Е  хл +  Пц +  Пв +  П г +  Еот +  Ел. д.

Примем далее во внимание то, что

()х  =  Е х А х , Е й .д =  Фм.д =  Е м.д Л* Л  а д =  П м.д,

так как работа на преодоление сопротивлений в механизмах дви
гателя в конечном счете переходит в теплоту, которая переходит 
в окружающую среду [11]. Тогда можно записать такой баланс 
(в абсолютных величинах и относительных долях):

Ее  у =  0.x —  Пн —  Е х  л —  П5 —  Ех& —  А х П в Пг Еот Пм.д,
' (90)

тдеу =  1 —  8И—  8ХЛ —  —  8Ш—  8* —  8В —  8г —  8ог —  8м.д- (91)
Уравнение (90) представляет собой тепловой баланс, в кото

ром теплота, отдаваемая от комбинированного дизеля в окруж аю
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щую среду, раскрыта по ходу цикла через отвод эксергии или 
эксергетические потери в узлах комбинированного дизеля;

(̂ 2 =  Пн +  ЕХп +  а  4~ Еш 4- Ах +  Г1В +  Пг +  Еот 4* Пм.д.
Чтобы отличить этот баланс от энергетического, эксергети- 

ческого или теплового (обычного), он назван нами энергоэксер- 
гетическим.

Уравнения (85), (88), (91) могут быть использованы для все
стороннего анализа качества преобразования теплоты топлива 
в полезную работу комбинированного дизеля и в качестве функ
ции цели при термодинамической оптимизации номинального ре
жима комбинированного дизеля.

2. Термодинамические и конструктивные  
параметры комбинированного дизеля, 
определяющ ие его эффективный к. п. д.

Критерием термодинамической оптимизации цикла теп
лового двигателя может являться его эффективный к. п. д.

'Чеу =  ^  4 ~  Д н . х  Д м . д  4 ”  А т  Д н -  ( 9 2 )
Будем исходить из того, что индикаторный к. п, д.

а М~Т „р,
„  =  8 3 1 4 - ^ - ,  (93)

где а, тз̂ 8#, Мо, (?„, р5, Т $, р { —  соответственно коэффициент из
бытка воздуха в цилиндре дизеля, коэффициент наполнения по
параметрам перед клапанами дизеля, теоретически необходимое 
для сгорания единицы топлива количество воздуха, низшая тепло
творность топлива, давление воздуха перед клапанами дизеля, 
температура воздуха перед клапанами дизеля, среднее индика
торное давление.

В уравнении (93) р(, являются сложными функциями. По 
расчетной индикаторной диаграмме

^ С |М р _ 1 ) +
п —  1

р

1
п — 1 

с

Ч ' - т И г  <94)
где ра, е, X, р, пс, пр, р. —  соответственно давление в начале сж а
тия в условной точке а, степень сжатия, степень повышения 
давления при сгорании, степень предварительного расширения, 
средние показатели политропы в процессах сжатия и расшире
ния, коэффициент полноты индикаторной диаграммы.

2* 35



Можно показать, что давление [9]

ра =  />*(! —  0,5а$С2т/Т3), (95)
где ав, Ст —  соответственно постоянная величина и средняя ско
рость поршня.

Для смешанного цикла и идеального газа [14}

Р =  {Щ ш1аМопсу(\ +  т )  Т авПа~ х +  1 )1к\ +  ( к ~  1 )/к, (96)
($, у, Т а —  соответственно коэффициент эффективного выделения 
теплоты, коэффициент остаточных газов и температура рабочего 
тела в условной точке а).

В работах [9, 28] показано, что
=  [*Ра —  хрг (ра/рг){т~ 1)/т]Т Д е  —  1) (Т 5 +  ДТ) р 5, (97)

где
Рг =  рт [1 +  0,5авС2Л Т В' —  авС1,)]. (98)

Здесь ДТ, хрг , ав, Т в>—  соответственно подогрев заряда при на
полнении, парциальное давление остаточных газов, постоянная 
величина и температура рабочего тела на участке выпуска.

Из рассмотрения уравнений (93) —  (98) можно сделать вывод,
что

У11 — /  (®> ®> р$> Т'8, рт% Ст, х , Т в', ДТ, р., X., у, Па, Пр). (99) 
В выражении (92)

Дн.я =  8314а/VI о Т  чРн.%!̂  у3̂ врв,
где [91

Рв.х  =  (р$ —  р т ) —  (Др* +  Дрт)\  Арв =  а ,С 1 ,р а/Т3\ 
д  рт =  р тавС2т/ (Т в* —  авС2т),

т. е.

Ан.х =  /(<*. 6, р $, Та, Рт, С „ , х , Т в-, ДТ, а°, ар, а?, а°'), (100) .
где а“, ар, а?, а“* —  моменты открытия и закрытия впускных кла
панов; моменты открытия и закрытия выпускных клапанов.

В уравнении (92)
Дц.д == 8314аМоТвРа.аЫув Ф&Р5*

где [251
Тм.д =  а +  Ь (5  п/30) +  с (5 п/30)2 [й (р 5 —  р 0) +  Тг/2]2;

а « -  еп« (1 _  1/е“а—1 )/(п , —  1) (е —  1); 
а, Ь, е  —  эмпирические коэффициенты; 5 ,  п —  ход поршня и час
тота вращения коленчатого вала, т, е.

Дм.д “  /  Рв, Таа Р Т , X, Т в*, Д Т , р», X, Е, Пв, Пр).
(101)
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В уравнении (92) доля работы турбины

Д т =  п (1 —  тц —  Дн.н —  ш0г +  т$) (1 —  х(г~*А)) тат,
где

« 2$ =  * М ц Ш С р т / Г ^ К.'ог =  С (Т'а/'ИЦУзрз) ^
—  относительные потери теплоты от газов в стенки (с =  сопз!) [25]; 
« = 1 ,0 6 - ^ 1 , 0 8 —  поправочный коэффициент; тгт, тат —  соответст
венно перепад давления на турбине и к. п. д. турбины. Следова
тельно,

Дг =  /(®  1 Е, Р$г Т 5, Рт, Ст, X, Г в’ , ДГ, (А, X, $, •у,

^ г ). ( 102)
В формуле (92) доля работы нагнетателя

Дн =  авМ о Т 0т с рт (тг^ 1)/Л—  1)/(2нЧн,
где ас, тск, тзн —  соответственно суммарный коэффициент избытка 
воздуха, степень повышения давления в нагнетателе, к. п. д. на
гнетателя. Таким образом,

Дн =  / ( а 0, тс*, тан) =  / ( а ,  V, р3, Др хл, т)н), (Ю З )

где V,  ДуОхл —  коэффициент утечки продувочного воздуха и потери 
давления в воздухоохладителе.

С учетом (99) —  (103) можно записать
/  (а» Рз» Г 5, р Т, Тт, С т, х , ДГ, р., X, у, « с, «р,

0 0 0 0  а \  д  ла *  а у, ае, а*', тдг, ^н» V, Д/7Хл). (104)
Все перечисленные в формуле (104) факторы следовало бы на

звать влияющими на к. п. д ., а не определяющими. Их необхо
димо разделить на две группы: непосредственно регулируемые 
(а, г, р$, Г5, р Т, Тт, Ст, <х°, а” , <х°, а“ , у Т, X) и косвенно 
регулируемые параметры (х, ДГ, р.,. 7 , « с, « р, V,  Д/?хл). Из не
посредственно регулируемых следует выделить параметры- ограни
чения в комбинированных дизелях. Так, степень повышения дав
ления X зависит от максимального давления цикла рг, преду
смотренного в дизелях с высоким наддувом для обеспечения на
дежной работы кривошипно-шатунного механизма и газового 
стыка двигателя. Сказанное в равной мере относится к темпера
туре газов перед турбиной Тт, которая назначается (ограничи
вается) с учетом обеспечения надежной работы выпускных кла
панов и лопаток газовой турбины.

При оптимизации рабочего процесса по -ц1у принимаем макси
мально возможные тдг, тци и минимально возможные величины 
Ст (несмотря на существующую тенденцию к росту Ст).
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При рассмотрении непосредственно регулируемых факторов 
следует учесть взаимно связанные, например на номинальном 
режиме а — [ ( р 3). Угол перекрытия клапанов ф взаимно увязы
вает при оптимизации и а“-. Поэтому в общем случае опреде
ляющие эффективный к. п. д. факторы следует искать среди

1Эеу =  / ( е. Р*> Т3, рт, ф, я” , я°). (105)
В двигателях со свободным турбокомпрессором по условиям 

баланса мощности турбины и компрессора рт — ! ( р 3). Поэтому 
для такого комбинированного дизеля

Ч3«у =  / ( е» Р$, Т3, ф, а °, а?).
Б. С. Стечкин высказал мнение об ограниченном числе фак

торов, определяющих индикаторный процесс [141. Очевидно, это 
можно отнести также к эффективному к. п. д.

В формуле (105) отражены факторы, влияющие на экономич
ность комбинированного дизеля как на номинальном режиме, так 
и по его рабочей характеристике. Следует выявить факторы, опре
деляющие эксплуатационные характеристики.

Из рассмотренного ранее вытекает одно из основных требо
ваний к математической модели при оптимизации: она должна 
дать возможность найти оптимальное сочетание определяющих 
параметров на режимах номинальной мощности и рабочей ха
рактеристики комбинированного дизеля.

3. Схема изменения количества и качества 
рабочего тела в цилиндре двигателя

При математическом моделировании процессов в ци
линдре двигателя необходимо, например, определять среднюю 
мольную теплоемкость при постоянном объеме гпсут =  а +  Ь7'/2 
и ее изменение

сЦтсут) =  4а + Т (1 (Ы 2) +  Ьс1Т/2.

Рабочее тело в цилиндре двигателя М  удобно при этом счи
тать состоящим из воздуха М* и продуктов сгорания М „  т. е. 
М  =  Л 1 .+  Л1Т.

Если ввести в рассмотрение соответствующие объемные доли 
[161,

г . =  М «/Л 1; гт =  Л*тШ ,

тогда
а =  аага +  а / 7; йа =  (ал —  ат)
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ь =  Ьа.га +  6 / 7 ; йЬ =  {Ьл —  Ьл) й г л,

где аа, Ьа, а7, Ъ-{ —  соответствующие коэффициенты при мольных 
теплоемкостях для воздуха и продуктов сгорания;

йга =  Л (М а/М) =  глйМ л!М  —  гайМ л1М

—  изменение объемной доли воздуха за время йх.
При рассмотрении процесса изменения количества рабочего 

тела в цилиндре двигателя обозначим систему впускного коллек
тора индексом 1, цилиндра —  2, выпускного коллектора 3. В общем 
случае изменение количества рабочего тела в цилиндре двигателя 
за время йх составляет йМ  — ЬМ3 +  —  Ш „  где Ш * =  Ш 12 —
—  оЛ121 — элементарное количество рабочего тела, проходящее 
через впускные клапаны в цилиндр Ш 12 и обратно Ш 21; Ш в =  
=  оМ 2з —  Ш з 2 —  то же через выпускные клапаны (из цилиндра 
Ш 2з и обратно Ш з 2); оМх =  -цу'М/ , (1 +  7 ) ^ — вновь образую
щиеся при горении топлива моли рабочего тела, где йрх =  (Ро —
—  \)йхйу!(\ +  т)йср; -цу, Мн, й$х, (Зо, йх/йу —  соответственно 
коэффициент наполнения, потенциальный заряд, коэффициент 
остаточных газов, изменение полного коэффициента молекуляр
ного изменения, химический коэффициент молекулярного изме
нения, относительная скорость выгорания топлива.

Исследуем процесс изменения количества и качества рабочего 
тела при математическом моделировании цикла в цилиндре дви
гателя по схеме с  точки а? =  180° п. к. в. Пусть поршень начинает 
движение от н. м. т. к в. м. т. Давление газов в цилиндре р~>р$. 
Впускные клапаны еще открыты. Идет утечка рабочего тела из 
цилиндра двигателя во впускной коллектор. Утекающее рабочее 
тело имеет постоянный состав и, как отмечалось, состоит из воз
духа и продуктов сгорания. Для впускного коллектора забрасы
ваемые продукты сгорания являются инородным телом. Поэтому 
при математическом моделировании процессов удобно следить 
только за ними. Для этого предусмотрим в объеме впускного 
коллектора отдельный, воображаемый, объем, в котором будем 
собирать забрасываемые из цилиндра продукты сгорания.

Скорость утекающего газа, его температура и плотность в ми
нимальном сечении струи:

1021 =  У 2 К Т  [ 1 —  (р5/р)<*-»/*] к/(к —  1); 

Тт = Т ( р ,/ р у ь - №  Рт =  р$№ Т т,

где К , Т, к —  соответственно газовая постоянная, температура 
рабочего тела в цилиндре, показатель адиабаты.
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Элементарное количество рабочего тела в целом и элементар
ное количество продуктов сгорания в том числе, которые поки
дают цилиндр за время йт,

Ш 21 =  ((а5Д) йУ21рт^<*7/п6я; Ш 7 ==г7Ш 2ь 
где [*8, / , ,  т ,  п —  соответственно коэффициент расхода, проход
ное сечение впускных клапанов, молекулярный вес газа, частота 
вращения коленчатого вала.

Д о закрытия впускных клапанов (а ° ) во впускной коллектор 
выйдет суммарное количество продуктов сгорания

“ и
М 18 =  I  г л ^ $и)^21^п4о.91тЬп,

которое следует «запомнить».
В момент закрытия впускных клапанов в цилиндре останется 

М см =  М ау\ А10ст ™
т. е.

тду =  М см/М й ; у  =  М остШ см.

От а°у до а° идет процесс сжатия. Количество и состав рабо
чего тела при этом не изменяется. От а„ до а° идет процесс го
рения топлива. Текущее значение количества воздуха и продук
тов сгорания можно определить, например, по доле выгоревшего 
топлива х:

М а “  М ан (1 —  х =  М 00т +  М анх ДМ*, 
где М а„ =  М ау —  начальное количество воздуха. Тогда соответст
вующее изменение количества воздуха и продуктов сгорания за 
время йт

йМ а =  —  Мд„ (йх/ср) йср; ЙМТ =  р0 т]у М/, (йх/йср) йер.
К концу горения рабочее тело превращается в продукты сго

рания. На участке расширения количество и качество рабочего 
тела не изменяется. В точке а° начинается выпуск продуктов 
сгорания из цилиндра. Пока выполняется условие 

. р =  [2/(к +  1)]*л* 1> >  р Т/р , 
идет надкритический выпуск. При этом

ш23 =  У  2КТк/(к +  1); ы  =  р ^ 'Ч Н Т , 
где рт — давление газов в выпускном коллекторе.

Когда наступает условие (3 =  [2/(к +  1) ]*/<*—»  <  рт!р, скорость 
газа, его температуру и плотность в минимальном сечении струи, 
определяют по формулам для подкритического истечения:

ш23 =  V 2К Т  [1 —  (р т/р)(к- 1>/к] к/(к —  1);
Тт ~ Т { р т/р)(1г- 1)/к; Рт =  рт1ЯТт.

40



Элементарное количество продуктов сгорания, выходящих из 
цилиндра в выпускной коллектор за время йх,

Ш 2 з  =  ( [ А в / в )  ^ 2зртй а ° /т 6 п,  

где (|ав/ в) —  эффективное сечение выпускных клапанов.
В точке а ®  открываются впускные клапаны. При этом р<Ср$, 

и в цилиндр начинает поступать рабочее тело из впускного кол
лектора. Сначала возвращаем в цилиндр продукты сгорания Л118, 
заброшенные во впускной коллектор на участке а ®  —  а ® .  Так как 
это количество незначительно, для упрощения расчетов можно 
принять их температуру равной Т $. В этом случае

в>12 =  У Ж Т Л 1 -  (р/р,)(к‘~ 1УкП кД к, -  1);
Т т =  Т 3 {р1рш) Р г - ' У \  ’  Рт =  р1ЦТт\

Ш 12 =  ( р , 5Д )  ш 12р т й а ° / т 6 г е .

Наполнение цилиндра воздухом начнется только после точки 
а®, когда воображаемый объем во впускном коллекторе полностью 
освободится от продуктов сгорания М 15. При условии р3 >  рт 
происходит продувка цилиндра воздухом. Как только в цилиндре 
появляется воздух М а, начинается его утечка в выпускной кол
лектор. За период продувки в выпускной коллектор уходит сле
дующее количество воздуха:

М ут —  I  г а ( ( ! . „ / „ )  ау2з р т е?а0/ / л 6 л ;  V  =  М у г / М ,  =  1 —  ^ Л р ,

•2
где V, ф  —  соответственно коэффициент утечки и коэффициент из
бытка продувочного воздуха. В точке а®' закрываются выпускные 
клапаны. Д о точки а ®  цилиндр заполняется чистым воздухом. Далее 
процессы повторяются. I

В комбинированном дизеле возможны циклы, когда рт,> р>. 
Изменение количества и качества рабочего тела для этого случая 
показано на рис. 11, из которого видно, что от а ®  до а® процес
сы аналогичны рассмотренным ранее.

В цикле при рт >  р$ после открытия впускных клапанов идет 
двойной выпуск: в выпускной (р  >  рт) и во впускной коллек
торы (р  >  р3). Причем во впускной коллектор дополнительно за
брасываются продукты сгорания в количестве до наступления 
момента р =  р3. На этом участке подсчитываем количество допол-

а®
нительно забрасываемых продуктов сгорания: М 3 — 2  8М 2ь их
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энтальпию / з =  ^| оМъхтСрщТ и усредненную в дополнительном 
о

ал
объеме впускного коллектора температуру

Тз — /з У, ЪМцГПСрт.

I  -2

На участке а? —  а° давление газов в цилиндре р К р т • В ци
линдр возвращаются из выпускного коллектора продукты сгора
ния. На этом участке

шзг =  V  2/ ? Т г [1 —  (р/рт)^1 ХУкт\кт1{кт —  1у,
(к — 14/ *

Тт — Т Т (р/рт) ; рт =  р1ЯТт\
Ш з 2 =  ( ^ в / в )  №32? тС1<Х°1т 6 П,

где Т т —  температура газов в выпускном коллекторе.
После достижения равенства р — р$ в цилиндр двигателя на

чинает поступать рабочее тело из впускного коллектора. При 
этом сначала «возвращаются» продукты сгорания М 1$. Расчет ведем 
по формулам

ш12 =  V 2Я 7’,  [1 -  (р/р$){кз~ 1)1кз} к3/(к3 -  1 

Тт =  Г 3 (р / р з )^ - 1̂ 3; Р»  =  рШ Т т;

Ш , 2 =  ((ЬД) КЧ2Рт^а°//ПбП.

Положение точки а.°т определяется моментом «опорожнения» 
воображаемого объема во впускном коллекторе с газом М т5. На 
участке а“, —  а„ в цилиндр возвращаются продукты сгорания 
заброшенные во впускцой коллектор на участке а” — ау. После 
точки а° начинается заполнение цилиндра воздухом. Как видно 
из схемы, состав рабочего тела в цилиндре двигателя при рт >  
также не изменяется от момента а* до момента а°.

В общем случае при математическом моделировании

сШ т =  Г ^ Ь М ц  —  Г^ЬМ2У +  /'1г8Л1з2 —  Г^ЪМ.23 +  (ЗоМсм Йср,

ш а =  а м  —  с1мг

где г-,5, глт— объемные доли продуктов сгорания во впускном и 
выпускном коллекторах.
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Следует отметить, что [8 ]
а» = 1 9 ,8 1 ; Ъа =  418.9 . Ю "6; 

ал =  19,86 +  1,634/а; Ь7 =  (427,3 +  184,3/а) К) - 6 
(а —  коэффициент избытка воздуха).

Схема изменения количества и качества рабочего тела в ци
линдре двигателя рассмотрена для условий, когда в коллекторах 
принимаются постоянными давления рв — сопз!, рт =  сопз!. При 
этом не учитываются возможные динамические явления в смеж
ных системах.

Коэффициенты расхода |л5, р,в определяются эксперименталь
но. В этом случае достигается хорошее совпадение результатов 
расчета и опыта.

Для варианта комбинированного дизеля с  р5 — уаг, рт =\ат , 
видимо, следует определять изменение количества и качества ра
бочего тела в коллекторах способом, описанным ранее для ци
линдров.

4. Единая основа математического описания 
процессов, происходящих в цилиндре двига
теля, в различных расчетных методах

При математическом описании названных процессов 
необходимо показать способ нахождения текущих количества ра
бочего тела М , его объема V, давления р  и температуры Т.

Определение текущих количества и качества рабочего тела 
в .цилиндре двигателя нами рассмотрено ранее.

Геометрический объем цилиндра (объем рабочего тела), а также 
его изменение легко определить:

V  =  1/Л {1/(е —  1) +  о/2] и (IV =  тгКд-р1а7360,
где о =  (1 —  соз а0) +  (1 —  соз 2а°) Х/4; у =  з т  а° +  $ т  2а°Х/2; а° —  
угол поворота кривошипа; X =  Д /7 .—  отношение радиуса криво
шипа к длине шатуна.

Неизвестными остаются давление р  и температура Т. В рас
поряжении исследователя имеется еще два уравнения: первого 
принципа термодинамики и уравнение состояния. Поэтому, не
смотря на различие исходных рабочих моделей, принципиальные 
основы расчетных методов отечественных и зарубежных авторов 
должны быть одними и теми же.

Действительно, если в качестве системы принять термодина
мическую систему одного моля, уравнение первого принципа тер
модинамики в общем случае имеет вид

Ьд =  пгсис1Т +  рЛо, (106)

44



расчетное уравнение
йр =  ЪЪ\Щ1уте0 —  крЛоЪ, (107)

где
Ьр =  Ьрх Ьр у, Ьр5 —  Ьръ —  Ърщ —  $Рс<

В 1940— 1942 гг. М. А. Мамонтов [20] изложил свой расчет
ный метод, основанный в большей части на уравнениях (106)— (107).

Уравнению первого принципа термодинамики можно придать 
форму 8<2* +  3/ 5 —  8/ в —  =  й11 рйУ. После преобразований
из него можно получить расчетное уравнение следующего вида:

й р =  {8314 [8( ? * +  3 /8^ 3 / в —  —  М й (т сУт) Т Т +

+  Ш  (6772) ТУртСр —  (IV) кр!У  (108)
или

ар  =  ( в V , +  8 У8 —  8 Ув —  8 V* —  5 Ус +  8 Ум —  йУ) кр1У, (109)
где ЗУ,- =  83148Э ,/ртср.

В связи с тем что 8Уад = — Уйр1кр,

4У  =  З У ,+  ЗУ8 —  8УВ- 8УШ —  ЬУС +  ЬУМ +  8Уад, (110)
где в левой части отражено изменение объема рабочего тела за 
время ах, в правой —  элементарные составляющие этого изменения.

В 1950 г. Н. М. Глаголев [8 ] изложил метод расчета процес
сов в цилиндре двигателя, основанный на уравнении объемного 
баланса: йУ  =  д8У +  двУ +  д мУ +  д я У +  дадУ, где д8У =  (р.5Д) X 
X щ {р1р$)̂ 1~ кз̂ к5ах —  элементарное изменение объема рабочего 
тела, происходящее вследствие входа газа; двУ =  — (цв/в )ш в х  
Х (р Т/р)11к ах —  то же, вследствие выхода газа; д м У = 83 14 7 ’8М*//}=> 
=  УЪМХ/М — то же вследствие изменения количества газообраз
ных молекул под влиянием всех причин, кроме входа и выхода 
газа; дцУ  =  83148С?/ртср —  то же вследствие сообщения внешней 
теплоты; дадУ =  — Уар/кр —  замыкающее изменение объема рабо
чего тела, происходящее адиабатически.

Уравнения (108), (109) для процесса впуска позволяют запи
сать ЗУ8 =  {3/ 8 +  8Л4„ (6772) Т  —  М  [ка +  Та  (6/2)] Т } 8314/рпгср.

В процессе наполнения состав рабочего тела изменяется, т. е. 
йа Ф 0 , аь ф  0. Если все же принять йа =  0, аь  =  0, получим 
ЗУ8 =  [ЗЛ48т с рт87 '8 +  ЗЛ48 (6772) Т] 8314/ртср. Если пренебречь 
различием в температурах Т, Т3 и в коэффициентах при мольных 
теплоемкостях 6 , 68, ЗУ8 =  83\4ЬМ5тсрТ8/ртср =  83143М87Ур. 
Принимая во внимание ЬМ$ =  (щ/^) ы!5ртзах/т, после преобразова
ний получаем ЗУ8 =  83148Л457Ур =  (|х8/ 8) щ  (р/р3)(1~ к$̂ к° ах.

Названные уравнения для процесса выпуска позволяют записать 
8УВ =  {— 8/ в —  ЬМВ (6772) Т  —  М\аа  +  77Ц6/2)] Т\ ЪШ !рт ср или,
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после преобразований, 8ЕВ = — (|*в/в)хаъ (рт/р)11к йх.  Эти же урав
нения для процесса сгорания позволяют записать ЗУ* = { ( 8(2* —
—  ^ )  +  ЪМХ(ЬТ12)Т —  М  [йа +  Тй( Ы2 ) ]  Т } 8314/ртср .

Примем во внимание, что й М ( Ь Т / 2 ) Т  =  й М т с рТ —  й М т с ртТ
и сделаем довольно грубое для участка сгорания допущение: 
с1а =  0 , йЬ =  0. При этом получим 8Е* =  [(8(Эаг— — ЬМхпгсртТ )+  
+  ЪМхтСрТ]8314/ртер или ЪУх =  дцУ -\-дм У, так к а к '[8 ] д (}У — 
=  (й<2*—  8фш— ЬМхтсртТ)8314/ртср, д м У — 83\4ЪМХ/р =  УЪМ х/М.

Таким образом, расчетное уравнение Н. М. Глаголева, в ос
нову которого он положил соображения о сумме элементарных 
объемов газа, также является одной из форм .первого принципа 
термодинамики для открытых термодинамических систем.

Уравнению первого принципа термодинамики можно придать 
форму ЪЭ* =  Уйр/(к— 1) +  рйУк/(к— 1), где 8 Э * = 8 ( 2 * + 8 /5—
—  8/ в— 8(2Ш— М й (т сУт) ТТ  +  йМ (ЬТ/2) Т. Если для процесса газо
обмена принять 8(2* =  ЪС̂ ю—М с!(т сУт) тТ = й М  (ЬТ/2) Т = 0  получим

р й У  +  Уйр/к  =  Я  ЪС$Т Я — Я Ю ВТ.  (111)

Уравнение (111) положено в основу расчетного метода для 
процессов газообмена, разработанного в 1951 г. Г. Ю. Степано
вым [3].

Во всех рассмотренных методах можно последовательно опре
делить за время йх изменение давления й р ,  приращение давления 
Д/7 и новое значение давления р ,  а затем по уравнению состоя
ния оценить текущую температуру рабочего тела

Т  =  рУ/8Ъ\Ш.  (112)

Есть и другой путь: по уравнению первого принципа термо
динамики в форме изменения температуры й Т = Ь Э * / М т с у —
—  Т й М / М —  ( к — \)ТйУ/У  определить й Т ,  Ь Т  и новое значение 
температуры в конце интервала расчета, а затем по формуле ( 112) 
найти р .  Этот путь избрал Б. М. Гончар [10].

Таким образом, при всем многообразии расчетных методов 
единой их основой в математическом описании явлений в ци
линдре двигателя является закон сохранения энергии. Разница 
заключается лишь в полноте охвата явлений, происходящих в ци
линдре двигателя, и в совершенстве расчетной методики.

В случае математического моделирования процессов в цилиндре 
дизеля нами используются зависимости 8(2* =  В(/)„ (йх/с?<р) й<?\ =
=  чтР (Т  —  Г ст) йх,  где В, <2н» х, ь т, В, Тст-— соответственно ко
личество топлива, поданное в цилиндр за цикл; низщая тепло
творность топлива; доля выгоревшего топлива; коэффициент тепло
передачи от газов в стенки; поверхность стенок, омываемых газом; 
средняя температура стенок поверхности Р.
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5. Схема моделирования режимов работы  
комбинированных дизелей, 
разработанная в ХПИ

В основе математического моделирования режимов ра
боты  комбинированных дизелей на ЭЦВМ, разработанного в Х П И , 
лежат главным образом работы [8 ].

Физическое моделирование цикла комбинированного дизеля 
стало возможным благодаря многолетней работе по доводке рабо
чего процесса дизелей с высоким газотурбинным наддувом на 
одноцилиндровых двигателях (отсеках), проводимой на кафедре 
ДВС Харьковского политехнического института им. В. И. Ленина.

При математическом и физическом моделировании рабочих 
процессов исходным является баланс работ или средних давлений

реу — р1~\~ рн.х —  Рм.д Рг.»“ Рн» ( 4 3 )
а°=540°

где рс =  | р 51Т1̂  ^  (1а.0 —  среднее индикаторное давление;
а°=180° СОЗ р 

а°=180
тс (" 51п( а 4 -  В) , ор« * = ш  3 Р— со !  ~ среднее давление насосных ходов;

а°«540 "
Рм.д =  Рм.а +  Рмтк —  среднее давление потерь в механизмах двига
теля (ри.д —  среднее давление потерь в поршневом двигателе; 
Рмтк —  среднее давление потерь в остальных механизмах комбини
рованного дизеля); рг.т =  роро^ад.тЯг —  среднее давление, соот
ветствующее работе на валу газовой турбины; р н =  ро^/ад.к/чз* —  
среднее давление, соответствующее работе на привод нагнетателя; 
р, а, р, р0, р0, ср5, /ад.т, /ад.к, п т, чк —  соответственно текущее 
давление газов в цилиндре, угол поворота кривошипа, угол от
клонения шатуна, химический коэффициент молекулярного изме
нения, плотность воздуха в окружающей среде, коэффициент 
избытка продувочного воздуха, адиабатическая работа расширения 
единицы рабочего тела, адиабатическая работа на сжатие единицы 
воздуха, к. п. д. турбины и компрессора.

Зависимости (113) можно придать вид реу =  ре& +  (Рг.т— Рн) "Яр*, 
где р ед =  р; +  Рнх —  Рм.д —  среднее эффективное давление собст
венного дизеля; 1др —  к. п. д. передачи от поршневого двигателя 
к турбокомпрессору, которым учитывается также р „тк. Знак пока
зателя степени определяется знаком разности (ргт— Рн)-

Для математического описания процессов в цилиндре и опре
деления р используем зависимость йр — 831АЬЭ*/Утсу —  крйУ!У.

Из формулы для энергетического баланса по цилиндру дизеля 
/ г  =  +  / « —  § рйУ  —  фи видно, что в случае равной за цикл

47



работы $ рйУ  при математическом и физическом моделировании 
должны быть равными 1т и Тт.

При математическом моделировании цикла комбинированного 
дизеля принята зависимость р мд =  а +  ЬСт +  сСт [с1 (р я —  р 0) +  
+  рс/2 ]2, полученная в результате обобщения экспериментального 
материала по одноцилиндровому отсеку тепловозного дизеля [25].

Рис. 12. Номограмма согла
сования параметров турбо
агрегата на номинальном 

режиме.

В качестве рабочего баланса при математическом и физическом 
моделировании цикла комбинированного дизеля с силовой турби
ной принимается

р ец ~  реу (Рг.т —  />н)Чр (114)
где р еу задано; рея подлежит уточнению.

В случае проведения эксперимента на одноцилиндровом дви
гателе применяются таблицы или номограммы, фиксирующие 
заранее возможные варианты процессов в системе ГТН . Номо
грамма, использованная автором для определения оптимального 
отношения р т1рз, показана на рис. 12. Составляя номограммы,
выражениям для ргл и р„ придан вид рг,т =  рглО„-, рв =  р„Са, где 
Рг т З О ^ о ^ а д . т ^ З р„ == 301*/ад.к/У

Удельные средние давления ргл, р„ вычисляем заранее.
Средние давления ргл, р н определяем во время опыта по но

мограмме после нахождения на стенде расхода воздуха С*.
Последовательность математического и физического моделиро

вания номинального режима, например при определении опти
мального отношения р т/р$, ясна из блок-схем рис. 13, 14. Как 
видно из рисунков, в конце математического или физического мо
делирования номинального режима находим некоторые конструк
тивные размеры систем турбонаддува и охлаждения воздуха,
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Рис. 13.Блок-схема математического моделирования 
номинального режима ДТУ при определении оптимального отношения

РТ!Р1-
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Рис. 14. Блок-схема физического моделирования 
номинального режима ДТУ на опытном одноцилиндровом двигателе (отсеке) 

при определении оптимального отношения р т1р%.
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необходимые для математического или физического моделирования 
частичных режимов двигателя.

Проходное сечение на выходе из колеса компрессора /*. =  
=  0 5о/<Р2лР2̂ 2, где Ов0, Ср2г, Р2. ^2  —  соответственно расход воздуха 
через компрессор на номинальном режиме, коэффициент расхода 
колеса компрессора, плотность воздуха на выходе из колеса комп
рессора и окружная скорость на наружном диаметре колеса комп
рессора.

Далее находим произведение коэффициента теплоотдачи на 
эффективную площадь воздухоохладителя и маслоохладителя. 
Например, для одной из схем, используемой в наших рарчетах 
и опытах,

1/3600О80ср - 1 / О в0срв \
1Тк -Т ,)/ Я х я -\ / З Ш 0 ^ р ) 
1/3600О50ср - 1 / О всрв

У^МОсрМ Обц&рв \
( Т М +  Т в ’ ) ^ М  )

■ *м?Ррм О6восрв
где Ов0) 0 Мо, Яхл, Ям, Т к, Тм, Тв, Тв— соответственно коли
чество воды, проходящее через воздух и маслоохладитель, коли
чество масла, проходящее через двигатель; количество теплоты, 
отведенной от воздуха и масла; температура воздуха после комп
рессора, температура масла на входе в двигатель, температура 
воды на входе и выходе из воздухоохладителя.

Определяем также проходное сечение соплового аппарата 
и рабочего колеса турбины: /] =  Сг/[л 1р,С|; / 2 =  ССг/^грг^г, где 
От, С, [ч, м-2, рь рг, С|, ш2—  соответственно на номинальном ре
жиме расход газа через турбину, коэффициент утечки газа в тур
бине, коэффициенты расхода сопел и в решетке рабочего колеса, 
плотность и скорость газа в зазоре и на выходе из рабочего 
колеса.

Методика математического моделирования режимов характе
ристики комбинированного дизеля разработана автором совместно 
с С. Л . Левковичем. За основу при этом принято уравнение (113).

Нам не удалось использовать известные зависимости Г. Вошни 
[35] и Р. М. Петриченко [23] для моделирования закона сгорания 
на режимах характеристики. Поэтому при математическом моде
лировании режимов характеристики среднее индикаторное давле
ние было найдено по формуле р,- =  ВЯищ/Ун, а для определения 
индикаторного к. п. д. использована эмпирическая зависимость вида

"41 — Ао 4~ 4 2р 5 4 " А за А\2пр$ 4- 4  ола 4-

4- Л 23р 5а 4- А п п2 -\- А 22р$ +  4 зз«2. (115)

(^ м )о
1п 1 4 -

1 К

1п

(кхГх)о =
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В уравнении (115) коэффициенты получены по результатам эк с 
периментального исследования индикаторного процесса на одно
цилиндровом двигателе.

Математическое моделирование участка газообмена, которое 
позволяет определить р н,х , -Цу, ср5, V, у  на режимах характеристики 
и номинальном режиме, ведется одинаково. Переход от парамет
ров рабочего тела в конце наполнения , (точка У) к параметрам 
в начале выпуска (точке е) осуществляется путем решения урав
нения ц е =  и у +  в<2в (\ —  <!пс~ю е), где и е, и у , вс?н, <]>, т  —  
соответственно внутренняя энергия рабочего тела в точках е, V, 
теплота топлива В, поправочный коэффициент (уточняется в ходе 
моделирования), относительные потери теплоты от газов в стенки 
к точке е.

Совместное решение уравнений по дизелю и турбине 
о

ае'
1 7. ==1 ^  ЬА/1̂ т,бртТ ==

а»е
С т =  Р.1/ 1С1Р1 =  р.2/ 2® 2р2/^ут позволяет определить на исследуемом 
режиме для изобарной системы параметры рабочего тела в вы
пускном коллекторе Т т, р т. Уравнение чцт =  тд(.Гт (2 —  х т1х0Пт)Х 
х  х т/хОПт отображает аналитическую связь между текущим внут
ренним к. п. д. турбины и максимальным ее внутренним к. п. д. 
хртт в зависимости от отношения окружной скорости колеса 
турбины и  к условной скорости Со (подсчитанной ПО /ад.т всей 
ступени) на текущем режиме х г и режиме х 0Пт, соответствующем
"^1Т т‘

Текущее значение к. п ,д . компрессора [18],

=  1 ~ ( ! ~ ^ о ) ~ ( 1 ~ Х к У ( т ^ )  \ / ~ ~ %

где тэйо, (Зо, <Р2г0, и>; пк, С1, <?2г, р.' — К. п. д., объемный расход 
воздуха, коэффициенты расхода и работы компрессора на номи
нальном и данном режиме; Суд, с —  коэффициент удара и геомет
рический параметр компрессора. Система теплобалансовых уравне
ний и уравнение потери давления по элементам воздухоохладителя 
[19] позволяют определить температуру Т5 и давление воздуха 
р$ (перед клапанами дизеля).

На рис. 15, 16 показаны блок-схемы математического и физи
ческого моделирования режимов работы комбинированного дизеля, 
принятые в Харьковском политехническом институте. При физи
ческом моделировании характеристики комбинированного дизеля 
на одноцилиндровом двигателе варианты режимов турбины, комп-
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Ввод исходных данных
*

| Конец моделирования |

Рис. 15. Блок-схема математического моделирования ограничительной по 
температуре газов перед турбиной характеристики комбинированного дизеля.
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Предварительная оценка параметров режима

4
Физическое моделирование процессов в цилиндре 

дизеля

Сравнение по Т т

Н ет' Да
4

та
2
2
та
о.и
О
2

О
X

Сравнение по рт, р 5, Т$

Нет Да

Определение эффективных показателей ДТУ

Переход на очередной
| режим

Конец моделирования

Рис. 16. Блок-схема физического моделирования на одноцилиндровом двига
теле (отсеке) ограничительной характеристики ДТУ.

Математическое моделирование режимов работы 
турбины, уточнение р т

Математическое моделирование режимов работы
компрессора, уточнение р3 .

4

Математическое моделирование режимов работы 
воздухоохладителя, уточнение Т$



рессора и воздухоохладителя для удобства можно объединить на 
одной номограмме.

Сравнивая характеристики, полученные моделированием на 
одноцилиндровом двигателе, с характеристиками для многоци
линдрового двигателя, видим их основное отличие: у тепловозного 
дизеля типа Д70 среднее давление потерь в механизмах двигателя на 
20% меньше, чем на одноцилиндровом двигателе. В случае необ
ходимости корректировкой коэффициента а в формуле для р мд 
данное отличие можно устранить. Однако при исследовании этого 
делать не нужно: создавая некоторый «запас прочности», отличие 
не влияет на принципиальные выводы при оптимизации опреде
ляющих параметров комбинированного дизеля.

6. Среднеэксплуатационный расход топлива 
на установившемся режиме как критерий 
термодинамической оптимизации
Критерием термодинамической оптимизации цикла ком

бинированного дизеля на номинальном режиме может являться 
его эффективный к. п. д. или удельный эффективный расход 
топлива § е. Обычно иссле
дователи стремятся улуч- • Т а б л и ц а  1
Ш И Т Ь  Э ТИ  показатели. Режимы работы тепловозных

Однако в последние го
ды [31] специалисты при
ходят к мнению, что § е на 
номинальном режиме не 
может служить определяю
щим показателем уровня 
топливной экономичности 
транспортного двигателя, 
так как оно получено без 
учета условий эксплуата
ции двигателя.

В подтверждение этого 
рассмотрим табл. 1 [31].
Как видим из таблицы, 
номинальный режим у ма
гистральных грузовых теп
ловозов занимает до 16% 
времени эксплуатации, у 
пассажирских — 2 ,5% , у маневровых —  0% . В этой связи авторы 
работы [31] предлагают ввести понятие о среднеэксплуатационном 
удельном эффективном расходе топлива со  структурой,^  ЭКс =  Д&ур+ 
+  Д&1.п +  Д^х.х, где Д^Ур, Д^п.п, Д&.х —  составляющие & экс, учи-

Р еж им  р аботы

П р о д о л ж и т е л ь н о ст ь  
р а б оты , %

В е с о 
вой

р а сх о д
топ л и -
ва , %

2 Т Э 10 .
2Т Э 40

2Т Э 10,
2Т Э 40 Т Э П -60 ТЭ1

Номинальный 18,5 2,5 57,0
Другие поло 25,0 32,5 7,0 17,5
жения кон
троллера
Переходные 17,0 35,0 41,0 21,0
процессы
Холостой ход 40,0 30,0 33,0 4,5
Заглушенное — — 19,0 —
состояние
дизеля
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тывающие работу двигателя соответственно на установившихся 
режимах, при переходных процессах и на холостом ходу. Чтобы 
найти Д^п.п. Д§х.х, потребуются специальные измерения [311. Для 
определения Д^ур необходимо иметь рабочую характеристику 
тепловозного двигателя &е =  /(Л ^) й распределение по времени 
загрузки двигателя в эксплуатации Л  ̂=  / ( т ) .  Наличие этих 
данных позволит оценить среднеэксплуатационный удельный эф
фективный расход топлива на установившихся режимах § ез =  
=  Д^ур =  5  где х —  суммарное относительное время
работы на данной мощности в эксплуатации.

Из таблицы также видно, что для магистральных тепловозов 
величина § еэ соответствует 43% работы двигателя по времени 
и 7 5 % — по весовому расходу топлива. Однако, если принять 
во внимание, что в данном комбинированном дизеле при его тер
модинамической оптимизации переходные процессы и холостой 
ход отличаются незначительно (кроме специальных случаев), ве
личину § ез все же можно принять в качестве критерия термоди
намической оптимизации.

В табл. 2 приведены данные о расходе топлива на номиналь
ном режиме и среднеэксплуатационном удельном эффективном 
расходе топлива для тепловозного дизеля 2Д70 и дизель-турбин
ной установки с мощностью силовой турбины 1100 кВт. Из таблицы 
видно, что удельные эффективные расходы топлива на номиналь
ном режиме составляют соответственно 212 и 216 г/кВт- ч (подан 
ным, полученным для одноцилиндрового двигателя). Однако сред
неэксплуатационный удельный эффективный расход топлива дви
гателя 2Д70 составляет 216,6 г/кВт • ч., Д Т У  —  201,4 г/кВт-ч. Из 
этих данных видно, что наиболее эффективная с точки зрения 
топливной экономичности —  дизель-турбинная установка. Этот 
пример подтверждает возможность и целесообразность использо
вания §съ в качестве критерия термодинамической оптимизации.

При сравнительном анализе можно и целесообразно следующим 
образом раскрыть структуру § е, §еэ- Теплота, эквивалентная эф
фективной мощности комбинированного дизеля, ф еу =  ЗбООЛ/су. 
Тогда количество топлива, эквивалентное эффективной мощности, 
Вь =  <2<>у/<3н =  3600Угу/<2„. Удельный расход топлива, эквивалент
ный единице мощности, =  Вэ/Ы у̂ =  3600/ф„.

Тепловой баланс комбинированного дизеля в наиболее общем 
виде

<5 , =  ЗбООУеу +  С?2, (116)

где (}\, @2 —  соответственно подведенная к рабочему телу и отве
денная в окружающую среду теплота топлива.
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Разделив (116) почленно на <2Н> получим такой баланс по ча
совому расходу топлива:

В Ч =  В Э +  В 2> (117)
где В 2 —  часть часового расхода топлива, теплота которого чис
ленно равна <32.

Разделим почленно (117) на Л^у: д е =  §э +  ^8е- Как было 
показано, ^2 == Пн +  Е хл П3 +  Е т +  А х +  Пв +  Пг-Ь ^ о г + П м.д. 
После деления на ф! <72 =  8Н -(- 8хл -(- +  8„ -р 8т “Ь^огЧ-
+  8м.д. Легко убедиться, что \ §е =  ЗбОО^/фн ( 1 —  ?2> =  Ее (8Н +  
+  Зхл +  8* +  8Ш +  8Х +  8В +  87- +  80г +  8м.д =  &§н +  Д^хл +  Д& +  
+  Д & ш  +  Д &  +  к§т  +  Д ^ О Г  +  Д ^ м . д -

Т а б л и ц а  2
Влияние характеристики по %е на

"е г и е~
2Д70 ДТУ с лгС1=  1100 кВт

2е, г/кВт-Ч НеЧе ее, г/кВт ч

1,000 5,0 5,000 212,0 1060,0 216,1 1080,0
0,967 3,4 3,287 211,7 695,9 210,2 691,1
0,917 4,2 3,850 211,6 814,6 201,5 776,0
0,867 9,8 8,494 210,6 1789,3 198,5 1686,4
0,817 10,3 8,412 213,1 1792,5 197,3 1659,9
0,783 24,0 18,80 214,0 4024,0 196,8 3699,3
0,733 11.4 8,360 216,2 1807,6 196,4 1641,7
0,667 6,4 4,267 220,2 939,5 196,8 839,6
0,617 5,2 3,207 223,6 717,0 198,1 635,5
0,550 3,2 1,760 228,2 401,6 201,1 354,0
0,483 3,0 1,450 232,8 337,6 205,9 298,6
0,367 3,1 1,137 241,9 275,1 219,5 249,5
0,267 4,0 1,067 249,6 266,4 234,0 249,6
0,150 7,0 1,050 258,9 271,8 251,1 263,6

Вез Ц  Йе*8е Вез Ц  Я е*8е

70,14 216,6 15 192 201,4 14 125

Если определим составляющие § е на каждом режиме рабочей 
характеристики, получим_структуру среднеэксплуатационного рас
хода топлива: § еэ =  Х| Д̂ «х (§э +  Д§н +  • • • +  Д^ог +  р)/'Е<МеГ =  
=  й’э +  Д^нэ +  Д<7хл э +  Д&э +  Д§ШЭ +  Д̂ ХЭ +  Дц'вэ +  Д^Гэ +  Дцогэ +  
"Ь Д̂ м.д э*

В табл. 3 сравнивается удельный эффективный расход топлива 
на номинальном режиме со среднеэксплуатационным удельным 
эффективным расходом топлива. Из таблицы видно, что общее 
ухудшение расхода топлива с  учетом условий эксплуатации со
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ставляет 5,16 г/кВт • ч. Действительно, ряд факторов (А^ш, Д^у, 
Д&В, Д^ог) ухудшает топливную экономичность на 9,35 г/кВт • ч. 
Однако другая группа факторов (Д^„, Д#хл, Д&, Ь §т, Д&м.д) улуч
шает топливную экономичность и несколько замедляет ухудшение 
топливной экономичности комбинированного дизеля.

Т а б л и ц а  3
Сравнение %е н &еэ

Номинальный режим Среднеэксплуатационный 
расход топлива Разница

обозначение величина, 
г/кВт ч обозначение величина

г/кВт-ч + -

ёе 212,70 217,80 5,148 _

Аё„ 4,28 ЛЯнэ 2,215 — 2,060

АёхЛ 2,31 Аёх ЛЭ 1,638 — 0,672
Аё, 1,903 Аё,э 1,564 — 0,339
л2ш 17,26 Аёщэ 21,04 3,777 —
Аёх 45,66 АёхЗ 47,16 1,497 —
Аёв 6,25 Аёвэ 7,07 0,817 —
Аёт 2,94 АёТз 2,64 — 0,30
Аё0Т 32,10 АёоТэ 35,30 3,230 —
Аёмц 15,98 А«М. дэ 15,07 — 0,91

1 X 9,35 4,259

Определение и его составляющих позволит объективно 
оценить эффективность вводимых для улучшения цикла комбини
рованного дизеля мероприятий и дать научное объяснение причин 
такого улучшения. Изложенная методика в принципе пригодна 
также для двигателей, имеющих иную рабочую характеристику —  
винтовую, нагрузочную или экономическую.

7. Схема оптимизации определяющих  
параметров цикла комбинированного  
транспортного дизеля

Предложенные различными исследователями методы 
математического моделирования режимов работы двигателей внут
реннего сгорания базируются на статистическом или термодина
мическом методе описания явлений в двигателе или на их соче
тании.
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В статистическом, более раннем методе, используются обоб
щенные эмпирические зависимости вида

Ре — Рн^е, Пе =  ?(0.1, <*2 ап), (118)

где рн =  ВС1а1Ун—  условное среднее располагаемое давление; аь 
аг, . . . ,  а„ —  определяющие к. п. д. параметры.

Достоинство математической модели в форме (118) —  возмож
ность отыскать сравнительно простыми средствами, например ме
тодом перебора, оптимальное с точки зрения топливной эконо
мичности сочетание сц, а2, . . . ,  а„. Однако математическая модель 
непригодна для оптимизации рабочего процесса другого двигателя 
или даже данного двигателя за пределами опыта.

Позже, в работах А. И. Толстова, Т. М. Мелькумова, И. И. Гав- 
рилюка, Д . А. Портнова, Г. Ю. Степанова, И. И. Котляра, 
Б. И. Иванова, А. С. Эпштейна и других были заложены основы 
математического моделирования переменных режимов турбопорш- 
невых двигателей. При определении составляющих • среднего эф
фективного давления реу =  р 1 +  р «.х— Ры.р. +  {ргл —  Ря)ур 1 ими 
используются эмпирические или полуэмпирические зависимости вида
Рс ~  РН'ЧС, Рн.х — РаРвс РгР'выт! Рмд — Ч Р г.т  =  Рг.т.ац'Ц'р'
р н =  Рн.ад /^н, где тд1- —  эмпирическая зависимость для индикатор
ного к. п. д.; [авс, (лвых —  эмпирические коэффициенты для работы 
наполнения и выталкивания; а, Ь, г —  эмпирические коэффициенты 
и показатель степени при средней скорости поршня Сш; т̂т =  
=  /с) —  эмпирическая зависимость для к. п. д. турбины; —
к. п. д. нагнетателя на его универсальной характеристике.

При нахождении переменных режимов двигателя использова
лись также теоретические, полуэмпирические или эмпирические 
зависимости для пропускной способности поршневого двигателя 
и газовой турбины, а также локальные тепловые балансы элемен
тов комбинированного дизеля. Задачей моделирования являлось 
отыскание режимов совместной работы поршневого двигателя 
и смежных систем —  газовой турбины, нагнетателя, воздухоохла
дителя —  графоаналитическим методом.

В настоящее время при математическом моделировании режимов 
работы двигателя используется ЭЦВМ. Однако по мере совер
шенствования математического описания рабочих процессов в эле
ментах комбинированного дизеля поиск оптимального сочетания 
определяющих к. п. д. параметров становится все более затрудни
тельным или даже невозможным.

Рассмотрим принципиальную схему оптимизации процессов 
в комбинированном дизеле (рис. 17). После выбора исходных его 
параметров можно получить соответствующие варианты номиналь
ных режимов путем их математического или физического модели-
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*

Варианты
номинальных режимов и их

анализ

Рис. 17. Принципиальная схема оптимизации 
термодинамических и конструктивных параметров ДТУ.
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рования (например, по методике Х П И ). Для отыскания оптималь
ного решения применяем метод последовательного перебора исход
ных параметров. Получение оптимального решения на номинальном 
режиме в этом случае— вопрос времени.

Сложность состоит в том, что оптимальное решение для номи
нального режима является только предварительным. Чтобы полу
чить окончательное суждение, необходим анализ данных о средне
эксплуатационном расходе топлива в зависимости от исходных 
параметров. Поэтому следует иметь методики математического или 
физического моделирования переменных режимов комбинирован
ного дизеля. Однако современный тепловозный двигатель может 
работать по ограничительной по температуре газов перед турбиной, 
экономической или даже нагрузочной характеристике, судовой —  
по винтовой, экономической или даже внешней. Поэтому требуется 
предварительное построение универсальной характеристики двига
теля и отыскание на ней его оптимальной рабочей характеристики. 
Задача оптимизации определяющих параметров, естественно, ста
новится невыполнимой даже при использовании ЭЦВМ.

Вернуться по форме к уравнению (118) и получить практическую 
возможность вести термодинамическую оптимизацию цикла ком
бинированного дизеля позволяет схема, апробированная в ХП И . 
Она содержит три последовательных этапа математического пла
нирования исследования.

Как показано на рис. 18, на номинальном режиме проводится 
первое математическое планирование исследования и моделирова
ние (математическое или физическое) опорных режимов, необходи
мых в соответствии с планом-матрицей для получения уравнения 
регрессии [6 ]

к к
у  =  а0 +  2  0.1X1 +  2  ацх1Х1 +  Ц  ацх\, (119)

(=1 1<1 «■= 1

где, например, при трехфакторном эксперименте (а, (3, у) х\ =  
=  (а —  а0)/Да, х 2 =  ф  —  ро)/Др, Хз — (у —  То)/д Т-

В результате исследования уравнения (119) можно получить 
оптимальные значения определяющих параметров аю  (3̂ , у ы, ко
торые дадут наилучший результат по топливной экономичности 
на номинальном режиме, если у  =  § е. Попутно как функцию от 
а, р, 7  получим эмпирические зависимости для /*., (кхР х), (кмРм), 
/у, /г, которые необходимы при моделировании характеристик дви
гателя.

На втором этапе оптимизации проводим математическое пла
нирование опорных режимов универсальной характеристики. К уже 
принятым ранее факторам номинального режима а, р, у добавля
ется два новых: мощность двигателя Ые и частота вращения
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Рис. 18. Схема оптимизации определяющих параметров цикла ДТУ.
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коленчатого вала п по характеристике *4 =  (М *—  Л^>о)/ДМе, * 5 =  
=  ( п  —  г:0)1 \п .

Практика показывает, что вместо мощности N е удобнее взять 
температуру газов после дизеля 1т: одновременное сочетание тре
буемых при планировании максимальной мощности и -минимальной 
частоты вращения коленчатого вала невозможно реализовать в слу
чае физического моделирования.

По результатам моделирования опорных режимов универсаль
ной характеристики получим уравнения регрессии вида (119) для

Ы' =  П *, Р, Т. <г, « ) ;  (120)
=  Р, Т> (г , п). (12П

Исключив из уравнений (120), (121) параметр 1т, найдем за
висимость /

<?« =  / ( * ,  Р. Т> «)• (122)
Уравнение (122) содержит в себе в аналитической форме ин

формацию о семействе универсальных характеристик, которые 
отличаются друг от друга независимыми параметрами номиналь
ного режима а, (3, у. П оэтому равенство (122) представляет собой 
обобщенную, универсальную характеристику данного двигателя.

На третьем этапе проводится математическое планирование ис
следования эксплуатационной экономичности по выбранной рабочей 
характеристике ( 122) с учетом времени загрузки двигателя т в 
эксплуатации в зависимости от определяющих параметров а, р, 
7 на номинальном режиме.

По результатам моделирования опорных режимов, соответству
ющих плану-матрице для номинальных режимов, получим урав
нение регрессии

§ е ъ  =  # 0  +  # 1 * 1  +  # 2 * 2  +  # 3 * 3  +  # 1 2 * 1 * 2  +  # 1 3 * 1 * 3  +

"Ь # 2 3 * 2 * 3  4~ #11*1 4~ # 2 2 * 2  4" # 3 3 * 3 ,  (123)

т. е. § еэ =  /  (а, р, 7 ).
Зависимость (123), как и (118), позволяет вести исследование 

на экстремум [6 ] и найти такое сочетание аэ, рэ, 7Э, которое обеспе
чит наилучший результат по топливной экономичности с учетом 
условий эксплуатации.

Учитывая оптимальные значения аэ, рэ, Тэ, в целях анализа 
можно воспроизвести при помощи прямого моделирования номи
нальный режим и рабочую характеристику.

Таковы основные этапы в схеме оптимизации определяющих 
параметров цикла, позволяющие при использовании ЭЦВМ найти 
оптимальный рабочий процесс комбинированного дизеля с учетом 
условий его эксплуатации.
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8. Энергоэкономический метод анализа 
эффективности транспортных силовых 
установок

Решение о целесообразности создания и внедрения
• новой техники должно приниматься на основании оценки годового 
экономического эффекта [21]. Поэтому в задачах оптимизации 
в качестве функции цели может приниматься годовой экономи
ческий эффект создания и внедрения нового дизеля в сравнении 
с базовым.

В целях анализа придадим формуле оценки годового эконо
мического эффекта создания и внедрения одного комбинирован
ного дизеля вид

по базовому и новому дизелю приведенные затраты, годовые 
объемы работы, доли отчислений от балансовых стоимостей на 
полное восстановление (реновацию), годовые эксплуатационные 
издержки потребителя, сопутствующие в эксплуатации капиталь
ные вложения потребителя, нормативный коэффициент эффектив
ности и соответственно экономия .по новому дизелю в сравнении 
с базовым при изготовлении, текущих издержках эксплуатации 
и отчислениях от сопутствующих капитальных вложений.

Издержки в эксплуатации по дизелю можно представить, 
например, как сумму затрат на топливо, масло, текущий и капи
тальный ремонты:

где Вчэ, I. Ц г —  среднеэксплуатационный часовой расход топлива, 
время эксплуатации силовой установки за год, цена единицы 
топлива.

С учетом поузловых потерь работоспособности в комбиниро
ванном дизеле

(125)
Затраты на топливо

^топ — ^чэ ̂ Цт» (126)



=  Вэ +  Вн 4" Вкл 4- В$ 4 " Вш 4* Вх 4- В в 4 - Вт 4" Вот 4~ Вм л, (127)
где Вэ, В н, В хл, В 3, Во,, Вх, Вв, В т, Вот, В м.я — доли средне
эксплуатационного часового расхода топлива, эквивалентные 
мощности комбинированного дизеля и соответствующим поузловым 
потерям эксергии.

Уравнения (125), (126), (127) позволяют получить следующую 
структуру издержек в эксплуатации, учитывающую особенности 
рабочего процесса исследуемого комбинированного дизеля:

И =  Зэ +  Зн +  Зхл 4- 35 4- Зш 4- 3* +  Зв 4- Зг 4- Зог 4*
4-  Зм.д 4-  Зм +  Зтр 4- Зкр. (128)

Имея составляющие издержек в эксплуатации для базового 
и нового дизеля (128), можно раскрыть причины экономии потре
бителя на текущих издержках в эксплуатации:

ДЭИ =  ДЭэ 4- ДЭН 4- ДЭхл 4- ДЭ5 +  ДЭШ +  ЛЭ* 4- ДЭВ +  ДЭГ 4- 
'  +  ДЭог 4- ДЭи.д 4" ДЭ„ 4* ДЭтр 4- ДЭКр. (129)

Уравнения (124), (129) в целях анализа дают такую структуру 
годового экономического эффекта создания и внедрения одного 
нового комбинированного дизеля по сравнению с базовым:

Э =  ДЭнзг 4- ДЭ, 4- ДЭ„ 4- ДЭХЛ +  ДЭ3 4- ДЭШ 4- ДЭ* +  ДЭВ +
4- ДЭг 4- ДЭог 4- ДЭм.д 4" ДЭМ 4~ ДЭТр 4* ДЭКр 4- ДЭ«. (130)

В уравнении (130) соединились энергетические и стоимостные 
категории в одном методе сравнительного анализа комбинирован
ных транспортных дизелей с учетом особенностей их рабочих про
цессов и условий эксплуатации.

В ряде стран —  СССР, США, ГД Р , Ф РГ, Польше —  получает 
распространение термоэкономический метод, объединяющий в себе 
возможности термодинамического и технико-экономического мето
дов анализа [4]. В термоэкономическом методе в основе лежит 
баланс эксергии, а затраты относятся к единице, вводимой в си
ловую установку эксергии. Поэтому, чтобы отличить рассмотрен
ный нами метод от термоэкономического, он назван энергоэконо
мическим.

Использование в качестве функции цели уравнения (130) имеет 
ряд преимуществ: во-первых, это наиболее общий критерий опти
мизации, во-вторых, составляющие годового экономического эффекта 
позволяют дать научное объяснение причин экономии или убытка 
от замены базового двигателя новым; в-третьих, составляющие 
годового экономического эффекта позволяют вскрыть резервы даль
нейшего улучшения показателей создаваемого дизеля, указать 
в технологической цепочке создания и эксплуатации нового дизеля 
конкретное их место, а значит, наметить конкретную программу 
реализации вскрытых резервов.
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Глава 3. ПРАКТИЧЕСКИЕ ЗАДАЧИ  
ПОВЫШЕНИЯ ЭФФЕКТИВНОСТИ ПРОМЫШЛЕННЫХ 

КОМБИНИРОВАННЫХ 
ДИЗЕЛЕИ

1. Оптимизация определяющих параметров 
номинального режима перспективных 
судовых дизелей*

В табл. 4 приведены основные показатели семейства 
судовых дизелей типа ЧН 26/34: главных судовых (ГС) с цилинд
ровой мощностью 147 и 184 кВт при частоте вращения коленча
того вала 600 об/мин и двигателя для дизель-генератор а (Д Г) 
с цилиндровой мощностью 147 кВт при частоте вращения колен
чатого вала 750 об/мин.

Т а б л и ц а  4
Исходные параметры семейства судовых дизелей

П ар ам етр
р е  10* кПа 1/

П арам етр
ре  10* кПа

13,0 16,3 20,4 13,0 16,3 20,4

А^ц кВт 147 147 184 Чу* 0,974 0,979 0,972
я об/мин 750 600 600 0 0,073 0,082 0,129

р5Ю2 кПа 2,45 2,75 3,14 р ^ к П а 80,4 88,5 91,1
С с 60 60 60 рг102 кПа 113,0 118 123

е 12,5 12,5 11.7 X 1,4 1,33 1,35
р г 102 кПа 2,16 2,45 2,65 Ч* 0,486 0,476 0,462

/ Г°С 511 515 562 р(102 кПа 16,0 19,0 23,3
о

“ V 45 45 45 Рн. х10* кПа —0,253 —0,098 —0,013
Ф* 100 100 100 рыд102 кПа 2,7 2,59 2,85

О

ае 45 45 45 0,818 0,858 0,8?6
а 2,24 2,08 1,87 Че 0,398 0,409 0,405

2,41 2,26 2,14 8, г/кВт- ч 212,0 206,6 207,9

Над созданием этих двигателей работают специалисты машино
строительного завода им. 25 Октября, ЦНИДИ и ХПИ имени 
В. И. Ленина. Приводимые в таблице исходные показатели явля
ются оптимальными, так как при выбранных ограничениях они 
обеспечивают наименьшие удельные эффективные расходы топлива.

* Работа выполнена совместно с инж. Б . Л. Гоцкало.
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При поиске оптимального решения использован графоанали
тический метод, состоящ ий, из следующ их этапов:

1) физическое моделирование опорны х режимов комбинирован
ного дизеля на опытном одноцилиндровом двигателе 1ЧН 26/34 
в соответствии с  планом-матрицей математического планирования 
исследования;

2 ) определение коэффициентов уравнения регрессии и данных, 
необходимых для построения линий равных удельных эффектив
ных расходов  топлива и ограничивающ их параметров;

Рис. 19. Выбор оптимальных значений е, р8:
— □ — О —  Р8 =  2 ,3 5  • 10* к П а ; — о — О —  р $ «= 2 ,75  • 10“ к П а ; — д — д —  
р 5 =  3,14 • 10е к П а ; р / =  16,3 • 102 к П а ; ООО о б /м л н ; 100° п . к. в.з 

р г  = 1 1 6 - 1 0 *  к П а ; М еу * =  147 кВ т.

3) анализ графического материала и определение оптималь
ных или рациональных взаимосвязанных исходных термодинами
ческих и конструктивных параметров.

Как отмечалось, для двигателя с автономным турбокомпрессо
ром — Р$> а°» <*«)• При неизменных фазах газорас
пределения и ограничении по максимальному давлению цикла 
требуется найти оптимальное сочетание е, р3, (3.

Практика исследования показывает, что для поиска наилуч
шего сочетания трех факторов удобно провести графическое со 
поставление результатов, например, по удельному эффективному 
расходу § е и температуру газов перед турбиной 1т, как показано 
на рис. 19. Из рисунка видно, что минимальные удельные эф
фективные расходы топлива при минимальных температурах газов 
перед турбиной можно получить в случае, если /5 =  40°С. Обеспе-
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чить такие низкие значения в случае промежуточного охлаж
дения воздуха, сжатого в нагнетателе до р3 — (2,35 2,75) 102 кПа,
трудно даже на судовом двигателе. При реальных значениях 

=  60° С оптимальными являются степень сжатия (12,5) и дав
ление перед впускными клапанами (2,75 • 102 кПа). Рис. 20, а 
подтверждает этот вывод, а рис. 20 , б позволяет отметить в ка
честве оптимального коэффициент избытка воздуха а =  2 ,0 ч - 2,08.

Рис. 20. К выбору оптимальных е , р 8.

На рис. 21 даны основные показатели двигателя при р3 =  
=  2,75 • 102 кПа, (5 =  60°С и изменении степени сжатия е.

С повышением е растет термодинамический к. п. д. цикла, 
повышается индикаторный к. п. д. т),-. Однако в случае рг =  сопз! 
с повышением е уменьшается степень повышения давления при 
сгорании X. Это уменьшает т)*. Противоположный характер влия
ния е, X на тц обеспечивает максимум индикаторного к. п. д. при 
е =  12,5. Максимальное значение -щ обеспечивает максимальное 
значение эффективного к. п. д. т\е. Такова качественная картина 
явления.

На рис. 22 показаны поузловые потери эксергии для рассмат
риваемого случая. Характер изменения эффективного к. п. д. 
определяет в основном относительное изменение анергии 8* теп
лоты, подводимой к рабочему телу при горении, так как т\е =
=  1 "  1 х̂л 5̂ ОТ 8оГ ®м,д.

Итак, при различных степенях сжатия качество подводимой 
к рабочему телу теплоты различно. Это объясняется следующим. 
Постоянство максимального давления цикла рг при повышении е 
достигалось уменьшением угла опережения подачи топлива. Однако 
«перемещение» закона сгорания на линию расширения было
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полезным только до определенного, оптимального значения е» 
пока «перемещение» сопровождалось повышением текущей темпе
ратуры цикла. Последнее вызывало повышение температуры 
в конце сжатия с ростом е и уменьшением анергии теплоты 
топлива 8*. После е =  12,5 «перемещение» закона сгорания на 
линию расширения уже сопровождается уменьшением текущих

температур цикла на уча- 
*т.’С стке сгорания при суще- 

ственно увеличенных объе-

т щ к

7?'\
&

600 мах цилиндра и увеличе-
550 нием анергии теплоты топ- 
500 лива 8*.

Потери эксергии 8Н, 8ХЛ, 
8м.д, §г действуют в сто
рону ухудшения к. п. д. 
при оптимальной степени 
сжатия, но их влияние не- 

* значительно. Потери эксер- 
гии 85, 8В, 8да при измене
нии е не влияют на к. п. д.

0,41
0.40 Т акова количественная

картина явления.
Описанный графоана

литический метод отыска- 
ния наилучшего сочетания 

+0.01 Трех факторов путем сопо- 
0 ставления на трех графи- 
~0,01 ках критериев оптимизации 

не пригоден, если число 
факторов четыре или более.

На рис. 23, 24 показан 
графоаналитический при
ем определения оптималь
ных исходных параметров 
при четырехфакторном 
эксперименте: давление
р$ =  уаг, перекрытие кла- 

а«. “ у  панов ф =  уаг, момент
открытия выпускных кла

панов а ° =  уаг, момент закрытия впускных клапанов ау =  уаг. 
Если имеем уравнение регрессии, например для §е =  1(рз, ф> 
а®, <*г), можно применить в случае отыскания оптимальных зна
чений варьируемых параметров метод последовательного исклю
чения факторов.

2.6 2,6 20 40 60 80 100 ф
р$,10гкПа

Рис. 23. Изменение основных показателей 
судового дизеля 1 ЧН 26/34 в зависимости: 
а — от р5 при изменении ф4. ае> а у  б — от 
ф4 при р =  2,75 • 102 кПа и изменении
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Если последовательно фиксировать р5 и варьировать осталь
ные исходные параметры ф, а* и ау в заданном диапазоне их 
изменения, получим поле значений/г* или других величин (рис. 23, а). 
Принимая во внимание тенденции поля результатов, зафиксируем 
в качестве оптимального р$ =  2,75 • 102 кПа. ^.Это первый шаг 
оптимизации.

На втором шаге (рис. 23, б) при р$ =  2,75 • 102 кПа исследуем 
поле § е в зависимости »  
от ф (а?= уаг, а“ = у а г ) .
По наблюдаемым тен- ^  
денциям в изменении § е 2ц} 
оптимальным является 
перекрытие клапанов 
ф =  4 0 ч -6 0 °  п. к. в. т  
Для дальнейшего иссле- 254 
дования выбираем ф =  252 
=  100° п. к. в., которое 
обеспечит интенсивную 
продувку, пониженные ^  
температуры газов перед 0,48 
турбиной при практичес- 0,47 
ки неизменном § е. цщ

На третьем шаге 
(рис. 24, а) при р& =
=  2,75 - 102 кПа ф =  д 
=  100° п. к. в., а у = у а г  - щ  
в качестве оптимального 
можно зафиксировать 
а“= 4 5 °  п. к. в. дон . м. т.

На четвертом шаге 
при зафиксированных 
значениях рь, ф, а_ 
строим графики основ
ных показателей дизеля 

о а у .

40 60
осв° до н.м.т

60
после нм. т.

о
Рис. 24. Изменение основных показателей 
судового дизеля 1ЧН 26/34 в зависимости: 
а —  от а° при р$ =  2,75 • 102 кПа, ф° =  
=  100е п. к. в. и изменении у< о — от ау 

при р5 =  2,75 • 102 кПа, ф° =  100° п. к. в., 
а =  45е до н. м. т.

в зависимости от 
В этом случае оптимум 
по § е не обнаруживает
ся, даже если а“ =  80— 90° п. к. в. после н. м. т. (эффект Миллера). 
Однако выигрыш по § е незначителен, и с  учетом технологических 
преимуществ для кулачков газораспределения выбираем ау= 4 5 °  
п. к. в. после н. м. т.

Аналогичным образом определяем оптимальное сочетание исход
ных параметров номинального режима других модификаций рас
сматриваемого судового дизеля.
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Для объяснения результатов минимизации относительной тепло
ты топлива д2, отдаваемой в окруж ающ ую среду от теплового 
двигателя, и эффективного к. п. д. т]е, зависящего от среднего 
эффективного давления ре, необходимо определить поузловые по
тери эксергии в комбинированных судовых дизелях (рис. 25).

Л
006,

ОМС
0.015

0.070

0.065

0060

0055

16.6 20,6 
ре ,Юг кПо

г г

г

±

<Г*
ООП
0005

(Г||)
0,110
0.105

0.100 
0095

0.090 
О 065

Л
0210
0205

0.200

0195

0.050

0.025

; ЗГ 5 16,6 т
ре ,Ю* к По

Рис. 25. Основные тенленции к изменению составля
ющих к. п. д. при форсировании комбинированного ди

зеля по ра.

Уменьшение (и повышение 1\е) при форсировании дизеля по 
ре от 1 3 -102 до 16,3-Ю 2 кПа —  результат в основном уменьшения 
доли потерь в механизмах двигателя 8М,Д. Происходит это вслед
ствие уменьшения быстроходности от п=> 750 до п =? 600 об/мин.
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Уменьшение <72 при этом менее интенсивное, чем падение 8М.Д, 
так как растут одновременно потери эксергии по дизелю 8Д вслед
ствие значительного увеличения отвода эксергии 8Ш с теплотой, 
передаваемой от газов в стенки с понижением быстроходности.

Дальнейшее форсирование дизеля по среднему эффективному 
давлению сопровождается некоторым ухудшением топливной эко
номичности в связи с интенсивным ростом потерь эксергии по 
дизелю 8Д, обусловленным увеличением 8Ш. Рост потерь эксергии 
при теплообмене между рабочим телом и стенками обусловлен 
значительным ростом текущих температур цикла из-за понижения 
коэффициента избытка воздуха от а =  2,08 до а =  1,87.

Выбор оптимальных определяющих параметров перспективных 
судовых дизелей на номинальном режиме является предваритель
ным. Д о принятия окончательного решения необходимо учесть 
условия эксплуатации этих дизелей.

2. Энергоэкономический анализ показателей 
судовых дизелей

На рис. 26 показаны совмещенные универсальные харак
теристики перспективного судового дизеля 6ЧН26/34 с цилиндро
вой мощностью 147 кВт при различных исходных углах перекры
тия клапанов ф. Универсальные характеристики получены по 
результатам физического моделирования нагрузочных характе
ристик этого двигателя на одноцилиндровом опытном отсеке.

При рассмотрении совмещенных характеристик можно отме
тить следующее: 1) от «  =  600 до «  =  400 об/мин по уровню 
топливной экономичности перекрытие клапанов ф =  100° п. к. в. 
выгоднее перекрытия ф =  209 п. к. в.; 2 ) при ф =  100° п. к. в. гра
ница предельной температуры газов перед турбиной 1ч отстоит 
дальше; 3) винтовая характеристика создаваемого дизеля лежит 
практически в зоне экономической характеристики.

Исследование показало, что введение продувки снижает тем
пературу поршня. Ее уровень в зоне верхнего поршневого кольца 
составляет 140° С. Продувка существенно снижает также темпе
ратуру выпускных газов. Температура выпускных клапанов при 
этом понижается на 40— 60° С.

Наличие винтовых характеристик позволяет провести технико-. 
экономический анализ показателей создаваемого судового дизеля 
в зависимости от определяющих параметров цикла.

На рис. 28 показана зависимость среднеэксплуатационного 
удельного эффективного расхода топлива на установившихся ре
жимах от угла перекрытия клапанов и коэффициента использо
вания мощности &э =  /(ф| кы). При определении кц реальные
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законы загрузки судовых дизелей подобного класса Ые =  ? ( т) 
заимствованы из работы [1]. Зависимость ^сэ =  /(ф , км) показы
вает, что нет необходимости в дальнейшем технико-экономическом 
анализе. Выбор же в качестве рационального ф = 1 0 0 ° п . к. в. 
с учетом температурного состояния деталей является оправданным.

На рисунке приведена зависи
мость =  !  (р$, & Л '). При ВЫСОКИХ 
км, как и для номинального режи
ма, оптимальным является давление 
р „ = 2 ,7 5 -102 кПа. При малых км диа-

п.об/мин

Рис. 26. Совмещенные универсальные характеристики нового сурового дизе
ля: -------------- - 100ч п. к. в .? --------------ф® =  20° п. к. в.:

1 — винтовая характеристика} 2 — экономическая характеривтика; Я — ограничительная 
п© температуре газов перед турбиной характеристик.

Рис. 27. Зависимость экономического эффекта и его «оставляющих от рабочего 
процесса комбинированного дизеля.

пазон исходных давлений наддува /?5= ( 2 ,7 5 -4- 2 ,94) * 102 кПа явля
ется практически равноценным. На рис. 28 показана также за
висимость %еэ =  Ал>г, Км). Величина Км не влияет на выбор 
рациональной исходной величины максимального давления цикла 
практически. Попробуем оценить экономический эффект создания 
и внедрения в народное хозяйство нового дизеля в зависимости 
от максимального давления цикла.
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В табл. 5 приведены данные технико-экономического анализа 
влияния исходного максимального давления цикла в дизеле 
6ЧН26/34. Как видно из таблицы, повышение максимального 
давления цикла уменьшает среднеэксплуатационный удельный 
эффективный расход топлива, уменьшает издержки в эксплуата
ции. Экономический эффект от внедрения такого двигателя на 
транспорте возрастает с увеличением максимального давления

Рис. 28. Зависимости § еэ = (  (ф, кы), 8еэ =  /  (р3, км), &э = /  {рг ,кы) для су
дового дизеля 6ЧН26/34.

Рис. 29. Зависимость экономического эффекта в эксплуатации от максималь
ного давления цикла.

цикла. Табл. 6 позволяет раскрыть причины этого через рабочий 
процесс судового дизеля и поузловые потери эксергии. Из таблицы 
видно, что с повышением максимального давления цикла потери 
эксергии по нагнетателю, воздухоохладителю, при наполнении, при 
выпуске, по турбине и в механизмах двигателя практически не изме
няются, процесс сгорания идет ближе к верхней мертвой точке. По
следнее является причиной увеличения температуры цикла и, естест
венно, уменьшения доли теплоты топлива, переходящей в анергию на 
участке сгорания, и ее топливного эквивалента к§х. С повышением 
максимального давления цикла и улучшением процессов преобразо
вания теплоты топлива в работу уменьшается температура газов за 
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дизелем и соответственно за турбиной. Это уменьшает эксергию, 
уносимую отработавшими в турбине газами, и ее топливный 
эквивалент Д^ог. Однако с повышением максимального давления

Т а б л и ц а  5
Технико-экономический анализ влияния исходного максимального 
давления цикла дизеля 6ЧН26/34

Показатели
рг 102 кПа

108 118 128

Номинальная мощность N кВт 883 883 883
Частота вращения вала п, об/мин 600 600 600
Коэффициент загрузки дизеля кы 0,864 0,864 0,864
Среднеэксплуатационная мощность 
N '2 , кВт

763 763 763

Среднеэксплуатационный удельный 
эффективный расход топлива йеэ, 
г/кВт-ч

210,4 207,0 206,4

Годовые затраты на топливо Зг , руб. 60 186 59214 59 059
Годовые затраты на масло Зм, руб. 3110 3110 3110
Годовые затраты на текущий ремонт
з тр. руб.

990 990 990

Годовые затраты на капитальный 
ремонт Зкр, руб.

868 868 868

Суммарные издержки в эксплуата
ции и, руб.
Экономия потребителя в эксплуата
ции Д/7, руб.

65 154 64 182 64 027

— 972 1127

Народнохозяйственный эффект по 
дизелю Эд, руб.

4166 4831

цикла увеличиваются потери теплоты топлива от газов в стенки, 
увеличивается отвод эксергии этой теплоты, растет ее топливный 
эквивалент Д^ш, что снижает экономический эффект от повышения 
максимального давления цикла. Описанные тенденции отражаются 
в соответствующих стоимостных эквивалентах потерь эксергии 
(табл. 6) и составляющих экономического эффекта (рис. 27).

Для получения топливной экономичности максимальное дав
ление цикла выгодно повышать от 108 • 102 до 128 • 102 кПа. 
Затраты на текущие и капитальные ремонты при всех р г приняты 
неизменными так как их зависимость от максимального давления 
цикла отсутствует (см. табл. 5). "Видимо, с повышением макси
мального давления цикла затраты на ремонты все же должны 
расти. Это может повлиять на выбор целесообразной величины
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максимального давления цикла. Нами проведены оценочные рас
четы, в которых для определения затрат на текущие и капиталь
ные ремонты использована зависимость Зтр =  Зтро (рг/рго)т, Зкр =  
=  3 Кр.о(рг/рго)т, где Зтр.0> З кр.0 —  затраты на исходном режиме. 
Показатель степени т  при оценке последовательно принимается 
равным 0 ; 1; 2 .

Т а б л и  а 6
Топливные н стоимостные эквиваленты потерь эксергии 
в зависимости от рг

Показатели
рг 10* кПа

10* 118 128

Топливный эквивалент, г/кВт-ч

по нагнетателю Ади 3,57 3,53 3,53
по воздухоохладителю Д^хл 2,68 2,65 2,65
при наполнении Ад$ 2,01 2,01 2,00
при выпуске Адв . 6,26 6,17 6,14
при горении топлива Адх 41,8 40,4 39,4
при отводе теплоты в стенки Адт 25,1 25,3 26,2
при расширении в турбине АдТ 2,47 2,49 2,5
при отводе теплоты с отработавшими 28,3 24,9 25,7
газами АдоТ
в механизмах двигателя Адм 13,97 14,0 14,0

Стоимостный эквивалент, руб.

по нагнетателю Зн 1022,5 1010,9 1010,9
по воздухоохладителю Зхл 765,9 758,2 758,2
при наполнении 3 5 575,4' 575,4 572,0
при выпуске Зв 1792,4 1765,2 1757,4
при горении топлива Зх 11971 11 555 11 283
при отводе теплоты в стенки Зш 7192,8 7243,3 7484,4
при расширении в турбине З т 707,6 711,5 715,4
при отводе теплоты с отработавшими 8102,6 7515,5 7355,1
газами ЗоТ •
в механизмах двигателя 3., „М.Д 3996,9 4004,6 4004,6

В табл. 7 и на рис. 29 приведены результаты оценки эконо
мического эффекта. Видно, что достоверность вывода зависит от 
достоверности зависимости для Зтр, Зкр.

С повышением максимального давления цикла, возможно, 
потребуется также проведение мероприятий по повышению надеж
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ности конструкции двигателя, которые вызовут изменение стои
мости двигателя. Таким образом, если в качестве критерия опти
мизации выбрать экономический эффект от создания и внедрения 
нового дизеля, необходимо при этом располагать не только дан
ными об изменении топливной экономичности в зависимости от 
определяющих параметров цикла, но и достоверными данными 
по всем другим составляющим Д Э ИЗг, Д Э экс-

Т а б л и ц а  7

Экономический эффект в эксплуатации в зависимости от  макси
мального давления цикла и затрат на ремонты двигателя

Затра
ты
и

эф
фект,
руб.

рг =  108
10* кПа

(Рг2/Рг0° (Рг^Ргх)1 (Рг2'Рг О2 !

11$ 128 118 128 118 128

зт 60 186 59 214 59 059 59 214 59 059 59 214 59 059

Зм 3 110 3 110 3 110 3 110 3 110 3 110 3 110

Зтр 990 990 990 1 079 1 170 1 176 1 383

Зкр 868 868 868 946 1 026 1 124 1 213
и 65 154 64 182 64 027 64 349 64 365 64 624 64 765

. 4И — 972 1 127 805 789 530 389
Ээке 4 166 4 831 3 450 3 382 2 272 1 667 |

Для среднеоборотных судовы х дизелей с автономным тур бо 
компрессором при учете загрузки дизеля в эксплуатации оптими
зация исходных параметров цикла на номинальном режиме явля
ется определяющей.

3. Оптимальное отношение мощ ности  
силовой турбины  к мощ ности дизеля  
в тепловозном двигателе с ф орсажной  
камерой *

Рассмотрим особенности рабочего процесса тепловоз
ного дизеля 16ЧН25/27 (заводская марка Д Т У -70) при его форси
ровании по среднему эффективному давлению до  ре =  2 3 ,8 -102 кПа 
в целях обеспечения агрегатной мощности 4416 кВт. Попытка 
решить задачу в этом двигателе с автономным турбокомпрессором 
путем соответствующ его повышения давления наддува к цели не 
приводила в связи со значительным ухудшением всех показателей 
его эксплуатационной характеристики.

* Работа выполнена совместно с аспирантом А. И. Губиным.
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Улучшения топливной экономичности можно достичь путем 
установки приводного турбоагрегата с силовой турбиной. В табл. 8 
приведены результаты оценки показателей перспективного дизеля 
с  силовой турбиной. Из таблицы видно, что при а =  2,1; рт1рз =  
=  1 ,2 ; УстАУед =  0,21 и выше достигается приемлемая топливная 
экономичность, однако уровень необходимых давлений наддува —  
выше освоенных промышленностью.

Т а б л и ц а  8
Оценка показателей перспективного дизеля с силовой турбиной 
(математическое моделирование)

Показа РТ/Ря
тели о.$ 0,9 1,0 1.1 1.2 1,3 1,4 1,5

Ыеу, кВт 4404 4420 4418 4423 4419 4417 4413 4417
У ед, кВт 4085 3934 3827 3720 3663 3528 3450 3255
# ст, кВт 319 488 591 704 800 888 967 1070

% у 0,3787 0,3880 0,4028 0,4099 0,4160 0,4200 0,4226 0,4237
0,3512 0,3454 0,3490 0,3449 0,3406 0,3358 0,3298 0,3212

Дст 0,0274 0,0426 0,0538 0,0650 0,0755 0,0842 0,0928 0,1025
8 с

г/кВт-ч
208,7 208,5 202,9 201,4 199,6 198,4 197,6 197,6

ё е у ’
г/кВт-ч

224,5 219,2 211,2 207,5 204,4 201,1 201,3 200,7

р5Юа кПа 4,398 4,323 4,197 4,152 4,118 4,104 4,105 4,12
р т 102кПа 3,514 3,894 4,198 4,571 4,944 5,336 5,748 6,177

/ Г °С 718 722 713 715 715 717 721 727
В  г 1,792 1,756 1,691 1,663 1,637 1,621 1,611 1,605

ДСЮ2 кПа 135,7 133,6 129,6 128,1 126,9 126,4 126,4 126,6
рг 102 кПа 143,2 141,3 141,0 140,8 141,1 141,7 142,3 142,5

X 1,056 1,056 1,087 1,098 1,111 1,121 1,126 1,125
0,0780 0,1240 0,1544 0,1892 0,2184 0,2518 0,2803 0,3201

Специалисты завода им. В. А. Малышева предложили идею —  
поставить после поршневого двигателя в его выпускном коллек
торе форсажную камеру, которая позволит поднять температуру 
выпускных газов за счет дополнительной порции топлива от 1т =  
=  650° С до /ф =  900° С. При этом повысится мощность силовой 
турбины, разгрузится поршневой двигатель и можно будет пони
зить давление наддува на номинальном режиме.

В табл. 9 приведены основные показатели вариантов рабочих 
процессов дизель-турбинной установки, полученных физическим 
моделированием циклов комбинированного дизеля на одноцилиндро
вом двигателе 1ЧН 25/27 при частоте вращения коленчатого 
вала п =  1050 об/мин. Из таблицы видно, что при перекрытии 
клапанов ф =  1 10ч п. к. в. давление рабочего тела перед впуск
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ными клапанами р$ =  3,53 • 102 кПа, противодавление за поршне
вым двигателем рт — 3,14 • 102 кПа. В этом случае обеспечивается 
продувка цилиндра, но удельный эффективный расход топлива 
на номинальном режиме составляет 224 -4- 227 г/кВт • ч. При ф =  
=  42° п. к. в. давление наддува равно 3,86 • 102 кПа, противо
давление за дизелем составляет 4,85 • 102 кПа. Продувка цилиндра 
отсутствует, но удельный эффективный расход топлива по комби
нированному дизелю понижается до 216 г/кВт. ч. В опыте в обоих 
случаях {$ =  65°С , 1т =  650°С, р г =  137,3 • 102 кПа, %  =  0,76, 
■цт —  0,8.

Т а б л и ц а  9
Оценка показателей перспективного дизеля с форсажной камерой 
физическим моделированием цикла ДТУ на одноцилиндровом 
двигателе

Показатели

^ед/^ст

3680 3533 3312 3680 3327
736 883 1104 736 589

42 42 42 110 110

V е 900 900 900 900 840

р 5Ш2 кПа 3,801 3,757 3,850 3,512 3,532
р т 102 кПа 3,628 4,008 4,849 3,375 3,139

а 2,05 2,08 2,09 2,04 2,11
В ч кг/ч 805,2 786,4 770,0 808,3 839,2
Вф кг/ч 186,0 185,3 183,0 186,5 155,0

РеуЮ2 кПа 23,87 23,78 23,77 23,74 23,76
РедЮ2 кПа 19,86 19,02 17,85 19,82 20,65
рстЮ2 кПа 4,00 4,762 5,9 4,022 3,09
р,102 кПа 23,86 23,28 22,79 23,95 24,62

Ри.  х1°2 кПа — 0,905 — 1,195 — 1.86 — 0,844 — 0,795

Ры. д102 кПа 3,108 3,065 3,076 2,997 3,040
г/кВ т-ч 181,7 181,8 182,1 181,8 182,8

8 е у  г /кВ т-ч 223,6 220,0 216,1 225,7 226,7
Л̂ст кВт 747 885 1101 726 573

Л'ст^ед — 0,2026 0,2504 0,3323 0,1975 0,1492

На рис. 30 приведены значения эффективного к. п. д. комби' 
нированного дизеля и его составляющих по балансу работ (слева) 
и тепловому балансу по внешнему контуру дизель-турбинной 
установки (справа) в зависимости от отношения мощности сило
вой турбины Л7СТ к мощности поршневого двигателя Л/ед: т)еу =
=  А* +  Дя.х —  Дм.д +  Дг  Дн =  Дед 4“ Дет! 'Чеу =  1 — Яух.у  Я*л
—  Яш — ?м.д, где Д{, Дн.х, Дм.д, Дт, Дн, Дед, Дет —  соответственно 
доли от суммарной теплоты топлива, поданного в поршневой 
двигатель и форсажную .камеру, индикаторной работы, работы
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насосных ходов, работы на преодоление сопротивлений в меха
низмах двигателя, работы турбины, нагнетателя, поршневого 
двигателя и силовой турбины; % х.у, ^Хл. Цш, <7м.д—  доли потерь 
теплоты топлива с уходящими после турбины газами, при охлажде
нии воздуха в воздухоохладителе, при теплообмене рабочего тела

Рис. 30. Эффективный К. п. д. дизель-турбинной уста
новки с форсажной камерой и его составляющие в за

висимости от Л/'ст/]Уед.

со стенками и эквивалентные работе на преодоление сопротивле
ний в механизмах двигателя.

С повышением отношения Nс^/Nе|̂ эффективный к. п. д. уста
новки растет, а суммарная относительная теплота, отдаваемая 
в окружающую среду, уменьшается: г1еу =  1 —  <72. Повышение
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эффективного к. п. д. является следствием более интенсивного 
повышения доли работы силовой турбины Дст по сравнению с па
дением доли работы поршневого двигателя Д«д (до определенного 
давления газов перед турбиной рт). Уменьшение Д„д вызывается 
ростом отрицательной доли насосных ходов Дн,х при повышении 
противодавления за дизелем рт.

Мет/Мед

Из рассмотрения теплового баланса видно, что с ростом /Уст/Уед 
потери теплоты топлива с  уходящими после турбины газами <7ух.у 
уменьшаются настолько интенсивно, что это не только компенси
рует некоторое увеличение суммы потерь (<7ХЛ +  <7„.д), но и
приводит к уменьшению <72, а также росту -цеу.

Внутреннюю картину явления можно понять, изучив тенденции 
к изменейию. поузловых потерь ексергии (рис. 31). Как отмеча-
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лось, рост отношения N „1 Ыеа обеспечивается увеличением давле
ния газов перед турбиной рт. При этом уменьшается значимость 
потерь давления в форсажной камере йф.к. В связи с увеличением 
перепада давления на турбине уменьшается температура газов 
после турбины и потери эксергии йог- При уменьшении перепада 
давления в цилиндре и выпускном коллекторе уменьшаются дрос
селирование при выпуске и потери .эксёргии йв. Падение йф.к,

Рис. 32. Экономическая характеристика при различных исходных соотноше
ниях мощностей дизеля и силовой турбины:

-----------------Л 'ед /Л 'ст  =  3827 /589 ;--------------^ ед /Л 'ст  =  3312/1100.

Рис. 33. Экономичность дизель-турбинной установки по характеристике в за
висимости от отношения:

----------------- Л'(.д /Л 'с т =  3827/589;   Д'(.д /л 'ст = . 3312/1100.

йог, йв обеспечивает уменьшение (72 и повышение ч]еу на номиналь
ном режиме.

На рис. 32, 33 приведены основные показатели тепловозной 
силовой установки по экономическим характеристикам Д ТУ -70
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при мощности силовой турбины на номинале соответственно 589 
и 1100 кВт. Характеристики получены физическим моделированием 
режимов работы дизель-турбинной установки на одноцилиндровом 
двигателе. Из рисунков видно, что по уровню топливной эконо
мичности лучше характеристика комбинированного дизеля с исход

ил
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Рис. 34. Статьи энергоэксергетического баланса по экономической характе
ристике:

------------------- ЛГед/ЛГс т  =  3827/Б89;  ЛГед /ЛГс т  =  3312 /1100 .

Рис. 35. Статьи энергоэксергетического баланса по цилиндру дизеля по эко
номической характеристике:

■ ЛСа / Л 'с х =  3 312 /110 0 .  ^ ед/ЛГс т =  342 7 /58 9 ; -

ной мощностью силовой турбины Ист =  1100 кВт. Это объясняется 
следующим. Повышенная мощность силовой турбины на номиналь
ном режиме требует более высокого исходного давления газов 
перед турбиной рт и меньшего проходного сечения турбины.
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Поэтому по всей характеристике такого комбинированного дизеля 
давление газов перед турбиной проходит на соответствующих 
режимах выше, чем у комбинированного дизеля с исходной мощ
ностью силовой турбины У ст =  589 кВт. Как результат этого 
(рис. 34), у  варианта комбинированного дизеля с исходной мощ
ностью силовой турбины Л(ст =  НОО кВт потери эксергии по порш
невому двигателю 8Д и с газами, отработавшими в турбине Ьот, 
существенно меньше. Уменьшение 8Д обеспечивается меньшими 
потерями эксергии в выпускном коллекторе 8В (рис. 35).

Таким образом, на всех режимах характеристики лишь повто
рялись выявленные на номинальном режиме закономерности. 
Выбор оптимального по топливной экономичности отношения 
ЛССт/Ыел (или рт/р$) на номинальном режиме в схеме комбиниро
ванного дизеля с приводным турбоагрегатом обеспечивает более 
высокий уровень эффективного к. п. д. не только на номинальном 
режиме, но и на всех режимах эксплуатационной характеристики.

Тепловозные дизели с автономным турбокомпрессором 2Д70 
мощностью 2200 кВт и ЗД70 мощностью 2944 кВт [15] имеют 
среднеэксплуатационный удельный эффективный расход топлива 
на установившихся режимах соответственно 207 и 208 г/кВт • ч. 
В табл. 10 даны результаты определения § еэ для Д ТУ-70. Как 
следует из таблицы, этот тепловозный дизель имеет среднеэксплуа
тационный удельный эффективный расход топлива 212 и 200 г/кВ т-ч : 
соответственно при исходной мощности силовой турбины 589 и 
1100 кВтх

4. Энергоэкономический анализ показателей 
перспективного тепловозного двигателя

Наличие данных о среднеэксплуатационном расходе 
топлива позволяет провести технико-экономический анализ эффек
тивности локомотивов с перспективными дизелями. Сравнение будем 
вести по отраслевой методике. В качестве базового двигателя при
мем тепловозный дизель 2Д70 мощностью 2200 кВт. Его тепло
возная (генераторная) характеристика заимствована нами из ра
боты [15].

Ниже приведены основные показатели сравниваемых дизелей.
Избыточная мощность турбины Уст кВт 0 1100 кВт
Среднее эффективное давление ре, 102 кПа 13,5 23,8
Частота вращения вала п, об/мин 1000 1050
Число цилиндров 2 16 16
Степень сжатия г 12,8 12,5
Давление наддува р5, 10 кПа 2,43 3,86
Температура воздуха (в, °С 70 66
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Давление газов перед турбиной р т, 102 кПа 
Максимальное давление цикла рг , 102 кПа 
Эффективная мощность Nе, кВт 
Удельный эффективный расход топлива ре, г/кВт-ч 
Среднеэксплуатациониая мощность N еъ, кВт 
Среднеэксплуатационный удельный эффективный расход 
топлива цеэ г/кВт-ч

1,86 4,85
113 137

2200 4416
212,7 216,1
1550 3100

218 201

Приведем также исходные данные к расчету экономической эффективности 
локомотивов.

Ме кВт 2x 2200 2x4416 2x4416
Ыст кВт 0 589 1100

Р т 258,6 200 200
<? т 3651 3716 3716

§еэ г/кВт-ч 206,8 211,3 200,2
"г 9,967 9,792 9,792

Ддв КГ 29 000 29 700 28 239
е рз1кг 725 742,6 706,0
Вст кг 870,0 891,0 847,0

кг 30 595 31 339 29 792
6  год т 11 167 11 438 10 874
тЕЛ/5 1 455 182 714 816 714 816

М т 12,9 6,32 6,32
Цл тыс. руб. 2x159 229 228

По топливной экономичности Д ТУ70 с А̂ ст =  589 кВт уступает 
базовому дизелю (212 против 206,6 г/кВ т-ч), а вариант Д ТУ70 
с  А'ст =  1100 кВт лучше базового (200 против 206,6 г/кВт • ч). 
Изменение исходной У ст увеличивает или уменьшает суточный 
расход топлива в движении Вдв, при разгонах и замедлениях 
состава В р.3, на стоянках Вст, суммарный Дц и годовой расход 
топлива Вгод [29]. Характеристики Д ТУ70 получены физическим 
моделированием режимов комбинированного дизеля на одноци
линдровом двигателе, имеющем повышенные механические потери.

У односекционных локомотивов той -ке мощности годовой про
бег колесных пар локомотивов (пг^ЫЗ) меньше. При их эксплуата
ции требуется меньший инвентарный парк тепловозов Мт по 
сравнению с двухсекционными локомотивами, оборудованными 
дизелями 2Д70. Стоимость двух секций с дизелями 2Д70 выше 
стоимости односекционных локомотивов, оборудованных перспек
тивными дизелями.

Если принять за 100% удельные приведенные затраты в эксплуа
тации двухсекционного локомотива с дизелями 2Д70, то с пере
ходом на Д ТУ70 при Л/в* =  589 кВт годовые издержки в эксплу
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атации уменьшаются до 94 ,3% ; при =  1100 кВт —  до 88,6% . 
В дальнейшем рассматриваем только Д Т У 70 с Л7СТ = 1 1 0 0  кВт.

Т а б л и ц а  10
Среднеэксплуатационная топливная экономичность в зависимости 
от ЛГСТ

Л'еу,
кВт 7, % N'1

Л'ст =  589 кВт 
я =  1050 

<ф =  840° С

Л1ст  = 1 1 0  кВт 
п =  1050 

<ф =  900° С

Ве,
г/к В т-ч Н Ы е ее,

г/кВ т-ч лДве

4416 5,0 22 080 225,6 4980 215,8 4764
4269 3,4 14 514 218,8 3180 210,2 3055
4048 4,2 17 002 208,7 3548 201,5 3426
3827 9,8 37 507 207,9 7803 198,5 7451
3606 10,3 37 146 207,5 7711 197,1 7323
3459 24,0 83 021 207,7 17 266 196,5 16 340
3238 11,4 36 918 208,2 7675 195,8 7219
2944 6,4 18 842 209,7 3950 195,8 3689
2723 5,2 14 161 211,3 2986 196,2 2773
2429 3,2 7772 214,0 1670 198,1 1546
2134 3,0 6403 217,2 1390 201,4 1289
1619 3,1 5020 224,2 1125 210,9 1059
1178 4,0 4710 216,6 1084 219,9 1036
662 7,0 4697 237,4 1101 230,8 1070

3099 1

&еэ 211,3 200,2

1 654,7 620,4

В табл. 11 в столбцах 2,6 даны значения §еэ сравниваемых дизе
лей и их составляющие. Различие § еа в 16,3 г/кВ т-ч  образовалось 
в результате повышенных значений Д^ш, Д#*, Д#в, Д^г, Д^ог, Д#м.д 
в 2Д70, несмотря на более высокие значения Дцн, Д&хл, Д&, Д^ф 
в Д ТУ 70.

Годовая экономия в эксплуатации Д ТУ 70 составляет 61,2 тыс. р. 
на локомотив. Этот выигрыш складывается из уменьшения затрат 
на топливо Зг, содержание Зс, ремонт Зр и обслуживание локо
мотива 3 0, а также на содержание путевого хозяйства Зп и ка
питальные вложения потребителя З к.

Доля экономии по топливу составляет 19,2 тыс. р. в год на 
один локомотив. Формируется этот эффект слож но: 3 г = 3 ; у  +  
+  3 „  +  3 Хл +  3. +  Зц, +  Зх +  Зв +  Зф +  Зту -(- Зот +  Змд,

Основной выигоыш связан со значительным уменьшением 
потерь эксергии с уходящими после турбины газами при повыше
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нии давления газов перед турбиной от 1 ,86 -102 кПа (у базового 
двигателя) до 4 ,8 5 -102 кПа (у Д ТУ 70 с N „ = 1 1 0 0  кВт). Это 
уменьшение потерь эксергии (см. табл. 11) эквивалентно умень
шению среднеэксплуатационного удельного эффективного расхода 
топлива на 35,3— 26,9 =  8,4 г/кВ т-ч ., снижению себестоимости 
10 ткм перевозочной работы в доле эксплуатационных расходов 
на 0,0904— 0,0688=0,0216 к ./10 ткм, экономии в эксплуатационных 
расходах на 7 ,6 % — 5,8%  =  1 ,8% , или на 257,6— 196,0=61,6  тыс. р. 
в год на весь парк локомотивов и 9,74 тыс. р. в год на один 
локомотив. Уменьшение потерь эксергии при перетекании газов 
из цилиндра в коллектор сокращает издержки в эксплуатации 
еще на 2,7 тыс. р. в год на один локомотив.

Т а б л и ц а  11
Формирование затрат и экономического эффекта в эксплуатации

Затра
ты

2X 2200 кВт 4416 кВт (ЛГ ст =  1100 кВт) Эффектив
ность

г/кВт-ч к /10  ткм % тыс.
руб . г/кВт-ч к /10  ткм % тыс.

руб.
тыс. р у б ./ 

1 л око
мотив

1 2 3 4 5 6 7 « 9 10

3 1,189 100,0 3386 1,053 88,56 2999 + 6 1 ,2 3
з т 218,0 0,5579 46,92 1589 201,4 0,5154 43,35 1468 +  19,15

84,3 0,2156 18,14 614,1 84,3 0,2156 18,14 614,1 0,0

3 „ 2,22 0,0057 0,477 16,15 3,455 0,0088 0,744 25,18 — 1,429
Зхл 1,64 0,0042 0,352 11,94 3,65 0,0093 0,785 26,6 — 2,32
3 5 1,564 0,0040 0,337 11,40 2,37 0,0061 0,509 17,25 — 0,925
Зда 21,0 0,0538 4,527 153,3 16,0 0,0410 3,45 116,8 + 5 ,7 8 4
3 , 47,1 0,1205 10,14 343,3 44,2 0,1130 9,50 322,0 + 3 ,3 8 5
Зв 7,06 0,0181 1,52 51,47 4,73 0,0121 1,02 34,46 + 2 ,6 9 2

3 Ф — — — — 1,8 0,0046 0,387 13,12 — 2,075
3 Ту 2,66 0,0068 0,572 19,38 2,16 0,0055 0,464 15,73 + 0 ,577

1 У
3  оТ 35,3 0,0904 7,6 257,6 26,9 0,0688 5,79 196,0 + 9 ,7 4

Змд 15,1 0,0386 3,24 109,9 11,9 0,0304 2,56 86,64 + 3 ,6 7 4
з 0 — 0,0874 7,35 249 — 0,0683 5,74 194,5 + 8 ,6 2
Зр — 0,197 16,6 561,3 0,151 12,70 430,1 + 2 0 ,7 6

3 0 — 0,050 4,2 142,5 — 0,0492 4,13 140,0 + 0 ,3 9

З п — 0,1593 13,4 453,8 — 0,1568 13,20 446,6 +  1,14

З к — 0,1376 11,6 391,9 0,1123 9,4 319,8 +11,41

Постановка форсажной камеры позволила перераспределить 
мощность силовой установки между поршневым двигателем и газо 
вой турбиной, что создает более благоприятные условия для 
процессов, происходящих в цилиндре. Однако наличие форсажной
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камеры ведет к дополнительным потерям эксергии и уменьшает 
эффект в эксплуатации нового дизеля на 2,1 тыс. р. в год на 
один локомотив ( З ф ) .

Рассмотрим особенности процессов, имеющих место в нагне
тателе, воздухоохладителе, при наполнении, и их влияние на 
экономику (3„, Зхл, 3 5). Повышение давления наддува с  2 ,4 3 -102 
до 3 ,86 -Ю 2 кПа, снижение температуры воздуха после компрес
сора до 66° С, повышение максималь
ного давления цикла до 137-102 кГ1а 
создало благоприятные условия для 
сгорания, привело к уменьшению 
относительных потерь теплоты от га
зов в стенки. Уменьшение потерь 
эксергии в процессе сгорания и при 
теплообмене уменьшает затраты в 
эксплуатации соответственно на 3,4 
и 5,8 тыс. р. в год на один локо
мотив. Вместе с тем в нагнетателе, 
воздухоохладителе и при наполнении 
потери эксергии несколько возросли, 
что приводит к некоторому снижению 
экономического эффекта от эксплуа
тации нового дизеля.

Энергоэкономический анализ по
зволил не только зафиксировать ве
личину экономического эффекта в 
народном хозяйстве, получаемого в 
результате эксплуатации локомотива 

\ с новым дизелем, но и дать научное 
объяснение через рабочий процесс 
комбинированного дизеля причин воз
никновения этого эффекта в единой 
цепи технико-экономического ана
лиза.

Говоря о роли давления газов перед турбиной рт в оптими
зации рабочего процесса комбинированного дизеля, необходимо 
отметить следующее. Изучение особенностей цикла комбинирован
ного дизеля с силовой турбиной показало, что положительный 
эффект от повышения давления газов перед турбиной до опреде
ленного его уровня наблюдается при к. п. д. турбины 0 ,7 5 - 5- 0 ,8 . 
Чем он выше, тем эффект заметнее. Для реализации повышенных 
противодавлений за дизелем необходимо уменьшить перекрытие 
клапанов, отказаться от продувки цилиндра. На рис. 36 показано 
температурное состояние крышки цилиндров при наличии и от
сутствии продувки цилиндра и различных отношениях # ет/Мед.

Рис. 36. Температурное состо
яние крышки: 

— О — О — Л'ед/Л 'ст =  3680/736 
(с продувкой);

— ЛГед/ Мст =  3680/73С 
(без продувки);

— Д — Д— Л^д/Д/ст =  3312/1100 
(без продувки);

Л 2, 3 — номера термопар.
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На номинальном режиме температуры максимальны. При Л̂ ст =  
=  736 кВт и отсутствии продувки температура крышки на 12е 
выше по сравнению с тем же вариантом с продувкой. При Nст =  
=  1100 кВт температура крышки выше на 40° С.

В реализации цикла комбинированного тепловозного дизеля 
с приводным турбоагрегатом и силовой турбиной для существен
ного улучшения его эксплуатационной характеристики и умень
шения среднеэксплуатационного удельного эффективного расхода 
топлива необходимо обеспечить требуемый уровень к. п. д. турбины 
и надежную работу деталей цилиндро-поршневой группы.

5. Оптимизация определяющих параметров 
тепловозного дизеля с учетом условий 
эксплуатации *

Если дизель-турбинную установку с,форсаж ной каме
рой 16ЧН25/27 дефорсировать по агрегатной мощности от 4416 кВт 
соответственно до 3680, 2944 и 2200 кВт, можно получить уни
фицированное семейство тепловозных дизелей с  силовой турбиной 
и улучшенной топливной экономичностью по сравнению с базо
выми моделями тепловозных дизелей с автономным турбокомпрес
сором ЗД70 мощностью 2944 кВт и 2Д70 мощностью 2200 кВт.

Далее излагаются результаты оптимизации определяющих 
параметров цикла дизель-турбинных установок: температуры газов 
перед турбиной /гн  и отношения мощности силовой турбины 
к мощности всей установки Мвт/Л7<гу на номинальном режиме. 
В качестве критерия оптимизации выбран среднеэксплуатационный 
удельный эффективный расход топлива дизеля под нагрузкой на 
установившемся режиме § еэ- Блок-схема решения задачи на ЭЦВМ 
соответствует схеме оптимизации, описанной в разделе 2.7.

В качестве примера рассмотрим основные этапы и результаты 
оптимизации определяющих параметров дизель-турбинной уста
новки мощностью 2200 кВт. В программу оптимизации вводятся 
массивы Ые*, по позициям контроллера, где т —  относительное 
время работы двигателя при данной Ые. Пример загрузки тепло
возного двигателя мощностью 2200 кВт показан ниже.

В программу введены зависимости [26], позволяющие опре
делить коэффициенты уравнений регрессии, когда число парамет
ров оптимизации п =  2, а число переменных равно я +  2. Послед

* Работа выполнена совместно с аспирантом В. И. Морозом.
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нее необходимо для построения обобщенной универсальной харак
теристики

§е — /(  ̂ Гн > ^ ст/Л/еу, Nе, П.),
где Ые, я —  текущие значения мощности и частоты вращения ко
ленчатого вала на универсальной характеристике.

Как отмечалось, для постро
ения универсальных характерИС- Закон загрузки тепловозного дизеля 
тик с применением математиче- по позициям контроллера
ского планирования исследова
ния в качестве промежуточных 
целесообразно получить урав
нения регрессии в зависимости 
не от Ые, а от температуры 
газов перед турбиной 1т- Ые =
=  / ( / г н ,  Мот/Л^у, 1Т, я); § , =
— [ ((тн, у, 1т, я).

В табл. 12 показан пример
определения Ыс, § е на опорных 
режимах обобщенной универ
сальной характеристики по орто
гональному плану второго по
рядка для четырех переменных 
[26]. Данные таблицы позволи
ли получить для дизель-турбин
ной установки мощностью 2200 
кВт коэффициенты следующих уравнений регрессии:

Nе =  1396 —  81,04* г +  0 ,736** +  270,5*/ +  607,3*„ +  2 ,332*г —

—  3,556** —  15,7*? —  40,72*? —  6,164*г* *  —  19,23*г * / —

—  56,67* тхп +  24 ,1***/ —  2 5 ,12***„ +  162,9*/*„; (131)

^  =  200,2 +  1,57*г — 2 ,12 1**—  1,956*/ — 7 ,489*„ +

+  0,5444* т +  1,564** +  3,331*/ +  11,28*? —  0,4587*г* *  —

—  0,3398*7-*/ +  0,7814хг*л —  1 ,648*** /—  1,924х**„ —  6,897*/*„,
(132)

где хт =  атн -т-630)/40; *д/ =  (,Л7ет/Л/'ву —  0 ,18)/0,08; * / =  (1т —  
—  570)/100; * „ =  (я —  760)/240.

В качестве рабочей характеристики принята экономическая 
характеристика дизель-турбинной установки, которая для опре
деленных сочетаний / 7-й, М„/Ыеу (опорных режимов) определяется 
совместным решением уравнений (131), (132) для каждой позиции

5* 91

Позиции
контрол

лера

Ые, кВт % Ыех

15 2200 5.5 12 100
14 2134 6,9 14 727
13 2024 9.0 18216
12 1914 13,3 25 451
11 1803 9,4 16 950
10 1730 17,4 30 095
9 1619 7,1 11 496
8 1472 13,1 19 283
7 1362 4,5 6127
6 1214 5,3 6436
5 1067 2,3 2455
4 810 3,7 2996
3 589 1,4 824
2 331 0,7 232
1 331 0.4 132



контроллера. Уровень заданной позицией контроллера мощности 
дизель-турбинной установки регулируется изменением темпера
туры 1т. Приведем ортогональный план второго порядка, варьи
руемый на пяти уровнях.

№
режима 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12 13

* т н 650 650 610 610 630 670 590 630 630 670 670 590 590

0,22 0,14 0,22 0,14 0,18 0,18 0,18 0,26 0,1 0,26 0,10 0,26 0,1

Т а б л и ц а  12
Опорные режимы обобщенной универсальной характеристики

№
режима <гн°с Л Ст/Л’еу <г°с п об/мин ЛРе кВт ее г/кВт-ч

1 670 0,26 670 1000 2200 198,7
2 670 0,26 670 520 840 225,6
3 670 0,26 470 1000 1331 223,8
4 670 0,26 470 520 615 217,0
5 670 0,1 670 1000 2200 206,6
6 670 0,1 670 520 797 232,8
7 670 0,1 470 1000 1478 218,8
8 670 0,1 470 520 583 224,2
9 590 О-26 670 1000 2591 196,2

10 590 0,26 670 520 899 225,2
И 590 0,26 470 1000 1533 220,8
12 590 0,26 470 520 666 214,7
13 590 0,1 670 1000 2520 201,0
14 590 0,1 670 520 843 232,1
15 590 0,1 470 1000 1681 211,7
16 590 0,1 470 520 619 222,1
17 630 0,18 570 760 1391 200,6
18 670 0,18 570 760 1316 203,0
19 590 0,18 570 760 1482 198,4
20 630 0,26 570 760 1423 196,2
21 630 0.1 570 760 1364 207,2
22 630 0,18 670 760 1616 203,4
23 630 0,18 470 760 1147 203,6
24 630 0,18 570 1000 1978 202,0
25 630 0,18 570 520 735 220,8

Перебрав все позиции контроллера, по экономическим характе
ристикам найдем § еэ =  2  Л^тЯеты/5] Л^х. Перебрав все опорные 
режимы по Iтн и ЫсгШ еу, сформируем массив значений § еэ, необ
ходимый для определения коэффициентов уравнения регрессии:

92



§еэ =  199,1 +  0 ,3733л: г —  0,9128** +  0,1916x7 +  0,3908л:* —
—  0,2438л: г х * ,

где хт =  (^гн —  630)/20; х *  =  (Мсх/1У<гу —  0 ,18)/0,04.
Для построения зависимости § еь =  !(1тн, МстШеу) в виде ли

ний § ез =  сош ! целесообразно использовать уравнение

0,3908х* — (0,9128 +  0,2438хг ) х *  +  (199,1 +
+  0,1916хг +  0,3733x7 —  § п ) =  0.

При выбранных значениях /гн , §ез получим 1УСт/Л^у =  0,18 +  
+  0,04 ( +  х*).

На рис. 37, а показаны результаты оптимизации рабочего про
цесса дизель-турбинной установки мощностью 2200 кВт по + н  
и ЛДг/Л^у на номинальном режиме. При /гн  =  690°С и УУст/А4у =

—  р* Ю1нПа

\  —т
2

г

/1 1 V
\ Ш

33/1

й
V
/ у/  у

/ / У /

деэ,г/кВт.ч.

0.1 0.2 0.3 0 .2 0 .3  
I Мст/Ыеу

Рис. 37. Результаты оптимизации характеристики комбинированного ди
зеля с силовой турбиной:

(----------—  Р з - --------------р т ) .*  еу =  2200, характеристика — экономическая, * *  =  0,51

— 0,25 имерм =  198,3 г/кВт • ч. На рис. 37, б  этой точке 
соответствует р5 — 2,246 • 102 кПа и рт =  4,022 • 102 кПа. На 
рис. 37, в приведены результаты оптимизации рабочего процесса 
дизель-турбинной установки с учетом условий эксплуатации. При 
1тн =  616°С и ИстШеу =  0,222 наблюдается § „ т и =  203,3 г / к В т ч  
для случая, когда установка работает по экономической характе
ристике при коэффициенте загрузки силовой установки й* =  
=  0,51. На рис. 37, б этой точке соответствует р$ =  2,502 ДО2 кПа 
и Рг =  4,071 • 102 кПа.

Если рассматриваемый двигатель настроить по § ет\п (р5 — 
=  2 ,24 6 -102 кПа, рт =  4 ,022 -102 кПа, в эксплуатации будем иметь
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§еэ — 205,2 г/кВ т-ч, а если дизель-турбинную установку настроить 
по ^еэт1п (р8 =  2 ,50 2 -102 кПа, рт =  4,071 • 102 кПа), на номинальном 
режиме топливная экономичность ухудшится д о ^ , =  200,5 г/кВт-ч. 
Таким образом, настройка по &>этт  приводит к проигрышу на 
номинале 12,17 г/кВ т-ч) и выигрышу в эксплуатации (1,77 г/кВт-ч).

При исследовании изменялись рабочие характеристики (эконо
мическая или ограничительная по 1т) и коэффициенты загрузки 
силовых установок (&м =  0,51 или 0,76). Полученные при этом 
результаты сведены в табл. 13.

Т а б л и ц а  13
Результаты оптимизации ДТУ при Л/еу =  2200 кВт (16ЧН 25/27)

N „ =  2200 кВт

вешт г/кВт-ч 
р5102 кПа 
р т 102 кПа 

Рт/Рз

ЛГвт/Л/су

Настройка по §ет|п 
198,3 

2,246 
4,022 
1,79 
690 
0,25

Настройка по ёеэ т гп

Экономическая
характеристика

Ограничительная
характеристика

Ые кВт 1126 1678 1126 1678
0,51 0,76 0,51 0,76

ёеьтт г/кВт-Ч 203,3 198,5 205,5 199,1
р5Ю2 кПа 2,502 2,453 2,776 2,521
р у.102 кПа 4,071 3,924 4,709 4,071

Рт'Р$ 1,63 1,6 1.7 1,6

^тн 616 624 570 612
0,222 0,223 0,217 0,22

ё е р/кВт-ч 200,5 199,9 205,1 200,7
ё еэ г/кВт-ч 205,1 200,3 211,3 202,2

^§ез =  ёеэ ~  ёеэ т 1п 1.77 1,77 5,84 3,13

^8е =  8е ~~ ёе ш!п 2,17 1,63 6,80 2,45

Если работа по экономической характеристике менее чувстви
тельна к точке настройки двигателя — по § ет\г. или по ^ эт„, —  то 
при работе по ограничительной характеристике и низком коэф
фициенте загрузки силовой установки следует ее настраивать 
только по &>эт т . При проигрыше на номинале =  6,8 г/кВ т-ч, 
это  дает выигрыш в эксплуатации Д^еэ =  5,84 г/кВт»ч.
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Результаты оптимизации рабочего процесса дизель-турбинных 
установок мощностью 2944 и 3680 кВт приведены в табл. 14. 
По топливной экономичности эти результаты аналогичны рассмот
ренным для установки мощностью 2200 кВт: ограничительная 
характеристика более чувствительна к выбору точки настройки 
двигателя. Из сопоставления данных табл. 13, 14 видно, что

Т а б л и ц а  14 
Результаты оптимизации ДТУ мощностью 2944 и 3680 кВт 
(16ЧН25/27)

!Яе =» 2944 кВ т Ые =  3680 кВт

Настройка по д е Ып

& тШ  Г/кВт-4 193,1 189,4
/?5Ю2 кПа 2,815 3,434

р т 102 кПа 4,905 6,867
Р  т'Р5 1,74 ' 2,0

* г н ° С 715 748
0,25 0,285

Настройка по д ^  т ,п

Экономическая
характеристика

Ограничи
тельная

характерис
тика

Экономическая
характеристика

Ограничительная
характеристика

1500 2237 1500 2237 1877 2797 1877 2797
0,51 0,76 0,51 0,76 0,51 0,76 0,51 0,76
197,2 193,1 199,4 194,1 192,8 188,5 197,3 190,7

Р$ 3,11 3,05 3,60 3,26 3,72 3,61 4,06 3,74

Рт 5,22 5,13 5,89 5,40 6,09 6,00 6,45 6,18

РТ!Р% 1,68 1,68 1,63 1,66 1,64 1,66 1,6 1,65

*т н 646 653 580 627 668 685 620 666
0,227 0,225 0,21 0,219 0,228 0,235 0,213 0,229

ёе 195,0 194,5 199,6 196,1 192,8 192,3 196,4 193,0
197,7 193,7 206,6 196,6 195,7 191,1 204,9 194,1

ёез ёез ш1п 0,544 0,544 7,203 2,582 2,854 2,582 7,610 3,398

ёе ёе т1п 1,903 1,359 6,523 2,990 3,398 2,854 6,931 3,533

оптимальные отношения рт/р* и Nот/Nеу по § еэ т 1П отличаются от 
таковых по ^ет1п, но при всех агрегатных мощностях, рабочих 
характеристиках и коэффициентах загрузки они сравнительно 
стабильны и могут выбираться как параметр настройки дизель- 
турбинных установок.
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В дизель-турбинных установках мощностью 2200, 2944 и 
3680 кВт отпадает необходимость в форсажной камере. Отсутствие 
ее обеспечивает в эксплуатации дополнительное снижение затрат 
по топливу.

Переход на локомотивы повышенной мощности (2x2 9 44  кВт, 
2 x 3 6 8 0  кВт) приведет к дополнительному уменьшению затрат 
в эксплуатации за счет ускорения перевозок полезного груза. 
Ожидаемый экономический эффект в эксплуатации, как показы
вают расчеты, составляет для локомотива 2 x 2 2 0 0  к В т—  13,2 тыс. р. 
в год на один локомотив, для 2 x 2 9 4 4  кВт —  22,7 тыс. р., для 
2 x 3 6 8 0  кВт —  38,9 тыс. р. в год на один локомотив. Эффект от 
постановки силовой турбины для более рационального использо
вания энергии выпускных газов можно сравнить с  эффектом пе
рехода от двухсекционного локомотива на односекционный той 
же мощности.



П Р И Л О Ж Е Н И Я
1. Алгоритм математического моделирования цикла 
комбинированного дизеля на номинальном режиме

Расчетная формула Параметр

о =  (1 — со8 а°) +  Х/4 (1 — с05 2а°)

у  =  У н  ( 1 / е  —  1 +  0 / 2 )  

йУ =, т. 1 у 3 6 0 (зт  а° +  Х/2 51П 2а°) йа°

Р — Р ’1— 1 +  ДР

м =  +  ш

Т =  /эУ/83147И 

гт =

а =  г .^  +  (1 — г^)а„ 

тсу — а +  ЬТ

к =  1 +  8,3141тсу

Условие: р <  р3, р/ 5 Ф  О

Угол поворота коленчатого 
вала
Относительное перемещение 
поршня
Текущий объем цилиндра 
Изменение объема цилиндра 
за время йх
Текущее давление рабочего 
тела
Текущее количество рабочего 
тела
Текущая температура рабочего 
тела
Объемная доля продуктов сго
рания
Коэффициенты при мольной 
теплоемкости
Мольная теплоемкость рабочего 
тела
Показатель адиабаты

" 1 2

1

Т« п ^ Т,(Р ,Р»)

Р.т =  Р/Л Г 8т

12 тбп
й а 9

Теоретическая скорость рабо
чего тела в минимальном сече
нии струи

Температура рабочего тела 
в минимальном сечении струи

Плотность рабочего тела в ми
нимальном сечении струи 
Элементарное количество рабо
чего тела, поступившее в ци
линдр за время йх

Условие: р >  р5; р./, ф  О

к Г Х-П
2КТГ - \  |_> ~  (Р3/Р) *

Т, т - Т (р$/р) к

Теоретическая скорость рабо
чего тела в минимальном сече
нии струи
Температура рабочего тела в 
минимальном сечении струи
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Продолжение приложения

Расчетная формула Параметр

Р $т =  Р$/КТ5ш

ЬМ21 —
тбп

й*'

ЬМВ =  Ш 12 — ЬМ21

=  2  ьМп г1 

Ма =  Е  Ш 5 

Т 3 =  2  ЪМ21г ^ Т Ш 3

ж рт\2 ~  аа +  8>314 +  (Ь*/'2)Тз
ж рт21 =  а +  8.314 +  (Ь/2) Т 

8 /|2 =  *М12тсрт127’ 12 
8 /21 =  &М21т срт21Г

Ы3 =  8/|2 8/2|

'з =  2  8'з

П л о тн о с ть  рабочего тела в ми
ним альном  сечении стр у и

Элементарное количество рабо
чего тела, вышедшее во впуск
ной коллектор за время <*т
Элементарное количество рабо
чего тела, прошедшее через 
впускные клапаны 
Количество продуктов сгора
ния, заброшенных во впускной 
коллектор
Количество рабочего тела, про
шедшего через впускные кла
паны
Температура заброшенных во 
впускной коллектор продуктов 
сгорания
Мольная средняя теплоемкость 
при постоянном давлении воз
духа и рабочего тела 
Элементарные энтальпии рабо
чего тела в переходе 8М ]2 или 
ЬМ21
Элементарная энтальпия в пе
реходе через впускные клапаны 
Энтальпия рабочего тела, про
шедшего через, впускные кла
паны

до,23

Условие; р >  р т\ \1 3}3 Ф 0;
Рт

>  -т

2 ЯТ к -|-1 

1

Критическая скорость рабо
чего тела в минимальном сече
нии струи
Плотность рабочего тела в ми
нимальном сечении струи

г 2 г - ■ ■
Условие: р >  р т ; ф  0; р =  I 6-1 <

Рт

1/
2 ПТ (рт/р)

I Скорость рабочего' тела в ми
нимальном сечении струи
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Продолжение приложения

Расчетная формула Параметр

А- 1
Т Вт ~  Т (Рт/Р) к 
) Рвт ~  Р т ^ Твт

ЬМ23 -  (<*в,» )* »з Р .«  й .
•23 т б п

Условие: р <  р Т\

Температура рабочего тела 
в минимальном сечении струи 
Плотность рабочего тела в ми
нимальном сечении струи
Элементарное количество рабо
чего тела, вытекающее из ци
линдра через выпускные кла
паны

1*в'в ^  0
Скорость рабочего тела в ми
нимальном сечении струи

Температура рабочего тела 
в минимальном сечении струи

Плотность рабочего тела в ми
нимальном сечении струи 
Элементарное количество рабо
чего тела, заброшенное из 
выпускного коллектора в ци
линдр
Элементарная утечка воздуха 
из цилиндра в выпускной кол
лектор
Утечка воздуха из цилиндра 
в выпускной коллектор 
Заряд воздуха, поступивший 
в цилиндр (свежая рабочая 
смес.ь)
Элементарное количество рабо
чего тела, прошедшего через 
выпускные клапаны 
Количество рабочего тела, вы
шедшее из цилиндра 
Мольная средняя теплоемкость 
рабочего тела, вытекающего 
и втекающего в цилиндр через 
выпускные клапаны 
Элементарные энтальпии рабо
чего тела в переходе >М23) 
5Л432
Элементарная энтальпия в пе
реходе через выпускные кла
паны

/  *г-*Ч
2/?Г г  1 [1 _  (р /ру) *г ] 

Л у—1

. Г , « “ Гг (р / / ' г)’ * Г
Р в т ^ Р ^ в т

ш 32 ('" 'Л ) “ !32_Р?."1 *«•
32 тбп 

Ш ут=  (1 -  гТ) Ш 23 -  (1 -  гтГ) 6УИ32

" у т - Е ^ у ,

Я .  =  2  [(1 -  а ) Ш 12 -  (! -  г ) Ш 21-
— (1 — гт) Ш 23 +  (1 — гуГ)ЪМ32]

. ш в = & м 23- ш 32 

М в =  X  в м в

тсрт23 ~  а Ч" 8,314 +  (,Ь]2) Т 
тсртЭ2  ~  ат 8,314 +  (Ьт/2)Тт

^23 =  ^^23тсрт2зТ 
Ь/ 32 =  ЪМ32тсрт32Т Т

Ыъ = Ы 23 — &/32
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Продолжение приложения

Расчетная формула Параметр

' в = Х * ' в

Условие: при а >  ан щ 

х =  1 -в -б Л О »  (» /? ,)" + 1

Ш ?  -  +  6-908 ( * )  ( 1 _ * )

*«■ =  “ Ч . щ  •*

С* =  2  Ь0Х

Рп — * й*Ь М - М а ° р-й®* Н ] й<р т

ам  =  ь м в +  ьм х — ш в

=  ' « 5Л1!2 — г , М 21 — гаЬМ23 +

+  глТь м ,2 - м ан^ а 9 

м Л =  $ ш Л 

м^ =  м  — м а

3
“ г =  НУ 5л/30 у р Т  

^ =  * о [ о /2 +  5 ( е- 4 г г + - | ) ]

да0
8(3ш — агр  (т — тс) 3600 • 6л

ш т =  * м [ ? т ) т

а м ум  — м гам
йг, — т т 

1 М 2 
йа =  (ат -  аа) йгт
<*ь =  ( \  -  Ьа) *Г1

Энтальпия рабочего тела, про
шедшего через выпускные кла
паны

итать а =  <р

Характеристика выгорания 
топлива
Скорость выгорания топлива

Элементарное количество теп
лоты, выделяющееся при горе
нии за время йт 
Количество теплоты, выделив
шееся при сгорании единицы 
топлива
Элементарное количество рабо
чего тела, образующееся при 
сгорании за время йт 
Полное изменение количества 
рабочего тела в цилиндре 
Изменение количества воздуха 
в цилиндре двигателя за вре
мя йт
Текущее количество воздуха в 
цилиндре
Текущее количество продуктов 
сгорания в цилиндре 
Коэффициент теплоотдачи от 
газов в стенки
Поверхность цилиндра, омывае
мая газом

Элементарное количество теп
лоты, отдаваемое газами стен
кам цилиндра за время йт 
Поправка, учитывающая отли
чие истинной теплоемкости от 
средней
Изменение доли продуктов сго
рания в цилиндре за время йт

Изменение коэффициентов при 
мольной теплоемкости
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Продолжение приложения

Расчетная формула Параметр

8( /с =  М [да +  Тй (Ь/2)] Т 

5Э* =  6<?х +  в /, -  +  ЬЦп — ш .

Ктс,
Др

1]у =
М  ту

М Н; Ч ~  М с  
о = М ут/М$

В =  1)уМн/аМ0 
Ъ =  М5М*Л

р , = р , / Л Г ,

■П V* =  Т1 уР о^ ^ О

0 = 5 4 0 “

 ̂р ак
а = 1 80»

Р 1 = Ч у н 
1) 1 =  и / воп

а = 1 8 0 °

*-нх =  $Р ЛУ 
а = 5 4 0 *

Рнх =  « н х ^ й

Днх =  ^нх/йСн

Рмд =  а +  & (зо ) +  с (зо ) [ й (р* —

+ тТ
Р о )  +

Рмд^й
«Ун

Поправка, учитывающая изме
нение качества рабочего тела 
Внешний энергообмен с поправ
ками, определяющий изменение 
давления
Изменение давления в цилиндре 
за время а?

Изменение давления в цилиндре 
за время Дт
Коэффициент наполнения

Коэффициент утечки 
Цикловая подача топлива 
Коэффициент избытка проду
вочного воздуха 
Плотность воздуха во впуск
ном коллекторе
Коэффициент наполнения по 
параметрам рабочего тела на 
впуске
Индикаторная работа

Среднее индикаторное давление 
Индикаторный к. п. д.

Работа насосных ходов

Среднее давление насосных 
ходов
Доля работы насосных ходов

Среднее давление в механизмах 
двигателя

Доля потерь в механизмах дви
гателя
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Продолжение приложения

Расчетная формула Параметр

Е » / в — 0,ОЗВ(2н
‘ т к

а т =  а/(1 —  о) 
а т — 19,86 1,634/а г

Ьт =  (427,3 +  184,3/аг ) 10~ 5

-  ( а т +  8,314) +  у  (а г  +  8,314)2+ 2 6 г *.

кр — 1 -{- 8,314/(аг  -(- ЬрТу) 
Р ог =  1 “Ь 0,064/а у

*Н =  (/>, +  АР*л)/(Ро -  Л/>ф) 

Рт — Р ] 1   ( * 7

$отТ тк т (к5 ~  *)
X

кт

1т - т ~  я т т к

кр—1

Л 7*—-1

1 _ \ Р 1 Т \  к т

Рт )

к  Г *5— 1 1

'ад- н =  КТ°к^ГТ  К ~ ~ ' ]
/а д .  Г 1) Г

Рв Ро'Ра^ад. н ^ н

^ед РI "Ь  Р -а м. д

Удельная энтальпия газов в 
выпускном коллекторе

Коэффициент избытка воздуха 
в выпускном коллекторе

Коэффициент при мольной 
теплоемкости
Температура газов перед тур
биной

Показатель адиабаты 
Коэффициент молекулярного 
изменения в выпускном кол
лекторе
Степень повышения давления 
в нагнетателе
Давление газов перед турбиной 
в схеме дизеля с автономным 
турбокомпрессором

Адиабатическая работа расши
рения единицы рабочего тела 
в турбине

Адиабатическая работа сжатия 
единицы рабочего тела в нагне
тателе
Среднее давление, соответству
ющее работе на валу газовой 
турбины
Среднее давление, соответству
ющее работе на привод нагне
тателя
Среднее эффективное давление 
собственно дизеля
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Продолжение приложения

Р асчетн ая ф ор м ул а П а р а м етр

^ед =  "Ь Днх ^м. д 

^Рт (Ргт

А ДРит'/ Л 
ит

^еу ^ед "Ь ^ит 

Ре у Ред ^Рит 

=  3600/С?,^ 

я,у =  збоо/дн1)еу

<2* +  =  1 1 +  Ч х  +  7 в +  %  

N еу =  РеуУ Нпг1Ш 

Веу^еу

Эффективный к. п. д. собст
венно дизеля
Среднее давление, соответст
вующее избыточной работе га
зовой турбины
Доля избыточной работы тур
бины

Эффективный к. п. д. комбини
рованного дизеля 
Среднее эффективное давление 
комбинированного дизеля 
Удельный индикаторный рас
ход топлива
Удельный эффективный расход 
топлива по комбинированному 
дизелю
Контрольный индикаторный 
энергетический баланс 
Эффективная мощность комби
нированного дизеля 
Часовой расход топлива

Примечание.
Исходные данные: К, Ь, О , 5 , а, п, (а/*, р-в / в Т$, т, <рг, Тс, Дрхл, Ар^

^Т' \ ’ Р оТ ’ V  г ’ а > а а>ь * ’ К< С н . Ро- Т 0 , а , ь, с, а, й
Предварительно вычисленные величины: X =  Я/Ц =  кСа5/4 ; а  ̂ =

=  19,86 +  1,634/а; =  (427,3 +  184,3/а) 10- 5 ; Р0 =  1 +  0,064/а; М н =  р0 X
X  ^ ь/8,3147’0.

2. Алгоритм математического моделирования режимов характе
ристики комбинированного дизеля*

Р асчетн ая ф ор м у л а П а р а м етр

Н а г н е т а т е

х =  (*а ~  О 7*»

л' ь

Показатель степени 

ЭЦВМ в соавторстве со ст. науч.* Алгоритм составлен и реализован на 
сотр. С. Л. Левковичем.
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Продолжение приложения

Расчетная формула Параметр

Р\ =  Р ь —  ДР ю  ( ° з /0з о ) 2

Р1 =  Р 1 /« Г 0 
и9 =  кГ) ,п„/60

7’2 =  7’о 1 + (р-1

Р 2 =  Р| {Т 2/То ) т~ 1
ь2г °к^кР2

<р2, — с2л/и 2 
у2 =  36,4т’®’6910 8/р2 

Ке =  и20 2Л|2
а0 =  0,88- 10- 2О 2/Н е°'2? 2Л

Ма =  с2г1 у ь к т 2

8 =  Р-о +  ^
Р- =  Р +  “ о

ДУ Л =Ь -С( '- 'Р 2 Л 2 ,0 )2

Лтр —  Р о ( ] ~  ^ к о ) ( сР2г^<Р2го) 2^Р#
•п =  1 — Д _  Д л 'к уд и тр

^"ад. к

Як =  (1 + ^ а д . « /^ 0 ) 1/Х
Р к = Р \ * к  

^к =  е л  

г к =  г 0 +  * т к/*

Т’ср =  г  К +  Т’ 5) /2

Р с р = /’ к//?7'ср

Рз  =  Р к -  АРкО ( О / Ч о ^ Р с р .  (Л е р

Давление воздуха перед ком
прессором 
Плотность воздуха 
Окружная скорость колеса 
Работа, потребляемая компрес
сором
Температура воздуха за коле
сом

Плотность "воздуха за колесом

Радиальная составляющая вы
ходной скорости воздуха из 
колеса
Коэффициент расхода 
Кинематическая вязкость воз
духа
Число Рейнольдса 
Коэффициент дискового трения
Число Маха; если Ма >  0,2, 
приращение коэффициента цир
куляции Др. =  0, ина 1е

Др. =  1,9(1 — Ма)1’ 5 
Коэффициент циркуляции 
Коэффициент работы

Доля потерь на удар; если
Ъ г  <  ? 2 г0 - то ^уд=  *’2> иначе

^ ,  =  0,7 
Доля потерь на трение 
К. п. д. компрессора 
Адиабатическая работа 
Степень повышения давления 
Давление воздуха после ком
прессора
Мощность, погребная на при
вод компрессора 
Температура воздуха после 
компрессора
Средняя температура в воздухо
охладителе
Средняя плотность воздуха 
в воздухоохладителе
Давление воздуха перед кла 
панами дизеля
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Расчетная формула Параметр

В о з д у х о о х л

В в Т — ^вТ0п/п0 
° в  =  а в0п^ 0
См =  Г мОяЧ

кс =  ксо ("/по)0,695 
<?м =  3,6хмУУмд

к =  (Ш с Гсг с + 1 / О йТср - 1 / О вСрв)/2 
кхр * =  М о  (С5Т ср/С50Г ср 0)° ’<6

^ „  =  (* м ^ )о (^ « /7 'м О яо) 0'5 
=  V *  (1/36000,Ср -  1 /О всрв)

* «  =  V -  ( 1̂ мсгм -  1/О всрв)

А, =  1/36000, ср +  (1/360005ср —

“  1/Ов« оа) / ( ^ *  -  1 )
к2 =  ~  х16всев)1(е"»  -  1)

З м  =  Г к  “ Г о - « ? „ ) / ( * , + * 2)

Г -  =  -  (А, -  1/Овсрв) <2ХЛ +  *а<?„ 

^хл =  (Г К +  к^ м )/ (к1

-  1/О вСрв)

г . =  ^ к-< г*л /3600О ,ср 

ТсР = ( Г К +  Т$)/2

Т у р б и н а  к о м п

“ с =  М */ВМ0

рг =  1 +  0,064/ас 

Ог =  рг т/И 52пг''60|

^2 =  /’ о +  дР го(°7 У ^ г /  ^ го  1 ^ - 7 о) 2 

% =  1/ [ 1 + ( * ч0/Л'ко) (°ко/О в) ‘ '51

и т е л ь

Расход охлаждающего воздуха 
Расход охлаждающей воды 
Расход масла
Коэффициент теплопередача 
секций
Количество теплоты, отдавае
мой в масло 
Комплекс
Удельный теплосъем в воздухо
охладителе
Удельный теплосъем в масло
охладителе
Характеристическое число воз
духоохладителя
Характеристическое число мас
лоохладителя 
Комплекс

Комплекс

Теплоотвод в воздухоохлади
теле
Температура масла на выходе 
из маслоохладителя 
Теплоотвод в воздухоохлади
теле, если

Т м <  Г т 1п- тогДа 7’м =  Т’гш»
Температура воздуха после 
воздухоохладителя 
Средняя температура воздуха 
в воздухоохладителе

з е с  с о р а

Суммарный коэффициент из
бытка воздуха
Коэффициент молекулярного 
изменения
Расход газа через турбину
Давление газов за турбиной; 
первое приближение 
Механический к. п. д.
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Расчетная формула Параметр

V =  2 / ( 1  +  2/ О к0 2*оПТ/  °ти т\т)

х =  ^опт

~  ( ° Г  У Т т! @то 

<Р =  *<рТо 

+ =

С, =  <Р ] /  1 —  р

Ю| =  — 2хС| соз а, +  с2 

Д[0 =  с, СОЗ <*! — ДС — С, ЗШ ах СОЗ (310 

5уд=А,.Дш2

щ  =  У  ^  ( “ »? +  р) -  5уд
5 , = ( 1 - < р 2) ( 1 - Р)

52 =  ( 1 - ^ ) ( - ?  +  Р)

^ад=   ̂ 1̂ 2̂ у̂д

В =  Ог  у  К Т т/ (1 +  ?уТ) / 2ш2р2 

с0 =  | / « Г г  ( ] /  1 +  2*,,адВ* _  1 ) /  Ъ ,адВ

Т2 =  7’ г - Х 11адсо /
Т’ср =  (Т т +  Та)/2 

кт =  1 +  8,314/(аг +  ЬтТср)

X =  (кт — \)[кт

^ад. Т =

Р2 =  Ро +  Д̂ 20 (^ад.г/^ад.Го)

^ = { 1/ { 1 - Ч ^ а Д. г / ^ г ) ] } ,/Х 
Рг =  ЯГ^2 

Т 1 =  тт^  [х (с ,с 0) 2/ 2# ]

=  />г [ ! - ( •  - Р ) ( !  - * г * ) ] ' Д

Относительное изменение и/с  ̂

Отношение и/с0

Поправка на изменение коэффи
циентов скорости 
Коэффициент скорости сопловой 
решетки
Коэффициент скорости рабочей 
решетки
Относительная скорость на 
выходе из сопловой решетки 
Относительная скорость входа 
потока на рабочие лопатки 
Относительная величина поте
рянной на удар скорости 
Доля потерь на удар

Относительная скорость выхода 
из рабочей решетки 
Доля потерь в сопловой решет
ке
Доля потерь в рабочей решет
ке

Адиабатический к. п. д.

Параметр расхода

Теоретическая скорость

Температура газов за рабочей- 
решеткой
Средняя температура

Показатель адиабаты расшире 
ния
Показатель степени; уточнение
Адиабатическая работа расши
рения
Давление за турбиной; уточне
ние
Перепад давления на турбине
Давление газов перед турбиной 
Температура газов за сопловой 
решеткой
Давление газов за сопловой 
решеткой
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Расчетная формула Параметр

Р, = Р{/ят1
0 Т =  I |С|СцР|

Нт \ Тт̂ 2 - ^  

*Т =  \т'п 
Л'г =  С Г*-а д. Г1! Г

«2 =  <со 
пТ =  60 ц2/ пОт

Плотность газа

Расход газа (проверка); при 
несовпадении изменить степень 
реактивности р 
Внутренний к. п. д.

Эффективный к. п. д. турбин

Мощность турбины

Окружная скорость колеса

Обороты турбины

Д и з е л ь
Участок газообмена от точки е до точки V

ш.

д р  =  8314&Э*/ V яте ̂  — крдУ/У

(ду =  Му {а ЬТу1'2) Ту

=  «’ог.о ( ^ !/ ^ Г5о) 2/3-  0.045

Угол поворота коленчатого 
вала
Расчетное уравнение на участке 
газообмена; см. расчет номи
нального режима

Процессы сжатия, горения, расширения заменены расчетом 
непосредственного перехода от точки V до точки е

Внутренняя энергия рабочего 
тела в точке V
Относительный теплоотвод от 
газов в стенки к началу выпус
ка

4* =  Ао +  А 1п +  А2Р$ +  - V  -М |2ЯР» +  
+  А \Зпа +  А2зР$а +  А п " 3 4*

-Ь А22Р$ +  Л33а2

«•=540 "V
/ . '  =  ^  р й У -  {  р 4 У

Л° а» =  180

и ,  =  и У +  В()И (1 — -  и;е)
30 =  1 +  0,064/а

Индикаторный к. п. д.

Индикаторная работа
Часть индикаторной работы на 
участке газообмена

Коэффициент

Внутренняя энергия рабочего 
тела в точке е
Химический коэффициент моле
кулярного изменения

107.



Продолжение приложения

Расчетная формула Параметр

Р =  1 +  (Э0 — ‘ У *1 +  т> Полный коэффициент молеку
лярного изменения

м е =  № У Количество рабочего тела в точ
ке е

ие =  Уе/Ме Удельная внутренняя энергия

Т . — ( — а 4 - У о 2 +  2Ь  Ь. Температура рабочего тела в
е \ е ^ г е 1 е е )/  е момент начала выпуска

Ре =  т ш ет ^ е Давление рабочего тела в мо
мент начала выпуска

’11' =  М смIм  Н Коэффициент наполнения

V =  М ут/М $ Коэффициент утечки

а =  Ч]уМИ1М0В Коэффициент избытка воздуха

?5 =  М '/М л Коэффициент избытка проду
вочного воздуха

“О II тэ *5э Плотность воздуха во впускном 
коллекторе

11у5 =  ,!^ о /Р 5У?7'о Коэффициент наполнения по
параметрам рабочего тела на 
впуске

Р1= Ч * К Среднее индикаторное давление

л°~ 180 Работа насосных ходов
^ „ . к =  I  р м

ао«*540

Рн.х =  ^"н.х/^Л Среднее давление насосных
ходов

Ан.х =  *•>.*/*?> Доля насосных ходов

Рм.д =  «  +  6 (5/1/30) +  с (5/г/ЗО)*. х Среднее давление потерь в меха
низмах двигателя

Х И ( р , - Р о )  +  Р4/2]*

Амд =  Р ш Уь/ВС*н ДоЛя потерь в механизмах дви

*Г =  ( а / в _ 0 ,0 3 5 С ?н)/УИв
гателя
Удельная энтальпия газов в
выпускном коллекторе

а Г =  а / (1 — и) Коэффициент избытка воздуха

Д_ =  19,86 +  1,634/а
в выпускном коллекторе
Коэффициенты при мольной

1 1 теплоемкости
Ьт = (427,3 +  184,3/аг )  Ю ~»

Т т =  —  (а Г +  8,314) + Температура газов перед тур
биной

+  У (ат +  8,314)2 +  2ЬТ1ТУ  Ьт
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Продолжение приложения

Расчетная формула Параметр

Ре ~  Р[ Рн.х Рм.д 

"Че ~  ГЧ "Ь Дн.х Дм.д 
§1 =  3600/0НТ)1

ё е =

=  РеУнпг/301

Вч =  ёе^е 

1 =  М71/ /М с« 
"м .д =  Р ^ ^ г / Ж

Среднее эффективное давление

Э;фективный к. п. д.

Удельный индикаторный расход 
топлива
Удельный эффективный расход 
топлива
Эффективная мощность

Часовой расход топлива

Коэффициент остаточных газов

Мощность, затрачиваемая на 
прердоление потерь в механиз
мах двигателя

^Постоянные величины: р0, Тс> к8, К, т, дсм, ср, срв, М 0, к(, Л0, А р Л2) 
•̂ 3' Л |2» ^  |3» А 23, Л ц , Л 22» ^зз> Он. Ь, С, (1.

Величины, характеризующие дизель: п, 1, г, /Ил, Кй, 5.

Данные номинального режима: Др10, Оз0, й 2, ,!К, Ь2, <р2г0, р0, т<1к0, Рср 0> 
"о. ®в7'0’ ^в0' *̂м0' ^с0’ Г*  гс> (^х^х)о’ ^ср.0> (^м’ Вм)о’ ^мО’ ДР20' ^ТО’ ^70, 
Мао> Л̂ кО> ^к0> ВТ• *опт> ?Л> 0̂* а1> Рю* 2̂" ^ад.ГО’ 1̂> ^$0’ ^50’ юог.О-

3. Алгоритм анализа цикла комбинированного дизеля

Расчетная Фермула Параметр

Н а г  н е т а т е

^ Рт 0 = ° а  +  8-314 +  у 7’ о

«0 =  «СршО^О 

/ 0 =  Л48«0

____ Р8 +  ДРхл _  Рн
Р0 — ДРф р'0

Л Ь

Мольная средняя теплоемкость 
при постоянном давлении

Удельная энтальпия

Энтальпия воздуха, поступив
шего в нагнетатель 
Степень повышения давления 
в нагнетателе
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Продолжение приложения

Расчетная формула Параметр

Т а = Т  Д  1 + л .

тс

/„  =  М^тс

Д , =  / „ - /
ртн^н

тс = а л +В,3\4 +  Ьг т 0 +  т н

5н -  *0 =  "Яр 1п ^  -  8-314 1п — 
1 о р о

е а ~  ( ‘ н —  *’ о )  —  Т 0 ( 5н ~  5о )  

Ен =  Мзен 

А и =  7 н

Пн ~  4457’0 (5н 50)

•Я ~~ $х

Температура рабочего тела пос
ле нагнетателя

Мольная средняя теплоемкость 
при постоянном давлении

Энтальпия воздуха после нагне
тателя
Работа нагнетателя 

Истинная мольная теплоемкость

Изменение энтропии при сжа
тии рабочего тела в нагнета
теле
Удельная эксергия рабочего 
тела после нагнетателя 
Эксергия рабочего тела после 
нагнетателя
Анергия рабочего тела после 
нагнетателя
Потери эксергии при сжатии 
рабочего тела в нагнетателе 
Доля потерь эксергии в нагне
тателе

В о з д у х о о х л а д и т е л ь

=  я а+  8.314 +  - ^ - Г,

‘з =  тСрпгзТз

?ХЛ 5̂

тС р =  аа + 8>314 +  *а
Т 0 +  Т,

*5 — *о =  тср 1п — 8,3141п —

Мольная средняя теплоемкость 
при постоянном давлении

Удельная энтальпия
Энтальпия рабочего тела, по
ступившего в цилиндр двига
теля
Количество теплоты, отведен
ной от рабочего тела, в воз
духоохладителе
Истинная мольная теплоемкость

Изменение энтропии при изме
нении параметров рабочего тела 
от р о» Т0 до р5> Т$
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Продолжение приложения

Расчетная формула Параметр

=  — г о ( 8» - 5о)

Е, =  Л*А

Е ХЛ =  Е Н Е 5 ~  Пхл

^хл ^хл Е хл
А3 =  1$- Е 3 

П хл
« -  о х

Удельная эксергия рабочего 
тела после воздухоохладителя 
Эксергия рабочего тела после 
возду хоохладител я 
Эксергия, отведенная с тепло
той при промежуточном охлаж
дении воздуха 
Анергия теплоты (?хл
Анергия энтальпии / 5
Доля эксергии, отведенной с 
теплотой <ЭХЛ

Ц и л и н д р  д в и г а т е л я  
Наполнение

тср =  а +  8,Ш +  ь 1 ^ 1 ±

х —• в,, — тс„ 1п -75-  — 8,3141п
Р о

ЬЕХ2 =  В/ 12 1̂ - _ Д I  -  Ш 12Т0 ( з , - в 0)

®^12ц =  5 1̂2 ^  — — ® ^ 12^0 (5 — 8о)

ЬЕ21 =  8 / 2, (1 — I » )  -  Ш 2 1 т 0 (х - х 0)

=  ^21 ^  — — 5̂ 21^0 (*5 ~  *0)

ВП|2 — ®̂ 12ц
8П21 =8Д 2, — 8Д2,5

8П =  8П, 2 +  8П,12

п 5 =  Е  6П 8
‘21

поворота коленчатогоУгол 
вала
Истинная мольная теплоемкость 
при р — сопз!

Изменение энтропии рабочего 
тела при изменении его пара
метров от р0, Т0 до р, Т 
Элементарная эксергия рабо
чего тела ЬМп , поступившего 
в цилиндр двигателя
Элементарная эксергия рабо
чего тела 8 М 12, поступившего 
в цилиндр двигателя 
Элементарная эксергия рабочего 
тела 8Л421, выходящего из ци
линдра во впускной коллектор 
Элементарная эксергия рабо
чего тела 8М 2ь  вышедшего из 
цилиндра во впускной коллек
тор
Элементарные потери эксергии 
при наполнении

Потери эксергии при наполне
нии
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Продолжение приложения

Расчетная формула Параметр

8, =  —1 
8 <2,

Доля потерь эксергии при на
полнении

Теплообмен со стенками

Элементарная эксергия те'пло- 
™  ЪС/̂

ЕШ =  2  ЬЕ̂

Элементарная анергия теплоты
ь<2ш
Эксергия теплоты ()ш

Анергия теплоты <}а!

8 =  _^Д!
"  ®х

Доля эксергии, отведенной от 
газов в стенки

Тепловыделение при горении

ЬЕх =  ^ ~ ^ - ) - Ш хТ о {в - в 0)
Элементарная эксергия тепло
ты Щх

Ех =  ^ Ех Эксергия теплоты С)х

* х = < 1 х - Ех Анергия теплоты С)х

ЬАх =  ЬС1х-ЬЕх

8,  =  А  
* <2,

Элементарная анергия' теплоты 
»<?х
Доля анергии теплоты (}х

Выпуск

8Е 23 =  8 /23 1̂ ^ 23^0 (8 — 5о)

Т  | Т
тср — аТ +  8,314 +  Ьт т 0

Элементарная эксергия рабо
чего тела 8Л123, вытекающего 
из цилиндра в выпускной кол
лектор
Истинная мольная теплоемкость 
при р =  сопз!

т
$т- з й = т с р \а - -  — 8,3141 п ——• 

1 0 Р 0

Изменение энтропии рабочего 
тела при изменении его пара
метров от ро, То до р т> Т т
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Расчетная формула Параметр

ЬЕ23Т ь12 л[ 1 — -7^- ] ~ ЪМ23Т 0 (5г  — *о)

^^23 — ^̂ 23 ®̂ 23Г

ВЕ32 =  5/ 32 (1 — у — ] — ЬМ32Т 0 (зг — 50)

^ 3 2 у  =  6'32 ( 1 ------------ -  Ш П Т 0 (8 -  8о)

5 Е 32 — ЪЕ5П32 • 32у

8ПВ =  8П23 +  вп32

Пв =  I! ВПв

ЬЕВ =  ЬЕ23 2^з2_ 

ЕВ =  Ъ*ЕВ 
Ъ А = Ы - Ь Е а

Ь .
С.

Элементарная эксергия рабочего 
тела ЪМж при параметрах ра
бочего тела в выпускном кол
лекторе
11отери эксергии при пере
текании элемента рабочего тела 
В/И 23 из цилиндра в коллектор 
Элементарная эксергия рабо
чего тела ЬМ32, поступающего 
из коллектора в цилиндр
Элементарная эксергия рабо
чего тела ЬМ33 при параметрах 
газа в цилиндре 
Потери эксергии при перетека
нии элемента рабочего тела 
8М 32 из коллектора в цилиндр 
Элементарные потери эксергии 
при газообмене цилиндра с вы
пускным коллектором 
Потери эксергии при газооб
мене цилиндра с выпускным 
коллектором
Элементарная эксергия выпуск
ных гйзов за время йт 
Эксергия выпускных газов
Элементарная анергия выпуск
ных газов
Анергия выпускных газов, по 
кидающих цилиндр 
Доля потерь эксергии при газо
обмене цилиндра с выпускным 
коллектором

тсртТ =  а г +  8,314 + - ~ Т Т

■ 1Т ==тср т Т Т Т

М.

Контрольное уравнение

ь

М 0В

=  1 0,064

Мольная средняя теплоемкость 
при р =  сопД

Удельная энтальпия

Суммарный коэффициент избыт
ка воздуха

Коэффициент
изменения

молекулярного 

Количество газов при выпуске
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Продолжение приложения

Расчетная формула Параметр

ет =  (1г _  1 0) — т0 (5Г — 50)

Е р — М рВ р

ПД =  ($х  +  Е $ ) ~ ( Е1 +  Е и х )  ~ Е Т

=  П5 +  Е ш  +  А Х  +  П в 

Л р -—* М рЬ р ~~~ Е р

Г а з о в а я  т у р

тс у == йр “I-  Ьр'Гр

8,314
к т ~ [ + т с у

( к р—1 т л

Т от =  Т т 1 -  ^ .7 1 

тср — аТ +  8,314 +  Ьт т~^~^07

Тот Рот 
в от — 5 т~ т с р 1п гр — 8,3141п ^

ПГ =  М ТТ0 (вот— 5Г)

^ р ш  ~  аТ +  8>314 +  —?Г Т ОТ 

‘ ОГ =  тсршТоТ 

шср =  ат 4 ” 8,314 Ь  ̂ — ~ ~ ~ 2 -----

Тот Рот
$пт — 5П — тс„\п ^  — 8,3141п „ от о р т0 р0

еот =  ( ‘ о т  — ‘ о) — Т0 (3ОТ — 3о) 

Е от-=  М теот

Удельная эксергия газов, посту
пающих на турбину 
Эксергия газов, поступающих 
ра турбину
Потери эксергии по дизелю

Анергия газов, поступающих 
на турбину

б и н а

Мольная теплоемкость при 
V =  сопз!
Показатели адиабаты

Температура газов после тур
бины

Истинная мольная теплоемкость ■ 
при р =  сопз!

Изменение энтропии рабочего 
тела при изменении его пара1 
метров от р у, Г  у до Рот ^Тор  
Потери эксергии по турбине'

Мольная средняя теплоемкость 
при р =  сопз!

Удельная энтальпия

Истинная мольная теплоемкость 
при р =  сопз!

Изменение энтропии рабочего 
тела при изменении его пара
метров от р0, Т 0 до рот, Т от 
Удельная эксергия

Эксергия рабочего тела, поки
дающего турбину
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Продолжение приложения

Р а сч етн а я  ф врм ул а П арам етр

А от =  М ^от  —  ^ о г  

Пт

Ът =  -(ГХ

Анергия рабочего тела, поки
дающего турбину 
Доля потерь эксергии по тур
бине

Еот
ъот —

Доля эксергии рабочего тела, 
покидающего турбину

Р»ц * '̂к 
Вмд -  <2х

Доля потерь в механизмах дви
гателя

Контрольное уравнение

_  8в — ЬТ —  5о г  — &м-д

Эффективный к. п. д. комбини
рованного дизеля и его состав
ляющие

П р и м е ч а н и е .  Исходные данные берутся по результатам предшествующего 
математического или физического моделирования цикла; аа, Ьа, ат, Ьт,а,  Ь,

Щх, ЬМХ, ы 12. ш 121 #/21, ш 21, ы 23, ъм 23, ы 32, ьм32, м х.
М у, Мц, В% р&, Ртъ Рот» р» Р М>Д» ^РХл* ДРСр» Г *  ^ 5* 7'т’» 7'»
Пн* ^Г»
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