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ПРЕДИСЛОВИЕ
Повышение топливной экономичности, мощности, моторесурса и улучшение экологических показателей поршневых двигателей являются  основными  направлениями  развития  двигателестроения. Указанное в значительной степени определяется степенью совершенства отдельных процессов в рабочем  цикле двигателей. Повышение мощности в соответствии с требованиями роста энергонасыщенности и производительности транспортных и тяговых машин лимитируется ресурсом и надежностью работы двигателя в связи с увеличением тепловой и механической нагруженности основных деталей. Расширение сферы применения ограничивается повышенными выбросами вредных веществ с отработавшими газами, уровнями шумности и вибрации работающего двигателя. Потребление в возрастающих количествах жидкого топлива требует дальнейшего повышения топливной экономичности. Вот далеко не полный перечень важнейших проблем, стимулирующих дальнейшее развитие двигателей транспортных и тяговых машин.
Основным процессом рабочего цикла поршневого двигателя является процесс сгорания топлива. От его качества зависят топливная экономичность, мощность, моторесурс и экологические показатели. Поэтому совершенствованию этого процесса уделяется наибольшее внимание. 

Конспект лекций посвящен рассмотрению вопросов совершенствования рабочих процессов в поршневых двигателях и, в особенности, процесса сгорания топлива.
ВВЕДЕНИЕ
Эффективность решения проблем двигателестроения определяется качеством рабочего цикла и зависит от возможностей целенаправленного изменения интенсивности, характера тепловыделения и использования теплоты в процессе сгорания. Совершенствование процесса сгорания на основе научно-обоснованного выбора методов управления им является определяющей задачей современного двигателестроения. Рабочий цикл двигателей с неуправляемым или ограниченно управляемым процессом сгорания характеризуется неудовлетворительным характером изменения скорости выгорания топлива, повышенными продолжительностью и тепловыми потерями процесса сгорания. Высокие значения скорости сгорания в начале процесса приводят к повышенной механической и тепловой нагруженности двигателя. Например, в дизелях в процессе сгорания выделяется два периода, различных по механизмам сгорания и воздействию на показатели рабочего цикла и эксплуатационные свойства. Согласование интенсивности тепловыделения в каждом из периодов с требованиями по повышению качества рабочего цикла составляют цель совершенствования процесса сгорания для улучшения показателей экономичности, эффективности и экологичности дизеля. Дальнейшее повышение технического уровня двигателей транспортных и тяговых машин невозможно без совершенствования  процесса сгорания на основе научно-обоснованного выбора и оценки эффективности методов управления этим сложным процессом.

Реализация основных положений управления процессом сгорания топлива в двигателях  осуществляется  с  помощью различных методов, отличающихся эффективностью, сложностью и степенью разработанности. Разнообразие  методов  управления процессом сгорания обуславливается наличием множества параметров как функционального, конструктивного, так  и технологического характера, оказывающих влияние на  условия, способ образования и состояние топливовоздушной смеси, воспламенение ее, характер  и продолжительность выгорания. В целях удобства рассмотрения  управление  процессом  сгорания топлива необходимо систематизировать, а методы  управления – классифицировать.

Основу систематизации составляют характеристики, отражающие изменение топливовоздушной смеси,  ее  элементов  и влияющие на процесс сгорания. Определение  эффективности  методов управления основывается на результатах  анализа экспериментальных и теоретических характеристик выгорания топлива с критериальной оценкой степени  управляемости процесса сгорания. Целесообразность применения того или  иного метода управления устанавливается по степени его воздействия на показатели двигателя в целом. Выбор метода  управления  процессом сгорания топлива строго индивидуален и предполагает комплексный анализ его эффективности.

Сравнительный анализ методов управления  процессом сгорания топлива позволяет дифференцировать их по степени управляемости и выбрать наиболее перспективные для дальнейшего использования  в целях повышения  технического уровня двигателей транспортных и тяговых машин.

Среди множества методов, например в дизелях, оценивается эффективность регулирования характеристик топливоподачи разделенным впрыскиванием и изменением начального давления  в  нагнетательном  топливопроводе перед впрыскиванием. Осуществление этих способов регулирования  характеристик топливоподачи позволяет реализовать два основных принципа управления процессом сгорания, обеспечивающих  снижение тепломеханической нагруженности и  повышение  топливной экономичности дизеля.

Одним из факторов, ограничивающих  повышение  удельной мощности двигателей транспортных и тяговых машин, является высокая тепловая нагруженность. Интенсивность выгорания топлива влияет на теплообмен между рабочим телом и стенками внутрицилиндрового пространства. 

Управление перераспределением интенсивности выгорания между периодами процесса  сгорания является резервом снижения тепловой нагруженности двигателя. Особенно эффективно перераспределение  тепловых потерь между теплоотводящими системами: охлаждения и смазки.  В  этой  связи  устанавливается эффективность принудительного локального охлаждения поршня и  головки  цилиндров. Эффективность этого типа охлаждения, в частности поршня, определяется степенью совершенства конструкции системы: формой и расположением поперечного сечения  полости  охлаждения,  конструкцией входных и выходных каналов  полости  и  сопла  маслоподающей форсунки. Решение проблемы снижения  тепловой  нагруженности двигателя заключается в комплексной реализации ряда мероприятий.

Управление процессом сгорания топлива является эффективным средством улучшения эксплуатационных качеств: снижения выбросов вредных веществ отработавшими газами, уровня шумности и вибрации, обеспечения многотопливных свойств двигателей транспортных и тяговых машин.

1. СОВЕРШЕНСТВОВАНИЕ РАБОЧЕГО ЦИКЛА ДВИГАТЕЛЕЙ 
Эксплуатация двигателей транспортных и тяговых машин предъявляет ряд требований, степень выполнения которых оценивается технико-экономическими  показателями, характеризующими технический уровень. Эти требования, относящиеся  к организации рабочего цикла и выбору  рациональных  конструктивных элементов двигателя, вытекают из особенностей его работы, определяемых технологическим процессом   функционирования транспортных и тяговых машин. Это, прежде всего, значительные диапазон и  периодичность изменения нагрузки и частоты вращения коленчатого  вала; цикличность и динамичность механической и тепловой нагруженности  деталей цилиндро-поршневой группы; реализация корректорной ветви внешней характеристики и т.п.

Степень учета специфических требований достаточно отражена в технико-экономических показателях двигателей. Анализ тенденций развития двигателей транспортных и тяговых машин позволяет выдвинуть в ряд основных дальнейшее повышение их  удельной мощности за счет форсирования существующих моделей и  создания новых конструкций. В условиях форсирования особое  значение имеет решение  проблемы  совершенствования  рабочего  цикла, ключевой задачей которого  является  повышение  управляемости процесса сгорания топлива. Последнее позволяет повысить технический уровень двигателей транспортных и тяговых машин за счет реализации внутренних резервов рабочего цикла. 
1.1. Особенности работы и технико-экономические показатели двигателей

Поршневые двигатели нашли широкое применение в автомобиле- и тракторостроении как силовые установки транспортных и тяговых машин. В автомобилестроении используются как бензиновые двигатели, так и дизели. В тракторостроении используются преимущественно дизели.

Необычные средства агрегатирования и специфические условия эксплуатации (крайний север, жаркие пустыни и влажные тропики, болотистые и  скальные  грунты) обуславливают необходимость в повышенных энергонасыщенности,  надежности и долговечности транспортных и тяговых машин. Приспособление к выполнению специфических работ в сложных условиях эксплуатации  определило новый подход к созданию и силовых установок этих машин – двигателей с  высокими удельной мощностью, топливной экономичностью, надежностью и долговечностью.

Эксплуатация транспортных и тяговых машин в  различных отраслях народного хозяйства имеет характерные особенности, обусловленные разнообразием применяемых рабочих орудий. Установка рабочих орудий сопровождается повышением почти в 1,5 раза массы машины, что учитывается при оценке потребной энергонасыщенности. Анализ тенденций увеличения энергонасыщенности транспортных и тяговых машин и соответственно  единичной  мощности двигателя указывает на необходимость опережающего роста последней. Так, фирма Катерпиллар (США) обеспечивает  темп  роста единичной мощности двигателя в 2,5 раза больший, чем темп роста энергонасыщенности. 

Повышение  производительности транспортных и тяговых машин в значительной степени связано  с  увеличением энергонасыщенности, поэтому рост  последней  требует существенного расширения пределов форсирования двигателей.

Высокая загрузка двигателя сопровождается существенной ее цикличностью. Повышенные цикличность нагрузки и амплитуды ее колебания в сочетании  с изменением частоты вращения коленчатого вала накладывают ограничения на тепломеханическую  нагруженность  основных деталей двигателя. Последнее обстоятельство усугубляется необходимостью работы транспортных и тяговых машин в широком  диапазоне изменения климатических условий, в частности температуры,  давления  и влажности окружающей среды.

Тенденции роста удельной мощности двигателей в сочетании с резким изменением нагрузки и колебаниями частоты вращения коленчатого  вала  затрудняют  обеспечение  высокой топливной экономичности рабочего цикла. Это обстоятельство в связи с расширением  производства  двигателей при растущем дефиците  топлив  заставляет изыскивать резервы в  совершенствовании  рабочего  цикла,  и процесса сгорания в частности. Наибольшие сложности  в обеспечении надлежащей топливной  экономичности двигателей наблюдаются в случае форсирования их турбонаддувом. Колебания режима работы турбокомпрессора приводят к нежелательному изменению состава топливовоздушной смеси и, как следствие, повышению расхода топлива и дымности отработавших газов. В этой связи для дизелей важное значение имеет правильный выбор состава  смеси на номинальном режиме работы. Изменение частоты вращения коленчатого  вала  усиливает  инерционные  нагрузки  на цилиндропоршневую группу, привод топливного насоса, механизма газораспределения, снижая надежность их работы и ухудшая выходные параметры. При этом наблюдается повышение виброакустической активности двигателя. Возникающие  вибрации  передаются на корпус машин, ухудшая условия труда обслуживающего персонала и снижая его производительность. Гашение этих вибраций требует сложной  виброизоляционной  защиты  корпуса. Повышенная шумность работы двигателя вызывается  также особенностями динамики развития давления газов в цилиндре и системах  газообмена  в  условиях  расширенного  диапазона  и частоты изменения нагрузки.

Цикличность нагрузки и  обеспечение надлежащего режима работы систем охлаждения и смазки в широком диапазоне  изменения  температуры  окружающей  среды представляют собой параметры конфликтной  ситуации, удачное согласование которых предполагает рациональное перераспределение тепловых  потерь  между  теплоотводящими  системами  с целью повышения тепловой инерции  и  стабилизации теплового режима. Это обстоятельство приобретает большое  значение для двигателей как жидкостного, так и воздушного охлаждения. Перераспределение тепловых потерь  между теплоотводящими системами в целях стабилизации теплового состояния деталей цилиндропоршневой группы является характерной особенностью двигателей транспортных и тяговых машин.

Использование транспортных и тяговых машин на открытых горных разработках, в карьерах и разрезах, в местах с  ограниченным воздухообменом предъявляет к двигателю жесткие требования  к выбросам вредных веществ отработавшими газами.  Особенно сложно  выполнять эти требования в  условиях  работы двигателя, характеризуемых, как уже  отмечалось, существенной нестабильностью режимов нагружения. Снижение дымности и токсичности отработавших газов двигателя в этих  условиях  требуют повышения управляемости процесса сгорания  и  реализации дополнительных мероприятий по совершенствованию  рабочего цикла.

Стремление повысить эффективность использования транспортных и тяговых машин в труднодоступных районах  Сибири, Крайнего Севера и Дальнего Востока заставляет  совершенствовать двигатели  в  направлении  улучшения  многотопливных качеств. Эта особенность двигателей обусловлена высокой стоимостью доставки  топлива  в труднодоступные районы при наличии местных топливных ресурсов и поэтому приобретает все более важное значение для народного хозяйства.

Анализируя условия эксплуатации двигателей транспортных и тяговых машин, необходимо отметить важное требование – обеспечение хорошей приемистости и достаточной  приспособляемости  к переменным сопротивлениям, возникающим  при  выполнении различных работ. Для двигателя в эксплуатации необходим быстрый переход с  одного  режима  по  частоте вращения коленчатого вала на другой. Способность к преодолению увеличенных сопротивлений  при  выполнении  определенных видов работ без переключения  передач  обеспечивается достаточной приспособляемостью двигателя. От коэффициента приспособляемости зависят динамические качества  транспортных и тяговых машин. В  двигателе  с  газотурбинным  наддувом приспособляемость несколько снижается в связи  с уменьшением расхода газа через турбину при падении частоты вращения коленчатого вала на режиме полной подачи топлива. В результате снижения мощности турбины уменьшается  и  давление  наддува, вследствие чего при работе на режиме максимального вращающего момента снижается коэффициент избытка воздуха, ухудшается эффективность процесса сгорания топлива, а, следовательно, падает мощность и коэффициент приспособляемости двигателя.  Повышение  коэффициента приспособляемости двигателей  транспортных и тяговых машин является важным направлением совершенствования рабочего цикла при малых значениях коэффициента избытка воздуха.

Наличие газовой связи между  двигателем  и турбокомпрессором, а также инерционность ротора  турбокомпрессора приводят к отставанию разгона турбокомпрессора от разгона двигателя. Это отставание приводит к падению коэффициента  избытка  воздуха на переходных режимах и, как следствие, к повышенному выбросу вредных веществ, снижению топливной экономичности двигателя и динамических качеств транспортных и тяговых машин. Улучшение приемистости достигается снижением момента инерции ротора турбокомпрессора  и  совершенствованием  эффективности процесса сгорания топлива в условиях малых  значений коэффициента избытка воздуха.

Рассмотренные основные особенности работы  двигателей транспортных и тяговых машин в значительной степени определяют требования к их технико-экономическим показателям. Эти  основные требования можно сформулировать следующим образом: обеспечение высокой удельной мощности; поддержание тепломеханической нагруженности на уровне, гарантирующем  требуемую надежность и долговечность; обеспечение высокой  топливной экономичности; снижение выбросов вредных веществ с отработавшими  газами; снижение виброакустической  активности;  улучшение многотопливных качеств; обеспечение высоких  приемистости  и приспособляемости.  Степень  удовлетворения  указанных  требований можно  оценить  анализом  технико–экономических  показателей двигателей.

Совокупность технико-экономических показателей и их соответствие для конструктивных решений значениям, достигнутым в передовой моторостроительной практике, объединяют  под понятием технический уровень двигателей. Оценка технического уровня двигателей производится сопоставлением их показателей со среднестатистическими  значениями этих показателей для значительного  числа  современных двигателей. Оценку технического уровня можно  производить  по совокупности следующих показателей: эффективной  мощности, среднего эффективного давления, удельного расхода топлива, частоты вращения, литровой  и поршневой мощностей,  удельной  массы,  средней скорости поршня, механическому КПД  и  особенностям  конструкции: конструктивной схеме, типу охлаждения, способу смесеобразования и сгорания, наличию наддува и промежуточного охлаждения наддувочного воздуха и т.п. Сравнительный анализ этих показателей позволяет разработать основные направления дальнейшего совершенствования двигателей  транспортных и тяговых машин.

Анализ тенденций развития отечественного  и зарубежного автомобиле- и тракторостроения показывает, что рост единичной мощности следует рассматривать как  объективную  закономерность. Двигатели должны  обеспечивать  главное  требование, предъявляемое к транспортным и тяговым машинам, – дальнейшее повышение производительности. Реализация  этого требования достигается повышением энергонасыщенности транспортных и тяговых машин за счет  увеличения  удельной  мощности  силовой установки – поршневого двигателя. Это может быть достигнуто либо форсированием дизелей, находящихся в производстве, либо созданием  новых моделей. 

В настоящее время реализуются оба указанных направления, особенно для транспортных и тяговых машин высокой  производительности. Отечественные двигатели по  отдельным показателям удовлетворяют современным  требованиям, однако создание двигателей для  мощных  транспортных и тяговых машин еще далеко не закончено и требует ускорения и расширения работ по повышению их технического уровня.

В числе важнейших  направлений совершенствования двигателей большое внимание уделяется  улучшению индикаторных и эффективных  показателей,  определяемых  комплексом термо – и газодинамических, химических,  гидравлических, механических и других процессов, составляющих понятие рабочего  цикла. Это прежде всего совершенствование процессов топливоподачи, смесеобразования и газообмена, применение новых типов камер сгорания, принципов организации процесса и на этой основе повышение управляемости процесса сгорания, снижение тепловой и механической нагруженности, механических потерь и т.п. У отечественных двигателей транспортных и тяговых машин значения литровой мощности Nл = 10…12 кВт/л. У  двигателей зарубежных фирм этот параметр достигает значений 12…15 кВт/л  и более. В последние годы в  мировом  тракторном  моторостроении литровые мощности поднялись до значений 18…25 кВт/л и более.  По уровню форсирования отечественные двигатели несколько уступают лучшим зарубежным  образцам.  

Для  достижения соответствия удельных выбросов вредных веществ с отработавшими газами у отечественных  двигателей мировым стандартам необходимо применение в условиях форсирования радикальных прогрессивных решений  по  совершенствованию конструкции и рабочего цикла, в частности  процесса сгорания топлива.

Следует отметить, что достигнутый в отечественном дизелестроении  уровень топливной экономичности, характеризуемый удельным эффективным расходом топлива ge = 218…220  г/кВт·ч,  близок, но все же уступает, аналогичным показателям лучших зарубежных образцов.

Опыт эксплуатации  зарубежных  транспортных и тяговых машин, работающих в течении последних 10…15 лет в отраслях строительства и горнорудной промышленности, свидетельствует о высоких эксплуатационных свойствах их двигателей,  в частности, дизелей фирм Катерпиллер, Интернейшел (США), Комацу (Япония) и др. Это прежде всего  высокие надежность и моторесурс (более 12000  моточасов), пониженные выбросы вредных веществ с отработавшими газами, а  также  уровень шума и вибраций. Коренное повышение технического уровня  двигателей транспортных и тяговых машин должно основываться  на  подробном  анализе основных проблем совершенствования их рабочего цикла в условиях дальнейшего форсирования. Этот  анализ  должен производиться с учетом многоцелевого  характера  дальнейшего совершенствования двигателей.
1.2. Проблемы совершенствования рабочего цикла двигателей

Бензиновые двигатели. Совершенствование рабочего цикла бензинового двигателя в значительной степени обеспечивается процессами приготовления и подачи в цилиндр топливовоздушной смеси. Эти процессы обеспечивают высокоэкономичную работу двигателя на всевозможных режимах в эксплуатации. Процессы приготовления и подачи в цилиндр топливовоздушной смеси непрерывно совершенствуются в целях обеспечения заданной мощности двигателя при минимальном расходе топлива с соблюдением требований по выбросам вредных веществ с отработавшими газами.

В настоящее время совершенствование рабочего цикла бензинового двигателя характеризуется все большим применением систем с непосредственным впрыскиванием топлива наряду с традиционно используемыми системами с карбюрацией топлива. Последними системами длительное время оснащались и оснащаются бензиновые двигатели различной мощности. Рабочий цикл бензинового двигателя с этими системами, несмотря на непрерывное совершенствование, обладает рядом существенных недостатков. Устранение недостатков рабочих циклов с карбюрацией топлива и достигается примененим непосредственнго впрыскивания топлива.

Использование непосредственного впрыскивания топлива в бензиновых двигателях началось достаточно давно (свыше пятидесяти лет тому назад), однако лишь в последнее двадцатилетие, благодаря широкой реализации в этих системах достижений в области автотракторной электротехники и электроники, удалось добиться ощутимых успехов в создании высокоэффективных, достаточно надежных и приемлимой сложности технических устройств управления.

Рабочие циклы с непосредственным впрыскиванием топлива в бензиновых двигателях отличаются большим разнообразием принципиальных подходов к обеспечению качественного смесеобразования свежего заряда и способам его регулирования в зависимости от нагрузки, частоты вращения коленчатого вала и выбросов вредных веществ с отработавшими газами. В целях повышения эффективности рабочего цикла бензинового двигателя системы непосредственного впрыскивания топлива объединяются с системами принудительного воспламенения топливовоздушной смеси.  

Процесс топливоподачи  в бензиновых двигателях тесно связан с процессом смесеобразования топливовоздушной смеси. Эффективное смесеобразование достигается путем перемешивания турбулентных потоков компонентов, при котором в дополнение к молекулярной возникает и турбулентная диффузия. Скорость и совершенство смешения определяется не только физическими свойствами компонентов, а главным образом турбулентными характеристиками смешиваемых потоков. 

Особые трудности представляет получение из воздуха и паров жидкого топлива однородной смеси. Наиболее эффективным способом смесеобразования является распределение в воздушном потоке или объеме воздуха мелких капель, получаемых распыливанием струи жидкого топлива, выталкиваемой под некоторым давлением из отверстия малого диаметра. Величина этого давления определяется способом его создания. В результате капли топлива, движущиеся с определенной скоростью, проникают в поток воздуха и могут быть распределены в нем достаточно равномерно.

Важнейшей функцией системы топливоподачи является приготовления топливовоздушной горючей смеси определенного состава для подачи ее в цилиндры в количестве, обеспечивающем соответствующие режимы работы бензинового двигателя. Основные требования к системам топливоподачи бензиновых двигателей включают обеспечение:

· заданного состава смеси на эксплуатационных режимах работы;

· высокой топливной экономичности двигателя;

· минимальные выбросы вредных веществ с отработавшими газами двигателя;

· регулирования мощности двигателя;

· возможности реализации полной мощности двигателя;

· требуемой приемистости двигателя;

· надежного пуска двигателя в различных климатических зонах;

· принудительную циркуляцию топлива в системе;

· требуемого запаса хода транспортного средства;

· отсутствия в топливе воды и механических примесей;

· удобства при эксплуатации и техническом обслуживании. 

В зависимости от способа и места образования топливовоздушной смеси системы топливоподачи бензиновых двигателей подразделяются на системы с карбюрацией и с непосредственным впрыскиванием топлива. 

Процессы топливоподачи с карбюрацией топлива осуществляются с применением испарительного, впрыскивающего и всасывающего карбюраторов. В зависимости от направления потока горючей смеси карбюраторы выполняются с падающим, восходящим и горизонтальным потоками. Подача топлива к карбюратору осуществляется принудительно и «самотеком». По числу диффузоров карбюраторы подразделяются на одно- и многодиффузорные. В зависимости от числа поплавковых камер различают одно- и многокамерные карбюраторы. 

Процессы топливоподачи с непосредственным впрыскиванием топлива в многоцилиндровых двигателях различаются в зависимости от места впрыскивания вне цилиндра: во впускной коллектор (трубопровод) – одноточечное (центральное), (рис. 1, а), впрыскивание,  во впускные каналы головки цилиндров над впускными клапанами – (многоточечное), (рис. 1, б), впрыскивание, и впрыскивание непосредственно в цилиндр двигателя. 

В зависимости от продолжительности впрыскивания топлива процессы топливоподачи с непосредственным впрыскиванием подразделяются на процессы с непрерывным (постоянным) и прерывистым (периодическим) впрыскиванием. 

По способу регулирования количества смеси процессы топливоподачи с непосредственным впрыскиванием различают: механические, пневматические и электронные, а по параметрам регулирования состава смеси – системы с регулированием по: 

· расходу воздуха; 

· расходу воздуха и частоте вращения коленчатого вала; 

· разряжению на впуске; 

· углу поворота дроссельной заслонки; 
· составу отработавших газов. 

В рабочем цикле бензинового двигателя состав смеси корректируют в зависимости от теплового состояния двигателя, давления и температуры окружающей среды. В зависимости от типа устройств дозирования топлива процессы топливоподачи с непосредственным впрыскиванием подразделяются на процессы с использованием: плунжерных насосов, дозаторов-распределителей, форсунок и регуляторов давления.

Процесс образования горючей смеси карбюрацией легкого топлива характеризуется распадом струи легкого топлива, истекающего из распылителя с относительно слабым напором при всасывании в карбюраторе и обеспечивающегося высокой разностью скоростей движения компонентов смеси. Эффективность карбюрации зависит от времени смесеобразования, температуры окружающей среды и теплового состояния двигателя, схемы и конструкции карбюратора и системы впуска, а также от показателей качества легкого топлива. 

В связи с этими положениями к процессам топливоподачи с карбюрацией топлива предъявляется ряд особых требований:

· обеспечение высокой относительной скорости движения компонентов смеси. Уже при ее значении, равном 30 м/с, имеет место почти полное распыливание струи, однако диаметр капель должен быть существенно уменьшен;

· уменьшение интенсивности оседания капель и образование пленки жидкого топлива на стенках смесительной камеры карбюратора, впускного трубопровода и впускного канала головки цилиндров;

· обеспечение полного испарения топливной пленки во впускном коллекторе введением его подогрева;

· минимизация степени неравномерности распределения топлива по цилиндрам;

· оборудование карбюратора специальными приспособлениями и устройствами, обеспечивающими высокоэффективную работу двигателя на всех эксплуатационных режимах.

В состав систем топливоподачи с карбюрацией топлива входят: топливный бак с заливной горловиной, сливной пробкой, устройством для сообщения пространства над уровнем топлива с атмосферой и устройством для измерения уровня топлива, топливопроводы, топливоподкачивающий насос, топливный фильтр и карбюратор.  

Основными недостатками процесса топливоподачи с карбюрацией топлива являются:

· высокая неравномерность (до 20%) распределения топлива по цилиндрам многоцилиндрового бензинового двигателя;

· пониженные коэффициенты наполнения цилиндра свежим зарядом вследствие загромождения системы впуска установкой карбюратора и, как следствие, увеличения гидравлических потерь;

· повышенная пожароопасность вследствие значительного объема топлива в карбюраторе, его приспособлениях и устройствах. 

Важными качествами системы топливоподачи с карбюрацией топлива являются простота конструкции и относительная дешевизна в производсте и эксплуатации. В связи с этим эти системы еще долгое время будут использоваться в бензиновых двигателях. 
В процессе непосредственного впрыскивания распыливание топлива происходит с использованием принудительного впрыскивания через специальные форсунки, имеющие различную конфигурацию запорного органа, с относительно высоким давлением. При этом достигается более высокое качество распыливания топлива в сравнении с распыливанием при карбюрации.

К системам топливоподачи с непосредственным впрыскиванием топлива предъявляется ряд особых требований:

· необходимость количественного регулирования мощности с подрегулировкой состава смеси. Для этого необходимо регулирование количества топлива, подаваемого в двигатель, в зависимости от расхода воздуха;

· предотвращение образования паровых пробок в системе;

· обеспечение надежной подачи малых количеств топлива за цикл;

· обеспечение смазки трущихся деталей агрегатов системы. 
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Рис. 1.1. Системы одноточечного (однофорсуночного) (а) 
и многоточечного (многофорсуночного) (б) 
впрыскивания топлива в бензиновых двигателях

1– подвод топлива, 2 – подвод воздуха, 3 – дроссельная заслонка,

4 – впускной коллектор, 5 – топливная форсунка, 6 – двигатель

Состав системы топливоподачи с непосредственным впрыскиванием меняется в зависимости от ее типа и выбранного способа регулирования, однако в любом случае включает: топливный бак с заливной горловиной, сливной пробкой, устройством для сообщения пространства над уровнем топлива с атмосферой и устройством для измерения уровня топлива, топливопроводы, топливный насос, топливный фильтр, накопитель топлива, расходомер воздуха, дозатор-распределитель, топливные форсунки и пусковую электромагнитную форсунку.  

В бензиновых двигателях системы топливоподачи с непосредственным впрыскиванием по сравнению с системами топливоподачи с карбюрацией топлива обладают следующими преимуществами:

· топливо равномернее распределяется по цилиндрам, что обеспечивает в них одинаковый состав смеси и повышение топливной экономичности;

· исключаются потери части топлива при продувке цилиндра, что повышает топливную экономичность и мощность двигателя;

· уменьшается сопротивление впускной системы из-за отсутствия карбюратора, повышается наполнение цилиндра и мощность двигателя;

· более однородный состав смеси в цилиндрах и продувка позволяют несколько увеличить степень сжатия, а значит повысить мощность и топливную экономичность двигателя;

· улучшается коррекция состава смеси при смене режима работы и  приемистость двигателя;

· в отработавших газах снижается количество окиси углерода и  других вредных веществ;

· уменьшается пожарная опасность из-за отсутствия карбюратора;

· нет необходимости в подогреве впускного трубопровода;

· при электронном управлении впрыскиванием исключается подача топлива на режимах принудительного холостого хода и уменьшается расход топлива;

· уменьшение выбросов вредных веществ с отработавшими газами достигается использованием только одного каталитического трехкомпонентного нейтрализатора;

·  применение микропроцессорной техники для оптимизации управления работой двигателя на всех режимах. 

 Недостатки систем топливоподачи с непосредственным впрыскиванием следующие:

· значительная конструктивная сложность;

· наличие прецизионных деталей, автоматики регулирования и корректирования состава смеси обуславливает повышенную стоимость системы;

· сложность и дороговизна эксплуатации;

· регулирование и устранение неисправностей требует высокой квалификации персонала.

Системы многоточечного (многофорсуночного) непрерывного впрыскивания топлива получили свое название в связи с использованием в многоцилиндровых двигателях топливных форсунок во впускном канале каждого цилиндра с непрерывной подачей топлива. Регулирование состава смеси основано на жесткой зависимости расхода топлива от расхода воздуха и корректируется в зависимости от температуры охлаждающей жидкости в системе охлаждения. Количество впрыскиваемого топлива, сохраняя пропорциональность количеству поступившего воздуха, регулируется дозатором-распределителем или регулятором состава и количества смеси, реагируя на изменение количества воздуха, поступающего в двигатель. 

Дизели. Высокие удельные мощности достигаются форсированием и модернизацией серийно выпускаемых  дизелей, возможности которых при заданных конструктивной схеме, числе цилиндров и тактности ограничены. В основном они реализуются по следующим направлениям: повышение среднего эффективного давления и частоты вращения коленчатого вала, совершенствование системы газообмена и снижение механических потерь, совершенствование существующих и разработка новых способов смесеобразования и сгорания топлива для обеспечения высокоэкономичной работы при малых коэффициентах избытка воздуха, применение топлив с повышенной теплотой сгорания и улучшенными физико-химическими свойствами.

Наиболее распространенным способом форсирования дизелей является повышение среднего эффективного давления, достигаемого увеличением цикловой  подачи  топлива  в условиях сохранения или  некоторого  повышения  коэффициента избытка  воздуха.  Эти условия обеспечиваются увеличением плотности воздушного заряда на  впуске  с  помощью  наддува.  Способы наддува разнообразны. Наибольшее распространение получил газотурбинный  наддув. Применение наддува  позволяет сместить область высокоэкономичной работы дизеля в зону повышенных значений среднего эффективного давления и без корректировки степени сжатия, угла опережения подачи топлива и размеров  цилиндра, сопровождается  ростом максимального давления цикла. Экономические  показатели  рабочего цикла, как правило, при этом  не  изменяются  или  улучшаются в условиях повышенного значения  коэффициента избытка воздуха. 
Увеличение  плотности  воздушного  заряда  на впуске при наддуве достигается повышением его давления, сопровождающимся ростом и температуры. Это снижает возможность увеличения плотности воздушного заряда и зависит от КПД компрессора. Повышение температуры воздушного заряда дополнительно увеличивает тепловую нагруженность элементов дизеля и снижает пределы форсирования. С целью ослабления отрицательного влияния повышенной температуры воздушного заряда применяют промежуточное его охлаждение перед поступлением в  цилиндр  в  специальных охладителях.  При этом дополнительно увеличивается плотность воздушного заряда, снижается  его температура в начале такта сжатия и повышается эффективность продувки цилиндра в период перекрытия  клапанов. Использование промежуточного охлаждения воздушного  заряда сопровождается некоторым снижением его давления вследствие сопротивления охладителя. При неизменных цикловой подаче и давлении воздушного заряда промежуточное его охлаждение повышает коэффициент избытка воздуха и индикаторный КПД цикла за счет снижения продолжительности процесса сгорания и тепловых потерь при некотором росте максимальных  давления и скорости его нарастания в цилиндре. 

Организация высокоэкономичного рабочего цикла дизеля при форсировании наддувом имеет свои особенности. К ним относятся необходимость ограничения максимального давления газов  в  цилиндре, обеспечение качественного смесеобразования и высокой полноты сгорания больших цикловых подач топлива,  сокращение продолжительности процесса сгорания топлива во  времени, ограничение уровня тепловой нагруженности деталей и т.п. 

Ограничение максимального давления цикла при наддуве можно  обеспечить уменьшением угла опережения  подачи  топлива. Одновременно с уменьшением максимального давления это мероприятие позволяет снизить тепловую нагруженность основных деталей: поршня, головки цилиндров и гильзы. Однако возможности  этого  способа уменьшения максимального давления ограничены снижением топливной экономичности и повышением дымности  отработавших газов дизеля. 

Одним из способов ограничения максимального давления цикла является снижение степени сжатия. Однако значительное ухудшение при этом  пусковых качеств ограничивает возможности этого способа. 

Расширение возможностей рассмотренных способов ограничения максимального давления цикла лимитируется  недостаточной  управляемостью процесса сгорания топлива в условиях  повышенных  относительных объемов внутрицилиндрового пространства  и,  как  следствие, увеличенных тепловых потерь и недостаточно  высоких параметров рабочего тела. В этой связи положительное влияние оказывает регулирование характеристик топливоподачи, позволяющее управлять интенсивностью выгорания топлива в начальном периоде процесса сгорания, а следовательно, и динамикой нарастания давления в цилиндре.

Ограничение максимального давления цикла достигается применением предкамерного способа смесеобразования и сгорания. Известны работы французского института нефти по «открывающейся» предкамере,  позволяющей  форсировать  дизель  без усиления конструкции при высоком наддуве и допустимых значениях максимального давления цикла, уровней шумности  и выбросов вредных веществ с отработавшими газами. Решением, позволяющим повысить  уровень форсирования за счет высокого наддува без превышения допустимого значения максимального давления цикла и  ухудшения пусковых качеств, является применение поршней, автоматически регулирующих степень сжатия (ПАРСС). Во Франции реализована система Гипербар, в которой комбинация высокого наддува с низкой степенью сжатия и промежуточным  охлаждением наддувочного воздуха, а также турбокомпрессором  с дополнительной камерой сгорания позволили получить  литровую  мощность  ~ 43 кВт/л и среднее эффективное давление ~ 2,0  МПа  при  частоте вращения коленчатого вала n = 2500 мин –1   без превышения максимального давления. Увеличение  максимального давления цикла при наддуве отрицательно  сказывается  на  несущей способности вкладышей коренных и шатунных подшипников коленчатого вала, снижает запасы прочности его элементов, повышает напряжения в поршневом пальце,  снижает  запас  прочности шатуна и поршня. Поэтому ограничение максимального давления при повышении удельной мощности дизеля является важнейшей проблемой совершенствования рабочего  цикла.  

Решение этой проблемы рассмотренными выше способами сопряжено  с рядом трудностей. Обеспечение  надлежащей  экономичности  при предкамерном способе смесеобразования требует решения вопросов уменьшения гидравлических потерь при  перетекании  газов из предкамеры в основную камеру  и  дополнительных  тепловых потерь вследствие интенсивного теплообмена в  условиях высоких скоростей перетекания и интенсификации заключительных стадий процесса сгорания. Реализация системы ПАРСС нуждается в доработке с точки зрения обеспечения длительной работоспособности сложной конструкции поршня в  условиях  циклической загрузки. Система  Гипербар предполагает создание турбокомпрессора с  высокими степенями повышения давления и малогабаритных камер сгорания индивидуального типа. В этой связи повышение  управляемости процесса сгорания в форсированных дизелях с целью ограничения максимального давления является дополнительным резервом по совершенствованию рабочего цикла.

Высокое качество процессов смесеобразования  при форсировании дизелей по среднему эффективному давлению  с помощью наддува достигается улучшением взаимодействия воздушного заряда и топлива за счет согласования формы топливного факела с формой камеры сгорания и  распределения  наибольшего количества воздуха в области  распада  топливного  факела.  Этим обеспечивается согласование  скоростей  сгорания  топлива  и подвода кислорода в зону горения. Высокая  полнота  сгорания больших цикловых подач топлива обеспечивается рациональной организацией вихревого движения воздушного заряда. Повышение интенсивности выгорания за счет направленного  движения воздуха, вытесняемого из надпоршневого зазора  в  зону  высокой концентрации топлива, позволяет получить  сокращение продолжительности  процесса.  

Рациональная  организация  вихревого движения воздушного заряда предполагает определение  и реализацию оптимального вихревого отношения. При значениях вихревого отношения менее оптимального (так  называемое «недозавихрение» воздушного заряда) наблюдается  ухудшение процесса смесеобразования и использования воздушного  заряда  в процессе сгорания. Следствием этого является высокая продолжительность процесса сгорания и снижение топливной экономичности дизеля. Превышение оптимального значения  вихревого  отношения («перезавихрение») сопровождается наложением  элементов соседних  топливных  факелов,   созданием   избытка   топлива   в центральной их части и,  как  следствие,  снижением  полноты сгорания топлива, повышением дымности отработавших  газов, ухудшением мощностных и экономических  показателей  рабочего цикла. 

Рассмотренные положения характерны не только  для камер сгорания с осевым вихрем, но  и  для  камер  сгорания  с кольцевым тороидальным вихрем, в которых  также  реализуется объемно-пленочный способ смесеобразования. Такие камеры имеют, как правило, зауженную  горловину  и  кольцевой, преимущественно радиальный, вихрь создается элементами  камеры при движении поршня. Оптимальное  значение  вихревого  отношения зависит не только от параметров камеры сгорания  и  процесса подачи топлива, но  и  от  интенсивности  теплообмена  в цилиндре, частоты вращения коленчатого вала и других факторов.  Оптимальное значение вихревого отношения для различных типов камер сгорания изменяется в диапазоне от 1,5 до 25 и выбирается экспериментально для конкретного дизеля  с объемно-пленочным способом смесеобразования.

Однако до сих пор, как отмечают исследователи, газодинамика камер сгорания остается недостаточно изученной, а закономерности взаимодействия топливных факелов с движущимся воздушным зарядом и пленки  топлива  с  поверхностью  камеры сгорания – не установленными. Это  затрудняет  повышение управляемости процесса  сгорания  и  ограничивает  возможности достижения высоких удельных показателей  дизелей.  

В этой связи следует отметить имеющиеся значительные резервы по сокращению продолжительности процесса  сгорания  топлива.  Работами ряда исследователей установлены оптимальные значения этого важнейшего параметра процесса сгорания. Анализ процесса сгорания отечественных дизелей указывает, что продолжительность процесса  сгорания  у большинства моделей почти в 2 раза превышает рекомендуемые значения. Это свидетельствует о  недостаточной управляемости процесса сгорания топлива и, как следствие,  неполной реализации резервов по повышению  эффективности и экономичности рабочего цикла. Сокращение продолжительности процесса сгорания достигается не только  оптимизацией  вихревого отношения воздушного заряда, но и  совершенствованием характеристик топливоподачи. 

Повышение литровой  мощности  дизеля при наддуве требует увеличения цикловых подач топлива. Увеличение цикловых  подач  топлива сопровождается повышением продолжительности его впрыскивания и, как следствие, увеличением продолжительности процесса сгорания во  времени.  Для обеспечения оптимальной продолжительности впрыскивания топлива в условиях определенного способа смесеобразования необходимо совершенствование отдельных элементов топливоподающей аппаратуры. При реализации высоких  цикловых  подач  топлива используют увеличение диаметра  плунжера  топливного  насоса высокого давления, а в ряде случаев и скорости его перемещения. Одновременно приходится увеличивать эффективное проходное сечение распыливающих  отверстий  распылителя,  что  изменяет тонкость распыливания и увеличивает дальнобойность топливного факела. В некоторой степени компенсация этих явлений достигается повышением давления и температуры  газов  в  камере сгорания, имеющим место при наддуве. Отмечается при этом некоторое увеличение доли объемного смесеобразования, которое, однако, в связи с уменьшением периода задержки самовоспламенения не оказывает существенного влияния на жесткость работы дизеля. 

Согласование формы топливного факела с формой камеры сгорания достигается выбором расположения и  количества распыливающих отверстий распылителя, введением фиксации распылителя, подбором выступания носка распылителя от  плоскости  головки цилиндров и угла опережения подачи топлива. Для топливоподающей аппаратуры дизелей, форсированных  наддувом, характерно увеличение диапазона изменения цикловой  подачи  топлива  и, связанное с этим, ухудшение стабильности впрыскивания и равномерности распределения топлива по секциям топливного насоса на режимах малых нагрузок и холостого хода.  

Это  требует изыскания методов совершенствования  характеристик  процесса впрыскивания за счет изменения начального и остаточного давлений в нагнетательном топливопроводе,  применения конструкций с усложненными плунжерами топливного насоса, гидрозапорных форсунок и т.п. Форсирование дизелей должно предусматривать соответствующую подготовку топливоподающей аппаратуры к реализации высоких цикловых подач  топлива  при  оптимальных продолжительности и величине максимального давления впрыскивания, распределении топлива по камере сгорания  и  цикловой стабильности  работы. Достижение  надлежащих  характеристик впрыскивания, особенно с применением электронного управления, позволяет  существенно  повысить  управляемость процесса сгорания топлива при  реализации  высокой  удельной мощности.

Следствием недостаточной управляемости  процесса сгорания топлива является высокий уровень тепловых потерь. Потери теплоты за процесс сгорания составляют от 7 до 25 %  в зависимости от способа смесеобразования и типа применяемой камеры сгорания. При объемно-пленочном способе  смесеобразования  в полуразделенных камерах сгорания эти потери составляют  10…15 %. Характерно, что наибольшую часть тепловых потерь составляют потери тепла в стенки, ограничивающие внутрицилиндровое пространство. Эти потери тепла  рассеиваются  элементами системы охлаждения и смазки в  окружающую  среду.  Остальная часть тепловых потерь связана с неполнотой выгорания топлива и определяет дымность отработавших газов дизеля.

В условиях повышения удельной мощности увеличение абсолютных и в ряде случаев относительных потерь  тепла  за процесс сгорания обуславливает рост тепловой нагруженности элементов цилиндропоршневой группы дизеля.  Повышение тепловой нагруженности является одним из основных факторов, ограничивающих уровень форсирования современных  дизелей как жидкостного, так и воздушного охлаждения. В  целях ограничения тепловой нагруженности дизелей  необходимо сокращать потери тепла в процессе сгорания  топлива,  совершенствовать перераспределение тепловых потерь между теплоотводящими системами и систему  принудительного  охлаждения,  использовать материалы с малыми значениями коэффициента теплопроводности, а также ограничивать интенсивность теплообмена. 

В  этом направлении интересны работы по созданию дизелей с  полной тепловой изоляцией камеры сгорания: «адиабатных»  дизелей.  Уменьшение тепловых потерь в процессе  сгорания  достигается сокращением его продолжительности  путем  изменения  и перераспределения интенсивности выгорания топлива за  счет повышения управляемости процесса.

Важнейшей проблемой  совершенствования  рабочего  цикла дизелей является повышение топливной экономичности.  В этом направлении ведутся  поиски  путей  повышения  эффективности топливоподачи, смесеобразования и  сгорания,  уменьшения излишнего теплоотвода от рабочего тела  в  цилиндре. Наряду с работами по обеспечению высокого качества процессов смесеобразования и сгорания повышение топливной экономичности  достигается  совершенствованием  процессов  газообмена.  Большое внимание уделяется организации продувки  камеры сгорания с целью  улучшения  ее  наполнения  свежим  зарядом  и уменьшением количества остаточных газов. Эффективная продувка достигается выбором надлежащего перекрытия клапанов. Особое значение у дизелей с наддувом приобретает выбор  фаз газораспределения.  Недостаточное  время-сечение  открытия выпускного клапана уменьшает энергию свободного выпуска и увеличивает потери мощности на выталкивание газов из цилиндра в период насосных ходов. Чрезмерно раннее  открытие выпускного клапана уменьшает степень расширения газов в  цилиндре,  что приводит к недоиспользованию теплоты выгоревшего  топлива  и уменьшению индикаторной работы цикла. Совершенствование процесса наполнения цилиндра свежим зарядом тесно связано с выбором диаметра и числа клапанов  газораспределения. Увеличение количества клапанов на цилиндр заметно улучшает наполнение и снижает насосные потери. Диаметры клапанов часто ограничены из конструктивных соображений в связи  с возможностью снижения прочности и образования трещин в межклапанных перемычках головки цилиндра. Уменьшение диаметра тарелки клапана ухудшает наполнение и повышает насосные потери.

Для решения проблемы экономичности важное значение имеет дальнейшее снижение механических потерь: потерь  на преодоление трения  в  механизмах,  потерь на привод вспомогательных агрегатов и насосных  потерь. Уровень  механических потерь в дизеле в значительной  степени  определяется совершенством его конструкции и частотой вращения коленчатого вала. Повышение частоты вращения коленчатого вала, как самостоятельное направление форсирования  дизелей, сопровождается увеличением механических потерь.

Форсирование дизеля повышением частоты вращения коленчатого вала сопровождается сокращением времени, отводимого для процессов смесеобразования и сгорания топлива. Это обстоятельство ухудшает качество подготовки топлива к самовоспламенению и  увеличивает продолжительность процесса сгорания в целом. В целях  повышения  управляемости процесса сгорания в этих условиях  необходимо интенсифицировать выгорание топлива в основном периоде. Достижение требуемых показателей дизеля при форсировании по частоте вращения коленчатого вала определяется степенью управляемости процесса сгорания топлива.

Краткий анализ проблем совершенствования рабочего цикла дизелей показывает, что в условиях  повышения  удельной мощности существенно возрастает роль процесса сгорания топлива, эффективность которого определяется возможностями его управления.

1.3. Управление и управляемость процесса сгорания топлива 

Дальнейшее развитие двигателестроения, важнейшей тенденцией которого является повышение удельной мощности форсированием по среднему эффективному  давлению  и  частоте вращения коленчатого вала,  ограничивается тепломеханической нагруженностью, выбросами вредных веществ с отработавшими газами, виброакустической активностью и трудностями обеспечения в этих условиях высокой топливной экономичности. Эти  ограничивающие факторы тесно связаны с особенностями выгорания топлива, которые в свою очередь определяются  эффективностью смесеобразования, закономерностями топливоподачи, состоянием воздушного заряда и свойствами топлива. Решение проблем совершенствования рабочего цикла в значительной степени зависит от возможностей управления выгоранием топлива в цилиндре (управления процессом сгорания) и совершенствования методов управления.  

Под термином управление процессом сгорания следует понимать совокупность воздействий на образование, распределение, испарение, характер и продолжительность воспламенения  и выгорания топлива в топливовоздушной  смеси,  а  также на использование выделяющейся при этом теплоты, выбранных  на основе анализа комплекса функциональных,  конструктивных, технологических и регулировочных решений, направленных  на поддержание или повышение эффективности, экономичности  и экологичности рабочего цикла в соответствии с техническим заданием на создание двигателя.

Рассматривая процесс сгорания топлива как систему управления, в нем можно  выделить  составляющие,  определяющие физическую сущность управляющих воздействий, – управляющие элементы. К ним относятся состояние воздушного заряда и топлива, состав топливовоздушной смеси, способы  и  условия ее образования, воспламенения и сгорания. Оставшуюся часть системы необходимо рассматривать как объект управления. Это прежде всего своевременность, характерность, определяемая интенсивностью выгорания топлива,  монотонность, продолжительность  и адиабатность процесса сгорания. Под адиабатностью процесса сгорания следует понимать его эффективность, определяемую  уровнем  тепловых потерь. Параметры, как  величины, характеризующие свойства управляющих элементов,  называются управляющими параметрами. К управляющим параметрам можно отнести, например: давление и температуру воздушного  заряда на впуске, вихревое  отношение,  коэффициент  избытка  воздуха, давление, скорость и продолжительность впрыскивания топлива, конструктивные соотношения и элементы камеры сгорания, число распыливающих отверстий распылителя и т.п. В зависимости от вида и последовательности управляющих воздействий различают методы управления  процессом сгорания. Изучение, развитие и создание новых методов  управления процессом сгорания топлива является одной из актуальных проблем современного двигателестроения. 

Управление процессом сгорания предполагает определенные цели управления. Определяющая (глобальная) цель управления процессом сгорания – достижение оптимальных  значений основных параметров процесса сгорания: своевременности, характерности, монотонности, продолжительности и адиабатности. При  сложном характере выгорания топлива могут быть промежуточные  (локальные) цели   управления  –  достижение  оптимального  значения отдельного параметра процесса сгорания, например монотонности, определяемой как достижение единого характера выгорания топлива в течение всего процесса.

Возможности управления процессом сгорания тем  шире,  а управление может осуществляться тем эффективнее,  чем  шире диапазон значений, которые могут принимать управляющие параметры. В реальных рабочих циклах двигателей,  однако,  диапазон изменения каждого управляющего параметра  ограничен конкретными функциональными, конструктивными и технологическими решениями. Управление процессом сгорания  может осуществляться изменением нескольких управляющих параметров, каждый  из которых ограничен предельным значением. При этом в пространстве управляющих параметров выделяют область их возможного изменения.

Для сравнения различных видов  управляющих  воздействий на характеристики топливовоздушной смеси в цилиндре двигателя и выделения лучших из них необходимо располагать  какой-то мерой, пригодной для этой цели величиной,  устанавливающей эффективность управления или управляемость, критерием управляемости. 

Под  термином управляемость  процесса  сгорания следует понимать способность закона выгорания топлива в топливовоздушной смеси и использования  выделяющейся  при  этом теплоты, сохраняя заданную структуру, реагировать на изменение управляющих воздействий. 

Тогда понятие критерий управляемости процесса сгорания топлива имеет смысл степени соответствия реального закона выгорания топлива  в топливовоздушной смеси и использования выделяющейся при  этом  теплоты заданному при конкретном  оцениваемом  управляющем воздействии. 

Каждому виду управляющего воздействия соответствует определенное значение критерия управляемости, и задача оптимального управления состоит в том, чтобы найти и реализовать такой вид управляющего воздействия, при котором критерий управляемости принимает наивыгоднейшее значение.

Вопросы управления рабочим циклом дизеля в целом рассмотрены А.Д. Чаромским, где понятие критерий управляемости рабочим циклом представлено в виде
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где   (( – период задержки воспламенения, град ПКВ,

        (d – продолжительность впрыскивания топлива, град ПКВ.

Рабочий  цикл  считается  с  малой  управляемостью  при  R(< 0,2 , т.е. период  задержки  воспламенения  составлял более 80% продолжительности впрыскивания топлива.  За период задержки воспламенения в этом случае в цилиндр успевает поступить значительная часть цикловой подачи  топлива.  Рабочий цикл такого дизеля характеризуется жесткой работой и повышенной виброакустической активностью. 

Повышение управляемости рабочим циклом на основании анализа  критерия Чаромского А.Д. можно достичь либо уменьшением периода задержки воспламенения,  либо  увеличением  продолжительности  впрыскивания топлива. Оценка управляемости рабочим циклом по предложенному критерию имеет тот существенный недостаток,  что, относясь к циклу в целом, не позволяет отразить степень достижения основных целей управления. Действительно, добиваться повышения  управляемости  рабочим  циклом увеличением продолжительности впрыскивания топлива вряд ли можно  признать целесообразным, так как это сопровождается, как  известно, ухудшением мощностных и экономических показателей, а также повышением дымности отработавших  газов  вследствие затягивания процесса сгорания топлива во времени и увеличения неполноты сгорания. Критерий управляемости рабочим циклом, являя собой одну из первых попыток оценки этой важнейшей характеристики рабочего цикла как системы управления высшего иерархического уровня, дает самые общие представления о влиянии процессов топливоподачи и воспламенения  на  способность рабочего цикла реагировать на их изменения.

Учитывая многоцелевой характер совершенствования рабочего цикла двигателей, естественно предположить необходимость многокритериальной оценки управляемости основного процесса рабочего цикла – процесса сгорания топлива. Различные параметры, используемые при оценке и анализе процесса сгорания, отражают отдельные качества рабочего цикла и могут участвовать в определении  степени  достижения конкретных целей  управления.  

Многоцелевой  характер совершенствования рабочего цикла и, следовательно,  процесса сгорания требует нового подхода к методологии его управления. В основе этого подхода лежит положение  о  дифференциации  как параметров процесса сгорания в соответствии с различиями его механизма в определенные периоды рабочего цикла,  так  и управляющих воздействий в целях реализации многоцелевого характера управления. Дифференцированный подход к управлению процессом сгорания топлива  в  двигателях  определяет необходимость разработки соответствующих критериев управляемости.

1.4. Основы системы совершенствования процесса сгорания топлива 

Повышение удельной мощности,  топливной  экономичности, надежности и срока службы,  совершенствование эксплуатационных  свойств  и  удовлетворение экологических требований, предъявляемых к двигателям,  выдвигают в ряд актуальных проблему повышения  управляемости  процесса  сгорания топлива. Управляемость процесса сгорания, являясь обобщающим критерием его совершенства,  вскрывает резервы дальнейшего улучшения и оценивает перспективность конкретных направлений развития рабочего цикла двигателя.

Процесс  сгорания  топлива  в  двигателях  характеризуется комплексом параметров, однозначно оценивающих его  с различных позиций. Недостаточная полнота наших представлений о физических и химических механизмах, сложность и быстротечность процесса сгорания затрудняет его комплексное  управление,  а многообразие методов  управления,  разработанных  теорией  и практикой отечественного и зарубежного  двигателестроения, нуждается в соответствующей оценке эффективности с позиций дифференцированного подхода.  В  этой  связи  управление процессом сгорания топлива  целесообразно  рассматривать  как дифференцированное воздействие на совокупность взаимосвязанных характеристик, последовательно отражающих изменение топливовоздушной смеси и ее элементов.

Дифференцированный подход к совершенствованию процесса сгорания предполагает его систематизацию, на  основе которой осуществляется классификация методов управления и разрабатываются критерии оценки их эффективности. Оценка эффективности методов управления должна включать весь комплекс параметров процесса сгорания. Этот комплекс  параметров  определен физической природой и разнообразием механизмов процесса сгорания и учитывается особенностями его  математического моделирования. Математическое  моделирование  непрерывно совершенствуется включением новых переменных  и  связей, отражая результаты современных физико-химических  знаний  природы  и механизма процесса сгорания. Важной особенностью создаваемых математических моделей является их преемственность, позволяющая использовать прошлый  опыт  совершенствования  процесса сгорания.

Математическое моделирование процесса сгорания топлива, отражающее его современные концепции  и особенности рабочего цикла двигателя, дает возможность оценить эффективность дифференцированного подхода к управлению на  основе расчетно-аналитического (численного) исследования.  Математическое моделирование процесса сгорания позволяет вскрыть особенности воздействия его составляющих на индикаторные показатели рабочего цикла. 

Результаты численного  исследования рабочего цикла тем достовернее, чем полнее учитывается связь параметров процесса сгорания друг с другом. Такие  связи могут быть установлены на основе детального анализа математической модели. Особое значение в этом случае имеют зависимости продолжительности процесса сгорания от  интенсивности выгорания и уровня тепловых потерь от продолжительности процесса сгорания. Указанные зависимости,  полученные  либо  аналитическим путем, либо в результате анализа опытных  данных, используемые при численном моделировании рабочего  цикла  существенно расширяют возможности  расчетно-аналитического исследования.  Результаты такого исследования являются базой для разработки основных положений управления процессом сгорания  топлива  в двигателях.

Параметры математической модели процесса сгорания являются основой для разработки критериев  оценки  эффективности методов управления. В качестве таких критериев могут служить разновидности оценки управляемости процесса сгорания, характеризующие степень соответствия реального  процесса сгорания его желаемому виду. При дифференцированном подходе  к управлению эти разновидности оценки управляемости имеют самостоятельное значение, как в отдельности, так и в комплексе, являясь носителями определенных целей  управления. 

Критериальная оценка управляемости систематизированных  и классифицированных методов управления является основой научно-обоснованного выбора метода управления при  целенаправленном совершенствовании процесса сгорания и рабочего  цикла  двигателя. Эффективность методов управления процессом сгорания характеризуется количественной и  качественной  оценкой управляемости. В этих целях методы управления,  объединенные  единым характером управляющих воздействий в классификационные группы, позволяют установить иерархию последних по уровню управления и степени  управляемости.  Иерархия  классификационных групп методов управления позволяет  сузить  диапазон  поиска эффективного метода управления.

Система научно-обоснованного выбора  метода  управления процессом сгорания в целях повышения  степени  управляемости нуждается в экспериментальной проверке. Эта  проверка  может быть проведена оценкой влияния рекомендуемых методов управления на топливную экономичность,  механическую  и  тепловую нагруженность  и  эксплуатационные  свойства  двигателя.  В результате экспериментальной проверки  устанавливается степень достоверности основных положений (принципов)  управления, их эффективность и вырабатываются конкретные рекомендации по повышению технического уровня двигателей.

Решение  проблемы совершенствования рабочего цикла и эксплуатационных свойств при увеличении удельных параметров дизелей повышением  управляемости  процесса  сгорания  на  основе  научно-обоснованного выбора методов управления предполагает создание системы совершенствования процесса сгорания, позволяющей классифицировать методы управления и  оценить  их эффективность в двигателях. 

Создание такой системы предполагает постановку и решение следующих задач: разработка математической модели процесса сгорания, учитывающей различие механизмов выгорания топлива в периодах при  численном моделировании рабочего цикла и определении закономерных связей между его параметрами; разработка на базе численного моделирования рабочего цикла принципов совершенствования процесса сгорания; систематизация, классификация методов управления и разработка критериальной оценки  их эффективности; экспериментальная оценка  эффективности классифицированных методов управления и проведение сравнительного анализа для научного обоснования их выбора; определение эффективности совершенствования процесса сгорания в повышении топливной экономичности и снижении механической нагруженности; оценка возможности снижения тепловой нагруженности совершенствованием процесса сгорания  и  изыскание радикальных направлений  расширения  пределов  форсирования; определение эффективности совершенствования  процесса сгорания в снижении выбросов вредных веществ  отработавшими  газами, уровня шумности и вибрации и обеспечении  многотопливных качеств двигателя.

2. МОДЕЛИРОВАНИЕ ПРОЦЕССА СГОРАНИЯ ТОПЛИВА 
     Анализ современных представлений о природе и особенностях сгорания топлива в цилиндре дизеля показывает многообразие факторов, определяющих этот сложный процесс. Сгорание топлива в условиях дизеля предполагает в связи с особенностями его воспламенения наличие целой  совокупности подготовительных процессов, оказывающих влияние на формирование очага воспламенения и характер последующего выгорания. Недостаточная изученность как подготовительных процессов, так  и механизмов выгорания топлива в дизеле является причиной различия взглядов и подходов к его исследованию. Последнее усугубляется трудностью физического моделирования сгорания топлива в дизеле, дороговизной экспериментов и уникальностью применяемой аппаратуры. 

В этой связи получили  широкое распространение математические методы моделирования  процесса  сгорания, основанные на некоторых  общих  представлениях о нем. Наибольшую ценность представляют такие из них, которые удачно сочетают апробированный взгляд на  природу  основных  этапов сгорания с результатами его опытного  исследования. Основной трудностью математического  моделирования  является  полнота учета оценочных параметров процесса сгорания и показателей рабочего цикла дизеля. Это определяет достоверность основных индикаторных показателей эффективности и экономичности рабочего цикла, механической и тепловой нагруженности, наивыгоднейшего момента начала сгорания и т.п.  Математическое моделирование процесса сгорания топлива является необходимым инструментом теоретического исследования при разработке основ его управления.

2.1. Физические концепции сгорания топлива

Сгорание углеводородного топлива осуществляется цепными реакциями. В цилиндре дизеля эти реакции протекают с определенными особенностями. В течение процесса сгорания непрерывно изменяются давление, объем и  температура, концентрационная и температурная неоднородность  горящей топливовоздушной смеси. В основе теории цепных реакций окисления углеводородного топлива лежит положение об активных центрах – свободных радикалах и атомах, взаимодействие которых с молекулой порождает новый свободный радикал. Этот процесс характеризуется разветвлением цепи, в результате  которого свободный радикал способен возглавить новую цепь, и обрывом  цепи,  при котором происходит насыщение образовавшейся молекулы или адсорбция радикала стенкой.

Процесс сгорания углеводородного топлива определяют два основных явления в цилиндре  дизеля:  смешение  и  испарение смеси, имеющие гидрогазодинамическую природу и  лежащие  в основе подготовки ее к воспламенению и окислению, и собственно окисление (горение) – химическая реакция  цепного характера.

В камере сгорания после образования очагов воспламенения, вокруг которых  формируется  фронт  пламени,  выгорание топлива и расширение продуктов сгорания приводит к образованию тепловой волны и поджатию смеси. Это сопровождается ускорением предпламенных реакций и образованием новых очагов воспламенения. Поддержание сгорания в очагах и  образование  новых очагов в неоднородной топливовоздушной смеси начинает лимитироваться не только скоростью химических реакций окисления, но и скоростью образования смеси. 

Интенсивность смесеобразования определяется диффузионными процессами и вихревыми движениями воздушного заряда, а также теплообменом. Топливовоздушная смесь  находится  в  неупорядоченном,  нестационарном состоянии, возникшем в результате  беспорядочного  движения малых объемов реагирующей среды,  т.е. турбулентных пульсаций. В теории турбулентного горения различают мелко – и крупномасштабная турбулентности, причем основное влияние на скорость сгорания оказывает последняя. В работах Ю.Б. Свиридова процесс сгорания рассматривается как прерывистое воспламенение объемов свежей смеси при перемешивании с горящей смесью. Следствием периодического воспламенения и затухания конечных объемов смеси являются рождение и  затухание  ударных  волн.  Турбулентное пламя рассматривается как  распределение объемной пульсирующей реакции.

Сложность  процесса  сгорания,  как  отмечается   рядом исследователей, обусловлена местной и временной неоднородностями концентраций топлива, свежего  воздушного  заряда  и продуктов сгорания, неоднородностью температур в  объеме камеры сгорания, турбулентным характером  движения  реагентов, турбулентным  молекулярным  тепло – и  массообменом  между отдельными областями.

Известны упрощенные физические  модели  горения, например, модели гомогенного горения: объемного горения  с полной однородностью и объемного горения с начальной однородностью. Они позволяют оценить  влияние на интенсивность выгорания концентрации, температуры, давления, условий  теплообмена, диффузии, турбулентности и теплопроводности  заряда. Модели диффузионного горения  также имеют разновидности: горение предварительно несмешанных газов и  горение капель жидкого топлива.

Как отмечает ряд  исследователей в процессе видимого  сгорания  топлива  в цилиндре дизеля можно выделить два периода –  начальный  и основной, отличающихся механизмом возникновения  и распространения пламени. Скорость сгорания смеси в  начальном  периоде зависит от количества паров топлива, подготовленных к сгоранию, скорости развития предпламенных цепных реакций, количества, масштаба и  распределения очагов воспламенения, а также от скорости распространения  турбулентного  пламени  в смеси. Многоочаговый характер воспламенения смеси  в дизелях свидетельствует о зависимости скорости сгорания  в начальном периоде от степени подготовленности к воспламенению образующейся смеси вследствие  протекания  предпламенных  химических превращений. По истечении начального периода  происходит выгорание паров топлива, поступающих из локальных зон горения, где скорость  сгорания  лимитируется  процессами  испарения, диффузии, турбулентного переноса заряда и скоростью химических превращений неоднородной по составу и температуре смеси.  Этот период, наиболее продолжительный в процессе сгорания, – основной период  –  протекает  в  условиях  увеличивающегося объема цилиндра, как правило, после завершения процесса топливоподачи.

Сгорание в начальном периоде процесса, по  мнению  ряда исследователей, можно с достаточной  степенью  достоверности характеризовать механизмом, лежащим в основе объемной модели гомогенного горения, предполагающую  однородность параметров смеси одинакового состава во всем объеме конкретной зоны.

Модели объемного горения зон топливовоздушной среды без взаимодействия их друг с другом дают удовлетворительное описание сгорания в дизеле в его начальном периоде. Работами Д.Н. Вырубова, В.П. Алексеева, А.В. Назарова на  основании закона действующих масс и энергии, изменения концентрации топлива и состояния смеси установлены факторы,  определяющие  скорость выгорания в зоне объемного горения.

Суммарная скорость выгорания в каждый момент в камере сгорания определяется как сумма скоростей выгорания  во всех зонах, достигнутая к этому моменту. Предлагаемая  на  основе изложенных взглядов на механизм процесса  сгорания математическая  модель  предполагает  экспериментальное определение энергии активизации, предэкспоненциального множителя  и учет особенностей  взаимодействия зон  в топливном  факеле   и распространения паров по зонам. Результаты моделирования отмечают выгорание топлива в течение длительного времени после начала впрыскивания, как близкое к нулю, что хорошо  иллюстрирует задержку воспламенения. После окончания задержки  происходит резкое нарастание скорости выгорания, которая  быстро достигает максимума  и  также  быстро  падает. Продолжительность объемного горения с большими скоростями  мала  и  составляет 4…5 град ПКВ.

Работами Н.Ф. Разлейцева устанавливается особенность начального периода процесса сгорания как периода сгорания топлива, совмещенного с процессом топливоподачи. Основными факторами, определяющими интенсивность выгорания топлива в этом периоде, приняты скорости выгорания паров топлива, образовавшихся за период задержки воспламенения, части паров топлива, диффундирующих от жидкой поверхности к фронту локальных очагов пламени, и скорости догорания паров топлива и  продуктов неполного сгорания в объеме цилиндра за пределами  локальных очагов пламени после начальной вспышки. В  математической модели, предложенной на основе изложенных представлений, наличие части паров топлива, находящейся  за  пределами воспламеняемости, и полнота сгорания топлива во фронте пламени устанавливаются эмпирическими коэффициентами.  Коэффициенты пропорциональности также определяют экспериментально в зависимости от физико-химических характеристик топлива, типа камеры сгорания, интенсивности вихревого движения воздушного  заряда и т.п. Удовлетворительное моделирование  интенсивности выгорания достигается в начальном периоде объемного горения паров с большой концентрацией топлива. Модель процесса сгорания в дизелях разработана Н.Ф. Разлейцевым на основе общей  теории цепных химических реакций и испарения  распыленного  жидкого топлива.

Модели диффузионного горения топливовоздушной  смеси  в дизеле достаточно полно характеризуют процесс сгорания топлива в основном периоде. Разновидность диффузионного горения – горение несмешанных между собой топлива и  окислителя, лимитируемое процессами смешения, достаточно полно исследована для чистого случая ламинарного движения с  равной скоростью. Диффузионное горение в турбулентном потоке значительно сложнее и менее изучено и базируется на полуэмпирических теориях турбулентности и экспериментальных данных. В этом направлении известны работы А.С. Соколика, А.Н. Воинова и  Ю.Б. Свиридова, которые дополнили теорию турбулентного горения в условиях поршневого двигателя доказательствами  существования мелко – и крупномасштабной турбулентностей.

Работами Ю.Б. Свиридова убедительно  показано,  что процесс сгорания в дизеле является типичным примером нестационарного турбулентного горения, основная фаза (период) которого определяется в  значительной  степени  крупномасштабной турбулентностью.

Другая разновидность диффузионного  горения – горение капель жидкого топлива в воздухе – предполагает  испарение с их поверхности топлива, пары которого диффундируют в окружающее пространство. Воспламенение и горение наступает в зоне, где соотношение паров и окислителя  равно стехиометрическому составу и развивается по законам диффузионного горения. Наибольший вклад в теорию горения одиночной капли  сделали Г.А. Варшавский, П.И. Палеев, в теорию движения одиночной  капли в потоке газа с постоянной скоростью – Д.Н. Вырубов. При этом предполагается три варианта модели: капли расположены далеко друг от друга и процессы их горения автономны; капли расположены близко друг к другу и фронты пламени их образуют общий диффузионный фронт; границы паров топлива в смеси  с продуктами сгорания представляют единый фронт.

Работами  В.П. Алексеева,  Д.Н. Вырубова, А.М. Приходько рассмотрены особенности выгорания топлива в  зависимости  от способа смесеобразования для  одновременно  протекающих капельно-диффузионного горения и горения в виде сплошного диффузионного фронта.

Математическая модель выгорания топлива с  единым фронтом в качестве границы паров топлива в смеси с продуктами сгорания включает критерий характера диффузионного горения.

Рассматривая основной период процесса сгорания  в дизелях как совокупность периодов развитого горения и догорания, Н.Ф. Разлейцев отмечает зависимость скорости сгорания от интенсивности процессов диффузии компонентов горючей смеси  в зону химических реакций. В этой связи им  предложено оценивать скорость выгорания на основе законов распространения диффузионного пламени с  учетом  концентрационной неоднородности заряда и интенсивности турбулентной диффузии. Обобщенная математическая модель  диффузионного горения учитывает особенности химической кинетики автокаталитических реакций и характеристики турбулентной  диффузии,  суммарно  выражаемые текущим значением коэффициента избытка воздуха в зоне пламени. При этом константа скорости реакции  зависит  от физико-химических свойств топлива и режимных параметров двигателя. Н.Ф. Разлейцев отмечает возможность формирования обобщенной математической модели диффузионного горения в дизеле на основании кинетических соотношений  для бимолекулярной реакции. 

Анализ современных физических концепций процессов в камере сгорания  дизеля позволил  Ю.Б. Свиридову разработать принципы построения обобщенной  теории сгорания в дизелях.  Необходимость такой теории, по мнению автора, вызвана стремлением устранить противоречивость представлений о физической сущности и особенностях процессов в цикле дизеля. Базовые положения теории следующие: процессы смесеобразования  и сгорания в дизеле неоднородны и не могут быть охарактеризованы единой зависимостью, связывающей доли сгоревшего и впрыснутого топлива; наименее изученными процессами являются процессы каплеобразования при впрыскивании, формирования структуры топливного факела и процесс смесеобразования,  включающий  нагрев, испарение и перемешивание паров топлива с  воздухом.  Отсюда основной генеральный вопрос – теория смесеобразования в топливном факеле. Ю.Б. Свиридов предлагает схему  аналитической расшифровки процесса сгорания, конкретизирует модели топливного факела, расшифровывает  феноменологию смесеобразования, воспламенения и сгорания в дизеле. Однако в  итоге создание метода математического моделирования  нестационарного смесеобразования в дизеле не исключает  необходимость определения экспериментальных критериев. Современные физические представления и состояние разработки теории процесса  сгорания  на базе характеристик смесеобразования позволяют прогнозировать процесс сгорания в дизеле в упрощенных условиях (без изменения объема камеры сгорания).

Протекание  процесса  сгорания  в  дизеле,  как  свидетельствуют современные физические концепции, складывается из взаимодействия целого ряда физических и химических процессов: процесса впрыскивания топлива и образования смеси, начиная с распределения топливной струи, испарения и смешения,  из периода задержки самовоспламенения и процесса  окисления. Длительность периода задержки  самовоспламенения  является косвенным критерием качества смесеобразования  и  предпламенной химической подготовки смеси. Исключая процесс впрыскивания, все остальные процессы в цилиндре в  большинстве своем осуществляются одновременно, налагаясь и настолько влияя друг на друга, что достоверное их математическое моделирование с позиции фундаментальных законов до сих пор чрезвычайно  затруднительно, а в ряде  случаев  и  невозможно.  В  частности,  нуждаются  в дальнейшем совершенствовании методы определения диаметра капли, распределения и относительной скорости  между топливом и воздухом при организованном его движении  в  камере сгорания. Достоверные знания поверхности, относительной скорости и концентрации паров топлива  дадут  возможность количественно оценить процессы испарения и  смешения в  течение периода задержки воспламенения. 

Однако с момента  начала горения вследствие значительных температурной и концентрационной неоднородностей эти процессы становятся  едва определенными и в сомнительной степени поддаются  расчетному анализу. Все это существенно затрудняет определение характера  и продолжительности выгорания топлива, т.к.  процессы образования смеси оказывают определяющее влияние. Реакционно-кинетические процессы оказывают на характер и продолжительность сгорания второстепенное влияние, а поэтому и  прогнозирование его на основе таких представлений имеет ограниченные возможности. Отсюда можно согласиться с  мнением  ряда исследователей о том, что и сегодня возможность успешного прогноза на базе теоретических моделей процесса  сгорания конкретного дизеля оригинальной конструкции еще не достижима в достаточной степени. До сих пор попытки расчета  отдельных процессов дают лишь  качественную картину рабочего цикла. Обобщающий метод расчета рабочего цикла, при  наличии  достоверной  его разработки, вряд ли  можно  использовать  даже  при  наличии быстродействующих ЭВМ в связи с его  экономической несостоятельностью. Поэтому необходимо дополнительно изыскивать другие пути моделирования процесса сгорания,  поскольку  знание динамики его развития необходимо для синтеза рабочего цикла.

2.2. Математические модели процесса сгорания 

Выделение в процессе сгорания топлива двух характерных периодов, необходимость изучения особенностей выгорания топлива в них и прогнозирование его развития во  времени, определение путей совершенствования рабочего цикла  и проведение расчетных исследований  заставляет  специалистов  непрерывно совершенствовать методы  математического моделирования процесса сгорания. Последнее обусловлено  еще  и  тем,  что использование известных математических моделей процесса сгорания с одним экстремумом на  дифференциальной  характеристике выгорания для анализа и синтеза процесса  сгорания сопровождается заметными погрешностями в оценке  основных параметров процесса сгорания и показателей рабочего цикла. Значительные погрешности наблюдаются в  определении  максимальной относительной скорости сгорания в начальном периоде  процесса сгорания, продолжительности процесса сгорания в целом, а также не представляется возможным  выделить  продолжительности характерных периодов и особенности изменения  скоростей сгорания топлива в них. Отличия наблюдаются в оценке  долей выгоревшего топлива в периодах процесса, а также тепловых потерь за процесс сгорания в целом. 

Указанные  погрешности приводят к тому, что в расчетных исследованиях часто существенно занижается уровень максимальной быстроты  нарастания давления, ускорения переходного процесса от сжатия к сгоранию и максимального давления цикла, т.е. имеет место неточная  оценка уровня механической нагруженности дизеля, а, следовательно, затруднен прогноз надежности его основных элементов. Неточности в определении температуры газа в цилиндре, достигающие на отдельных участках изменения  угла  поворота  коленчатого вала 12…15%, не позволяют оценить с надлежащей полнотой уровень тепловой нагруженности дизеля. Последнее  особенно важно, поскольку детали внутрицилиндрового пространства испытывают переменные во времени тепловые  воздействия, вызывающие явления термической  усталости.  Другими  словами,  полнота оценки уровней механической и тепловой нагруженности дизеля, определяющих в итоге его надежность, зависит от точности математических моделей процесса сгорания.

При анализе влияния погрешностей математических моделей процесса сгорания с одним экстремумом  на  дифференциальной характеристике выгорания в определении индикаторных мощностных и экономических показателей рабочего  цикла  со  сложным характером изменения скорости отмечаются неточности  в установлении среднего индикаторного давления и  удельного индикаторного расхода топлива, хотя и меньшего порядка.

Рассмотренные выше обстоятельства подтверждаются результатами специальных исследований,  проведенных  для дизелей в нашей стране и за рубежом.

В этой связи в последние годы появился  целый  ряд  как оригинальных зависимостей, так и  зависимостей, использующих интерпретации уже известных математических моделей процесса сгорания, для описания его интегральных  и  дифференциальных характеристик.

Н.Х. Дьяченко, Л.Е. Магидович, Б.П. Пугачев разработали оригинальную математическую модель процесса сгорания, учитывающую сложный вид дифференциальной характеристики выгорания с двумя экстремумами (рис. 2.1,а). Интегральная характеристика выгорания топлива в этом  случае апроксимируется зависимостью 
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где x1max, x2max – доля топлива, выделившаяся соответственно в первом и во втором периодах процесса;

        (, (1, (2 – углы п.к.в., соответственно текущий и характеризующие расположение максимумов скоростей сгорания;

          k2 – постоянная величина.

S. Hara предложил математическую  модель  процесса сгорания (рис. 2.1,б).  Характеристика  выгорания  описывается зависимостью
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где  ( – угол поворота коленчатого вала;

A, B, a, b – опытные коэффициенты.

Анализ представленных зависимостей показывает их структурную родственность, которая выражается в определении характеристики выгорания на основе общего закона для плотности вероятности непрерывной случайной величины с получением искомой связи суммированием зависимостей, описывающих интенсивность выгорания в периодах процесса. Такие зависимости используются при математическом моделировании процесса сгорания в дизелях.

В.А. Кудрявцев предложил математическую модель процесса сгорания, как состоящего, по  крайней  мере,  из  двух фаз: быстрого горения и догорания (рис. 2.1,в). Аналитическое выражение этой модели 
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где           a, b, d – опытные коэффициенты;

                  ( – угол поворота коленчатого вала. 

Рассмотренные выше математические модели являются одними из первых уточненных моделей. Отмечая достаточную степень сходимости предложенных зависимостей с экспериментальными данными, необходимо указать на их общий недостаток, заключающийся в наличии опытных коэффициентов, не  имеющих  четкого физического смысла, а, следовательно, не поддающихся расчету.  Эти коэффициенты  приходится  подбирать  методом подстановок вследствие затрудненного их обобщения для дизелей  с различными способами смесеобразования и сгорания.

Учитывая недостатки изложенных  математических  моделей процесса сгорания, в более позднее время появились работы, в которых предлагаются зависимости, описывающие интегральные и дифференциальные характеристики выгорания  топлива  сложного вида на базе полуэмпирического уравнения, предложенного И.И. Вибе 
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где   m – показатель характера сгорания;

    tz – условная продолжительность сгорания, с;

    c – постоянная;

     t – время, с.
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4.8. Влияние давления наддува на эффективные (а), индикаторные 

показатели цикла, параметры (б) и критерии управляемости 

(в) 

процесса сгорания (1ЧН14,5/20,5; 

n

 = 1250 мин 

–

1

) 
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4.7. Определение степеней управляемости процесса сгорания по 

частным (а) и комплексным (б) критериям управляемости

 

–

 высшая,           

–

 средняя,          

–

 низшая

 


В.П. Жуков предложил зависимость для математического моделирования процесса  сгорания,  «...базирующуюся  на учете  двух  механизмов  сгорания   и  связывающую  процессы впрыска и тепловыделения» (рис. 2.1,г)
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где  x1 – относительное количество  топлива, выгоревшего по механизму неуправляемого сгорания;

m, m1, (c, (c1 – показатели характера сгорания и углы, соответствующие максимумам скорости сгорания.

Ю.М. Батраков разработал математическую модель процесса сгорания с учетом двух экстремумов на дифференциальной характеристике выгорания. Эта модель  базируется  на зависимостях
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где   m1, m2 – показатели характера сгорания в первом и во втором периодах;

         (1, (2 – углы поворота коленчатого вала, соответствующие максимумам скорости сгорания.

I. Kawaguhi, T. Maki использовали математическую модель процесса сгорания с учетом скоростей впрыскивания  и испарения топлива.

И.В. Возницкий и А.С. Пунда  разработали  метод моделирования характеристик выгорания топлива с учетом зависимостей, определяющих впрыскивание топлива, режимные факторы и скорость подготовки  топлива к сгоранию (рис. 2.1,е). Предлагаемая А.С. Пунда зависимость для расчета скорости выгорания топлива по кинетическому механизму имеет вид
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где  Wk – относительное количество  топлива, выгоревшее по кинетическому механизму;

    m – показатель характера сгорания;

   (z1 – условная продолжительность сгорания доли топлива.

Д.И. Годжель разработал математическую  модель процесса сгорания, состоящего их двух фаз: первой фазы быстрого горения и второй  фазы  диффузионного  сгорания (рис. 2.1,ж). Аналитическая зависимость модели имеет вид
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где   A1, A2 – доли тепла, выделившегося соответственно в первой и во второй фазах сгорания;

     m1, m2 – показатели характера сгорания в первой и во второй фазах процесса;

     (c1, (c2 – продолжительность первой и второй фазы.

N. Kojima предложил оригинальную математическую модель процесса сгорания с использованием  уравнения И.И. Вибе (рис. 2.1,з) в виде 
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где   mp, md – показатели характера объемного и диффузионного периодов процесса сгорания;

      (p, (d – продолжительности объемного и диффузионного периодов процесса сгорания;

         Qp, Qd – доли топлива, выгоревшие в объемном и диффузионном периодах;

         t – запаздывание начала диффузионного периода.

Для оценки влияния закона выгорания на индикаторные показатели рабочего цикла используются элементы упрощенного задания характеристики выгорания линейными отрезками – ломаной  линией.

Такое допущение не дает, однако, физического толкования сведений о таких показателях цикла как максимальная скорость нарастания давления, ускорение переходного процесса от сжатия  к сгоранию, а также о природе  тепловых  потерь  в  рабочем  цикле.  Действительные связи последних с видом  характеристики выгорания сложнее и могут быть установлены лишь на основе  глубокого анализа фундаментальных законов.

Развитие методов проектирования  с использованием ЭВМ, основанных на системном подходе, определило  интересное направление в моделировании процесса сгорания благодаря работам Ю.В. Селезнева. Учитывая чрезвычайную сложность определения закона выгорания на основе  выявления  и  изучения комплекса физико-химических процессов им  предпринята успешная попытка использования кибернетической методологии исследования функционирования сложных систем  с вероятностно-статистической интерпретацией стохастических процессов применительно к процессу сгорания.

В качестве функции выгорания использована функция топливоподачи с запаздывающим аргументом. Для моделирования  скорости выгорания предложен целый комплекс безразмерных характеристик – управляющих критериев, физический смысл некоторых из них в сущности  аналогичен таковому для кинетических констант процесса сгорания, рассматриваемых И.И. Вибе.

Рассмотренные выше математические модели  процесса сгорания в большинстве своем учитывают сложный характер выгорания топлива. Методы математического моделирования, основанные на использовании полуэмпирической зависимости (2.5), характеризуются отличительной особенностью – реализацией принципа «наложения» механизмов выгорания топлива в начальном  и основном периодах процесса с последующим  суммированием описывающих их зависимостей для получения  результирующих закономерностей x = ((t). Однако затрудненные, а в большинстве случаев физически сложные, разделение  и  оценка эффективности развития разных механизмов выгорания топлива в условиях их непрерывного взаимодействия  отягощают  подобные математические  модели   наличием   дополнительных величин (констант или переменных) с нечетким физическим смыслом. Это обстоятельство ограничивает возможности  единого  подхода к моделированию закономерностей выгорания топлива, поскольку рассматриваемые модели реализуют лишь  формальное  качество полуэмпирической зависимости (2.5), в то время  как сущность последней значительно глубже.

Универсальный характер закона выгорания, предложенного И.И. Вибе, позволяет использовать его для  моделирования процесса сгорания отдельно в каждом периоде. Уравнение, выражающее этот закон выгорания, получено  на  основании  общих представлений о процессе сгорания как цепной химической реакции окисления углеводородов и имеет вид
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где       x – доля топлива, выгоревшего к  моменту времени t;

       n – коэффициент пропорциональности.

Для практического использования этого уравнения необходимо определить зависимость относительной плотности эффективных центров ( от времени. В виду невозможности аналитического решения функция ( = ((t) заменяется эмпирической зависимостью, полученной на основании математического анализа общих уравнений скорости цепных реакций и опытных данных по сгоранию углеводородного топлива в двигателях. При  определении эмпирической зависимости полагалось, что скорость сгорания имеет один экстремум и ( изменяется во времени без скачков. Это позволило выразить неизвестную зависимость степенной функцией
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где   m – показатель характера сгорания;

    k – коэффициент пропорциональности.

Проведя ряд преобразований, И.И. Вибе получает более удобное для практического применения уравнение
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где       c = ln (1 – xz);

     xz – доля топлива, сгорающего к моменту практического конца реакции;

      tz – условная продолжительность процесса сгорания, с.

Принимая xz = 0,999, получаем ln (1–xz) = – 6,908, тогда
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Кинетические константы процесса сгорания m и  tz  имеют четкий физический смысл и зависят от физико-химических условий осуществления процесса сгорания в двигателях. При этом продолжительность процесса сгорания tz является количественной кинетической константой, оценивающей  время, необходимое для завершения процесса, и его среднюю скорость,  равную wср = 1 / tz. Показатель характера сгорания m,  характеризуя относительную плотность генерации  активных  центров  реакции, является качественной кинетической константой  и  однозначно определяет величину максимальной отвлеченной скорости сгорания wo max и отвлеченное время tm / tz ее  достижения. С помощью указанных кинетических констант возможно моделирование различных характеристик выгорания топлива,  отличающихся одним экстремумом в дифференциальном представлении.

После замены аргумента t на ( и двойного логарифмирования уравнение (2.16) примет вид
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что представляет собой уравнение прямой линии
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где Y = lg(; A = lg (z; X = [– 2,303 lg (1 – x)] – lg (– c).

Уравнение (2.18), представляющее собой интегральную характеристику выгорания в логарифмических  координатах, называется логарифмической анаморфозой процесса сгорания. По логарифмической анаморфозе  экспериментальной  характеристики выгорания можно определить кинетические показатели m и (z.

Математическая модель процесса сгорания,  основанная на уравнении (2.16), получила широкое распространение в практике синтеза и анализа рабочего цикла дизелей и бензиновых двигателей.

В последние годы для расчета тепловыделения в дизелях широко используются математические модели процесса сгорания, разработанные И.И. Вибе, Н.Ф. Разлейцевым и H. Hiroyasu. В известной РК-модели для синтеза и анализа рабочего цикла бензиновых двигателей использована математическая модель выгорания И.И. Вибе, основанная на уравнении (2.16), а для дизелей – модель Н.Ф. Разлейцева, доработанная А.С. Кулешовым, в которой начальный период процесса сгорания рассматривается совместно с процессом впрыскивания топлива. Здесь в дизелях основными факторами, определяющими интенсивность выгорания топлива в начальном  периоде, приняты скорости выгорания паров топлива, образовавшихся за период задержки воспламенения, части паров топлива, диффундирующих от жидкой поверхности к фронту локальных очагов пламени, и скорости догорания паров топлива и продуктов неполного сгорания в объеме цилиндра дизеля за пределами локальных очагов пламени после начальной вспышки. В математической модели, созданной на основе этих представлений, наличие части паров топлива, находящейся  за  пределами воспламеняемости, и полнота сгорания топлива во фронте пламени устанавливаются рядом эмпирических коэффициентов. Коэффициенты пропорциональности определяют экспериментально в зависимости от характеристик топлива, типа камеры сгорания, интенсивности вихревого движения воздушного  заряда и т.п. 

Рассматривая основной период процесса сгорания  в дизелях как совокупность периодов развитого горения и догорания, Н.Ф. Разлейцев устанавливает зависимость скорости сгорания от интенсивности процессов диффузии компонентов горючей смеси  в зону химических реакций. Им  предложено оценивать скорость выгорания на основе законов распространения диффузионного пламени с учетом концентрационной неоднородности заряда и интенсивности турбулентной диффузии. Отмечается возможность формирования математической модели диффузионного горения на основании кинетических соотношений бимолекулярной реакции. 

РК-модель учитывает особенности характеристики впрыскивания, тонкость распыливания топлива, ориентацию, динамику развития и 

 HYPERLINK "http://energy.power.bmstu.ru/e02/diesel/d22rus.htm" взаимодействие струй с воздушным вихрем и стенками камеры сгорания. В модели рассматриваются четыре периода: задержки воспламенения, начальной вспышки, управляемого сгорания и диффузионного горения. Модель разработана на основе общей теории цепных химических реакций сгорания и испарения распыленного жидкого топлива. Математическая модель нуждается в настройке, заключающейся в идентификации эмпирических коэффициентов для различных конструкции и режимов работы дизеля. 

Интенсивно развивается новое перспективное направление в математическом моделировании – использование CFD-технологий, при которых определение параметров газа в камере сгорания и цилиндре ДВС осуществляется с учетом теплообмена и сгорания топлива на основе конечно-элементного моделирования пространственного развития топливной струи и течения газа в области сложной формы с подвижными границами. Достоверность получаемых полей концентрации и температуры, по которым можно судить о зонах воспламенения, развитии и перемещении фронта пламени в камере сгорания и т.п., зависит от правильности определения граничных условий. Процесс определения граничных условий превращается в самостоятельный расчетный блок, требующий проведения дополнительных, в том числе экспериментальных,  исследований с привлечением специально созданных безмоторных и моторных установок. Из-за большого времени счета и трудоемкости подготовки граничных условий применение таких моделей в инженерной практике пока затруднительно. 

Упомянутые выше математические модели процесса сгорания реализованы в программных комплексах для расчета  рабочих циклов, разработанных ЦНИДИ, МГТУ им. Н.Э. Баумана, ЮУрГУ, AVL, Ricardo Software, Gamma Technologies Inc. и другими организациями.

Критерием возможности использования закона выгорания И.И. Вибе в дизелях является соответствие логарифмической анаморфозы интегральной характеристики выгорания топлива, полученной в результате  анализа экспериментальной индикаторной диаграммы, прямой линии. Если это соответствие достигается, то можно считать, что математическая модель закона выгорания И.И. Вибе адекватна реальному процессу сгорания.

В практике исследования рабочих циклов, особенно дизелей с неуправляемым процессом сгорания, имеют место факты, когда экспериментальная логарифмическая анаморфоза существенно отличается от прямой линии. Это свидетельствует о том, что в этих случаях применять уравнение выгорания (2.16) ко всему процессу сгорания нельзя, не допуская при этом существенных неточностей в  определении  дифференциальных характеристик выгорания.

Анализ многочисленного экспериментального  материала позволил установить, что соответствие действительного и теоретического законов выгорания достаточно полно соблюдается для отдельных периодов процесса сгорания, которые  нашли отражение в соответствующих участках логарифмической анаморфозы. Логарифмическая анаморфоза в  этом случае представляет ломаную линию, участки которой характеризуют отдельные периоды процесса сгорания. Выделение характерных участков на логарифмической анаморфозе позволяет установить для них свои значения кинетических констант m и (z ( рис. 2.4,в).  

В  этом случае каждый период процесса сгорания оценивается своим показателем характера сгорания  и своей условной продолжительностью. Осуществляется определенная самостоятельность в математическом моделировании каждого периода в отдельности, совмещение результатов которого дает математическую модель процесса сгорания в целом. 

Совмещение результатов математического моделирования каждого периода в отдельности основывается на предложении М.А. Хайлова о  делении процесса сгорания, соответственно характеру изменения  скорости выгорания. За характерную точку на дифференциальной зависимости выгорания топлива принимается условная граница между периодами процесса сгорания, определяемая моментом изменения знака ускорения сгорания топлива, расположенным между экстремумами скорости (рис. 2.2,а). На представленной схеме периодов процесса сгорания выделены начальный и основной периоды, продолжительность которых соответственно обозначается (н и (о .

Различие характеров сгорания в начальном и основном периодах (рис. 2.3,в,г) выражаемое наличием двух экстремумов на дифференциальной характеристике выгорания, указывает на то, что действительная зависимость плотности эффективных центров от времени носит более сложный характер, чем отражаемый уравнением (2.14).
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4.6. Зависимость угла начала 

сгорания от продолжительности 

процесса сгорания при различных 

показателях его характера 
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4.5. Зависимость угла начала 

сгорания от показателя характера 

сгорания при различной 

продолжительности процесса

 


[image: image152.wmf]Рис.

 

4.4. Влияние п

а

раметров процесса сгорания на показатели 

рабочего цикла дизеля: экономические (а), мощностные (в),  

механической (б) и тепловой (г) нагруженности 

 

[image: image153.wmf]Рис.

 

4.3. Структурная схема критериев управляемости 

 

процесса сгорания

 

 


[image: image154.wmf]Рис.

 

4.2. Интегральные характеристики выгорания топлива 

 

и их логарифмические анаморфозы

 

(1, 2, 3 

–

 варианты характеристик выгорания)

 


[image: image155.wmf]Рис.

 

3.17. Дифференциальные характеристики и логарифмические 

анаморфозы интегральных характеристик при изменении 

интенсивности выгорания топлива в периодах: а 

–

 начальном; 

 

б 

–

 основном; в 

–

 перераспределении ее между периодами:

 

1 

–

 4 

–

 типы дифференц

иальных характеристик выгорания и 

соответствующих им логарифмических анаморфоз

 


Учитывая, что логарифмическая анаморфоза в этом случае представляет собой ломаную линию, представляется возможным моделирование уравнением И.И. Вибе не всего процесса сгорания, а его отдельных периодов. В этом случае, используя выражение (2.16) и принцип описания интегральных характеристик [93], процесс сгорания топлива моделируется системой уравнений:
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где mн, mo – показатели характера сгорания для начального и основного периодов процесса; 

         tzн, tz  – условная продолжительность процесса с характером сгорания начального периода и продолжительность процесса сгорания, с;

                tн – продолжительность начального периода, с.

Смысл величины tzн заключается в том, что она определяет продолжительность процесса сгорания в случае, если бы он осуществлялся в целом по механизму начального периода. В рассматриваемой системе уравнений имеется пять констант, с помощью которых моделируются характеристики выгорания сложного вида. 

 Для упрощения математической модели процесса сгорания запишем систему уравнений для момента t = tн
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Решая систему уравнений (2.21) и (2.22), получим
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Учитывая (2.23) в первом уравнении системы (2.19), получим интегральную характеристику выгорания 
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         (2.24)

Уравнение (2.24) позволяет моделировать процесс сгорания в начальном и основном периодах сгорания. Продолжительность начального периода tн в большинстве случаев относительно мала и может быть в первом приближении принята условно постоянной величиной. Уравнение (2.24) в отличие от системы уравнений (2.19) и (2.20), удобно тем, что для моделирования фактически используются лишь три константы: mo, mн и tz.

Дифференцируя выражение (2.24) по времени, получим уравнение удельной скорости сгорания:
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Учитывая связь времени t с углом поворота коленчатого вала ( в виде: ( = 6 n t, где n – частота вращения коленчатого вала, мин–1, получим уравнение относительной скорости сгорания:
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Для выявления характера развития процесса сгорания удобно пользоваться отвлеченной скоростью сгорания:
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Удельная, относительная и отвлеченная скорости сгорания связаны между собой соотношениями

                                  w( = 6 n w = wo / tz  .                                       (2.28)

Отвлеченное время 
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 можно представить в виде произведения: 
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 – отвлеченная продолжительность начального периода.

Если продифференцировать уравнение отвлеченной скорости сгорания (2.27), то получим уравнение отвлеченного ускорения сгорания:
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Для момента достижения максимального значения отвлеченной скорости сгорания t = tm уравнение  (2.29) приравняем к нулю и получим
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откуда
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Учитывая, что  
[image: image37.wmf]н
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, преобразуем (2.30) и получим для начального периода
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для основного периода нужно принять mн = mo.

Подставим (2.31) в уравнение (2.27) и получим уравнение максимальной отвлеченной скорости сгорания в начальном периоде
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              (2.32)

Для максимальной отвлеченной скорости сгорания основного периода в выражении (2.32) необходимо принять mн = mo. Новые закономерности для характеристик выгорания сложного вида интересны тем, что при едином показателе характера сгорания, т.е. mн = mo, они обращаются в известные зависимости И.И. Вибе (2.5) и (2.6) .

Соответствие экспериментальных и расчетных показателей при использовании параметров процесса сгорания, полученных анализом индикаторных диаграмм, в последующем моделировании рабочего цикла является критерием достоверности математической модели. 

Сравнительная оценка экспериментальных и расчетных показателей рабочего цикла была выполнена для двух тракторных дизелей, отличающихся размерностью, быстроходностью, типом охлаждения и уровнем форсирования (табл. 2.1). Продолжительность начального  периода  составляет 14 град ПКВ. Сравнивая эти показатели на номинальных режимах  работы (для дизеля 4Ч 14,5/20,5 – n = 1070 мин–1, Pe = 0,67 МПа;  для дизеля 8ЧН 15/16 – n = 1700 мин–1, Pe = 0,8 МПа), можно отметить (рис. 2.4, а, б), что неучет особенностей дифференциальной характеристики  выгорания приводит к расхождению экспериментальных и расчетных диаграмм давлений и температур газа.

Значительное несовпадение этих диаграмм  и температур отмечается на участке быстрого нарастания давления  после воспламенения. Экспериментальное значение максимальной быстроты нарастания давления  превышает ее расчетное значение почти в 2 раза. Это обстоятельство является следствием того, что расчетная скорость сгорания на 48…56% меньше экспериментальных значений (рис. 2.4, в, г) и носит  чрезмерно усредненный характер. Не совпадают экспериментальные и  расчетные моменты достижения  максимумов давлений и температур. 

Таблица 2.1

Сравнительная оценка результатов математического моделирования 

процесса сгорания в рабочем цикле дизелей промышленных тракторов

	№

пп
	Наименование 

показателей 

рабочего цикла

дизеля
	Обозна

чение
	Размер

ность
	Дизель 4Ч 14,5/20,5
	Дизель 8ЧН 15/16

	
	
	
	
	Опытные

данные
	Расчетные по
	Опытные

данные
	Расчетные по

	
	
	
	
	
	уравнению

(2.16)
	уравнению

(2.24)
	
	уравнению

(2.16)
	уравнению

(2.24)

	1
	Среднее индикаторное 

давление цикла
	Рi
	МПа
	0,848
	9,050
	0,875
	0,997
	0,949
	0,958

	2
	Максимальное

давление цикла
	Рmax
	МПа
	6,676
	6,692
	6,670
	8,147
	8,041
	8,070

	3
	Момент достижения максимального давления
	(p
	град

ПКВ
	5,000
	7,650
	5,650
	2,500
	7,500
	2,500

	4
	Максимальная

температура цикла
	Тmax
	К
	1874
	1926
	1886
	1737
	1758
	1752

	5
	Момент достижения 
максимальной температуры
	(т
	град

ПКВ
	25,0
	20,1
	25,0
	22,5
	22,5
	22,5

	6
	Максимальная быстрота 

нарастания давления
	((p/(()

max
	МПа
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3.16. Зависимость показателей рабочего цикла дизеля от 

симплекса скоростей сгорания при изменении интенсивности 

выгорания топлива в периода

х процесса:        начальном; 

     

 

        

    

основном;        

п

ерераспределении ее между периодами

 

град
	0,588
	0,370
	0,581
	0,645
	0,321
	0,642

	7
	Момент достижения макс. 

быстроты нарастания 
давления
	(w
	град

ПКВ
	– 3,60
	– 3,60
	– 3,60
	– 6,25
	– 6,25
	– 6,25

	8
	Максимальная 
относительная 

скорость сгорания 

в начальном периоде
	((x/(()

н. max
	град–1
	0,078
	0,040
	0,079
	0,0715
	0,0302
	0,0713

	9
	Максимальная 
относительная 

скорость сгорания 

в основном периоде
	((x/(()

о. max
	град–1
	0,0265
	–
	0,0260
	0,0295
	–
	0,0275

	10
	Ускорение переходного 

процесса к сгоранию
	jp
	МПа

[image: image157.wmf]Рис.

 

3.15. Влияние 

соотношения

 

интенсивност

и

 выгорания 

в 

периода

х

 

на 

индикаторные 

показатели 

 

рабочего цикла дизеля

 

град2
	0,424
	0,200
	0,420
	0,350
	0,150
	0,342

	11
	Продолжительность 

процесса сгорания
	(z
	град

ПКВ
	80,00
	91,57
	79,43
	131,80
	143,30
	131,80

	12
	Удельный индикаторный 

расход топлива
	gi
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3.14. 

Влияние 

соотношения

 

интенсивност

и

 выгорания 

в

 периода

х

 на 

давление газа, характеристики 

выгорания (а) и

 анаморфозы

 

(б) 

 

 

г

кВтч
	190,00
	185,00
	187,00
	185,14
	186,00
	185,40

	13
	Показатель 
характера сгорания 
в начальном периоде
	mн
	–
	– 0,27
	–
	– 0,27
	– 0,48
	–
	– 0,48

	14
	Показатель 
характера сгорания
 в основном периоде
	mо
	–
	0,38
	0,11
	0,38
	0,20
	0,13
	0,20


Учет характерных периодов в процессе сгорания дает  лучшее совмещение экспериментальных и расчетных  динамических  показателей рабочего цикла – максимальной быстроты нарастания давления и ускорения переходного процесса от сжатия к  сгоранию.

Повышенная точность моделирования рабочего цикла обусловлена хорошим совпадением экспериментальных и расчетных характеристик выгорания топлива (рис. 2.3, а, б) особенно дифференциальной.

Рассматриваемая  математическая  модель  позволяет  при анализе процесса сгорания повысить точность  определения его общей продолжительности, значение  которой,  устанавливаемое по логарифмической анаморфозе, как по усредненной прямой линии, обычно завышено на 8…10%.

Совершенствование математического моделирования процесса сгорания необходимо для оценки показателей механической и тепловой нагруженности дизеля. Оно дает возможность повысить достоверность расчетно-аналитического исследования по оценке степени влияния интенсивности выгорания топлива  в отдельных периодах процесса сгорания на индикаторные  показатели рабочего цикла.

2.3. Определение основных параметров процесса сгорания

     Сложный вид реальных характеристик выгорания  топлива в дизелях, обусловленный малой управляемостью процесса и выражающийся в наличии двух максимумов на дифференциальной зависимости, устанавливает некоторые особенности  в  определении основных параметров процесса сгорания. Определение основных параметров процесса сгорания необходимо для  оценки  степени соответствия реального процесса оптимальному, предсказанному теорией и  подтвержденному  экспериментальными  данными. Это позволяет, в частности,  установить значения критериев управляемости процесса сгорания.

     Для этой цели служат  индикаторные  диаграммы  давления газов в цилиндре дизеля, определяемые при его исследовании на испытательном стенде или в условиях эксплуатации. По индикаторной диаграмме определяют максимальное давление цикла, максимальную быстроту и ускорение нарастания  давления. Специальной обработкой индикаторных диаграмм  с  использованием основных закономерностей термодинамики и  механики определяется характеристика выгорания топлива, по которой можно оценить развертывание процесса сгорания во времени и его тепловые потери. В целях обеспечения сравнимости результатов различных экспериментальных  исследований  и  целенаправленного накопления опытных данных метод обработки индикаторных диаграмм должен быть единым. Такой метод, в  частности, разработан И.И. Вибе, благодаря которому можно определять такие параметры процесса сгорания, как  показатель  характера сгорания, продолжительность и  тепловые  потери,  характеризуемые коэффициентом эффективности сгорания. Для этой цели используется характеристика выгорания топлива x = (((), которая устанавливается по характеристике тепловыделения Qx = Q (() полученной в результате обработки экспериментальной индикаторной диаграммы давления газов в цилиндре дизеля. Опытные характеристики тепловыделения связаны с характеристиками выгорания топлива соотношением 
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где  Qx max – выделившаяся теплота при сгорании, определяемая как  

Q max =   ( Hu Gтц  к концу процесса сгорания;

             x  – доля топлива, сгоревшая к моменту (;

              ( – коэффициент выделения теплоты;

            Qx – теплота, выделившаяся в процессе сгорания к моменту (;

         Gтц  – цикловая подача топлива;

          Hu  – низшая теплота сгорания топлива.

Методы обработки индикаторных  диаграмм  для  получения характеристики тепловыделения Qx = Q(()  широко  известны. Для определения  продолжительности  и  показателя  характера сгорания по  опытной  характеристике  выгорания  топлива используется линеанизированный вид полуэмпирического уравнения (2.16) – выражение (2.18). Зависимость Y  = F (X)  – логарифмическая анаморфоза  интегральной  характеристики  выгорания топлива, используется для непосредственного  определения основных параметров процесса сгорания  (рис. 2.8, а). Показатель характера сгорания m определяется
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а продолжительность процесса сгорания (z = exp (2,303 A). Для достижения требуемой точности определение указанных параметров процесса сгорания производится с  использованием  метода наименьших квадратов по выражениям
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где  X, Y – координаты опытных точек логарифмической анаморфозы,

            n – число опытных точек.

Разработанные Вибе И.И. методы  определения  параметров процесса сгорания могут быть использованы и для  опытных характеристик выгорания сложного вида (рис. 2.8, б). Согласно уравнения (2.24) интегральные и дифференциальные характеристики выгорания могут быть описаны с использованием четырех параметров процесса сгорания (mн, mо  –  соответственно показатели характера сгорания в начальном и  основном периодах и (н, (о – соответственно  продолжительности  начального периода и процесса сгорания в целом). Тогда  показатели характера сгорания можно определить
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или методом наименьших квадратов
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где nн – число опытных точек начального участка логарифмической анаморфозы;
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где no – число опытных точек основного участка логарифмической анаморфозы.

Тогда условная продолжительность начального периода определится (zн = exp (2,303·Aн), а общая продолжительность процесса сгорания составит

                                       (z = exp (2,303·A).                                          (2.43)

     Учитывая выражение (2.23), продолжительность начального периода – (н определится
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     Отличительной особенностью определения  общей продолжительности процесса сгорания является использование  для этой цели участка  логарифмической  анаморфозы, характеризующего основной период. Это обстоятельство позволяет уменьшить погрешности определения общей продолжительности процесса сгорания, вносимые различием характеров выгорания  топлива  в начальном и основном периодах.  

Выделение  участков логарифмической анаморфозы, соответствующих  начальному  и  основному периодам, опытной интегральной характеристики  выгорания является ответственным моментом при определении основных параметров процесса сгорания. Как показывает практика  анализа индикаторных диаграмм, участок  логарифмической  анаморфозы, соответствующий основному периоду,  выделяется  сравнительно легко. Он включает значительное число  экспериментальных точек. Наибольшие трудности представляет выделение участка логарифмической анаморфозы, соответствующего начальному периоду, и особенно точки условного окончания  начального периода – точки с координатами Xн, Yн.  Для  уменьшения  вероятности возникновения погрешности определения  этой  точки целесообразно дополнительно  привлекать  к  рассмотрению дифференциальную характеристику выгорания, на  которой  граница  между начальным и основным периодами выявляется более четко. 

После уточнения характерной  граничной  точки  на  логарифмической анаморфозе выделение участка ее, соответствующего начальному периоду, производится по  оставшимся  экспериментальным точкам, которые апроксимируются  с  помощью  метода  наименьших квадратов отрезком прямой линии. Момент  пересечения  этого отрезка, представляющего собой начальный  участок логарифмической анаморфозы, с осью абсцисс, позволяет  установить  по зависимости (2.24) или по таблицам долю топлива, выгоревшую к одному градусу поворота  коленчатого вала от начала сгорания – начальную скорость сгорания W(о.

     Определив по опытной характеристике выгорания x = ((() основные параметры процесса сгорания:  показатели  характера сгорания mн, mо, продолжительность начального периода  (н  и процесса в целом (z, можно проводить дальнейший  анализ процесса сгорания. Для этого дополнительно необходимо проанализировать дифференциальную характеристику выгорания  dx/d( = (((). Учитывая, что обработка индикаторных  диаграмм ведется последовательными конечными шагами,  в  результате  получаем опытную характеристику (x/(( = (((), которая при ( ( 0 устанавливает зависимость dx/d( = ((().  Дифференциальная характеристика выгорания отражает особенности  изменения скорости сгорания в зависимости от угла  поворота  коленчатого  вала.

Анализируя интегральную  и  дифференциальную  характеристики выгорания, определяем доли топлива, выгоревшие  в  начальном xн и основном xо периодах,  максимальные  относительные скорости сгорания в начальном (dx/d()нmax и в основном (dx/d()оmax периодах, а также средние скорости сгорания в начальном – xн/(н и в основном – xо/(о периодах. Анализ  процесса сгорания по характеристикам выгорания сводится к определению указанных показателей для установления, впоследствии, связи их с основными параметрами рабочего цикла, а через них с особенностями конструкции узлов и элементов дизеля, оказывающих влияние на протекание процесса сгорания топлива.

     При обработке индикаторной диаграммы с целью выявления опытной характеристики выгорания топлива большое значение имеет точность определения угла начала сгорания (. За начало сгорания в цилиндре дизеля, ввиду трудности определения момента появления первых активных центров, инициирующих цепную реакцию горения углеводородных топлив, условно  принято считать точку отрыва кривой изменения давления сгорания от кривой изменения давления сжатия на индикаторной диаграмме. 
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При жесткой работе дизеля этот  момент  характеризуется  началом интенсивного выделения теплоты и резким  повышением давления и температуры газа, в связи с чем на  индикаторной диаграмме точка отрыва выражена четко. 

Иная картина имеет место  в дизелях с плавным началом сгорания, когда в процессе воспламенения участвует незначительная доля  цикловой подачи топлива. Малые скорости выгорания в начале сгорания приводят к изменению характера перехода кривой давления сжатия в кривую давления сгорания. Переход становится более  плавным,  и точно определить точку отрыва не представляется возможным. 

В этой связи необходима разработка специальных  способов определения момента начала сгорания.  Неточность  в  определении момента начала сгорания приводит к погрешностям в установлении основных  параметров  процесса  сгорания: его продолжительности, показателя характера и коэффициента эффективности сгорания. Ошибка в установлении угла начала воспламенения на индикаторной диаграмме особенно нежелательна в области малых значений угла (. 

Результаты обработки индикаторных диаграмм (рис. 2.9) получены при анализе одной и той же диаграммы с заведомо ложными углами начала воспламенения (. 
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В области углов ( меньших действительного значения  существенные погрешности наблюдаются в определении коэффициента  эффективности сгорания, показателя характера сгорания в основном периоде  и общей продолжительности процесса сгорания. В области углов ( больших действительного значения неточности  имеют  место  в определении показателей характера сгорания в начальном и основном периодах и общей продолжительности процесса сгорания.

Значения коэффициента эффективности сгорания  практически не изменяются. Характерно, что момент, начиная с  которого значения коэффициента  эффективности  сгорания  стабилизируются или достигают своего максимума, соответствует действительному углу начала сгорания. Это обстоятельство может быть использовано для определения действительного угла начала сгорания на  индикаторной  диаграмме  обработкой  ее последовательными итерациями.
3. ПРИНЦИПЫ УПРАВЛЕНИЯ

ПРОЦЕССОМ СГОРАНИЯ ТОПЛИВА
Показатели рабочего цикла дизеля в значительной степени определяются  качеством процесса сгорания топлива. В этой связи важно установить в каком направлении  можно совершенствовать процесс сгорания, добиваясь желаемого результата по изменению тех или иных  показателей  рабочего  цикла,  другими словами управлять процессом сгорания в зависимости от поставленных целей. Управление процессом сгорания осуществляется посредством воздействия на интенсивность выгорания топлива с учетом особенностей изменения его характера в отдельных периодах. Интенсивность выгорания топлива  определяет основные параметры процесса сгорания и в известной  степени  тепловые потери. Сложный характер выгорания топлива в дизелях с неуправляемым и с ограниченно  управляемым  процессом  сгорания затрудняет воздействие с заранее  поставленными  целями  на процесс в целом. Поэтому важно выявить роль  каждого периода в формировании основных параметров процесса сгорания и показателей рабочего цикла. На основании определения роли и значения периодов процесса сгорания можно сформулировать основные принципы управления процессом сгорания и положения  по оценке эффективности практических методов управления.

3.1. Основные характеристики процесса сгорания

Уточненное моделирование рабочего цикла  использует закономерности термодинамики и изменения скорости тепловыделения при сгорании топлива.  Изменение  состояния газов в цилиндре дизеля в общем случае можно описать дифференциальным уравнением
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где     q –  теплота сгорания, использованная на повышение внутренней энергии газов и совершение работы;

       p – давление газов;

       v – удельный объем газов;

       k – отношение теплоемкостей.

Производная dq/dv представляет собой  скорость теплоиспользования по объему. Изменение объема, используя закономерности кинематики кривошипно-шатунного  механизма  дизеля, можно выразить через время t или угол  поворота  коленчатого вала (.

Освобождающаяся химическая энергия при сгорании топлива превращается в тепловую, которая используется  на совершение работы и повышение внутренней энергии рабочего тела  и частично теряется в результате теплоотдачи  в  стенки внутрицилиндрового пространства и потерь на диссоциацию продуктов сгорания. 

В этой связи относительная скорость теплоиспользования может быть выражена уравнением 
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где   qвыд (dx/d() – относительная скорость тепловыделения;

               qвыд – общая теплота, фактически выделившаяся  в течение всего процесса сгорания;

            dx/d( – относительная скорость сгорания топлива;

dqw/d(; dqдис/d( – относительные скорости, соответственно, теплоотдачи в стенки внутрицилиндрового пространства и затраты теплоты на диссоциацию.

Уравнение (3.2) представляет собой алгебраическую сумму относительных скоростей тепловых потоков. Функциональные зависимости qвыдx = ((() и qвыд(dx/d() = ((() часто называют соответственно интегральной и дифференциальной характеристиками тепловыделения. Составляющей  характеристики тепловыделения, как отмечалось ранее, является характеристика выгорания топлива или, как ее называют, закон  сгорания, соответственно, интегральный x = ((()  и  дифференциальный dx/d( = ((( ). Характеристика выгорания позволяет  судить о развертывании процесса сгорания по времени или по углу поворота коленчатого вала.

Выделение периодов процесса сгорания определяет необходимость оценивать выгорание топлива  в  каждом  периоде: начальном и основном. При  этом  оперируют  термином интенсивность выгорания, подразумевая под  ним  максимальную относительную или удельную скорости выгорания. Образование экстремума скорости выгорания в  начальном  периоде  связывают  со сгоранием паров топлива, образовавшихся за  период  задержки воспламенения. Скоростная киносъемка отмечает  быстрый охват пламенем весь объем топливного факела в момент окончания периода задержки воспламенения. В различных областях топливного факела процесс сгорания различен. В  условиях  недостатка кислорода и избытка паров топлива быстро расходуется кислород, а при избытке кислорода быстро выгорают  пары  топлива. Другими словами скорость сгорания лимитируется  двумя факторами: либо выгоранием паров топлива, либо расходованием кислорода воздуха. Поэтому скорость выгорания в  начале процесса в течение короткого промежутка времени растет, а затем также быстро падает. После этого в заряде  появляются области, внутри которых сосредоточены пары, капли неиспарившегося топлива и продукты сгорания, а снаружи этих зон располагается воздух, либо его смесь с продуктами сгорания. В дальнейшем сгорание происходит по мере  проникновения  кислорода  в эти зоны. Поскольку кислород поступает в  процессе диффузии, этот вид сгорания называют диффузионным сгоранием. Оно характерно для основного  периода  сгорания  и  образует  свой экстремум скорости выгорания. Такова физическая картина процесса сгорания, рассматриваемая В.П. Алексеевым и Д.Н. Вырубовым. Скорость выгорания в начальном периоде рассматривается как сумма скоростей быстрого объемного и диффузионного сгорания
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Скорость выгорания при быстром объемном горении зависит в основном от состава смеси в этой зоне, от температуры и от массы паров топлива. Скорость диффузионного  горения определяется скоростью диффузии кислорода через  поверхность, разделяющую пары топлива и кислород воздуха.

Учитывая вышесказанное, интенсивность выгорания топлива в периодах  процесса  характеризуется  максимальными относительными скоростями: в начальном периоде (dx/d()н max  = w(н max и в основном периоде (dx/d()omax = w(o max. Причем имеем в виду, что в начальном периоде w(н  max  =  w(об max + w(диф max, а в основном периоде w(o max = w(диф max.

Иногда бывает необходимо оценить интенсивность выгорания топлива максимальной удельной скоростью сгорания
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Оценку характера развития процесса сгорания  можно производить, пользуясь понятием  максимальной  отвлеченной скорости выгорания. Максимальная  отвлеченная  и  удельная скорости выгорания топлива связаны между  собой соотношениями
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Другой важной характеристикой процесса сгорания является его продолжительность, выраженная во времени tz или в углах поворота коленчатого вала (z. Продолжительность процесса сгорания топлива в целом  определяется  как  сумма продолжительностей начального (н и основного (o периодов

                                                 (z = (н + (o.                                           (3.5)

Если известна общая  продолжительность  процесса сгорания, то можно определить среднюю относительную  скорость выгорания топлива за процесс
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Для раздельной оценки интенсивности выгорания топлива в процессе сгорания удобно пользоваться средними относительными скоростями выгорания в начальном w(н ср и в  основном w(o ср периодах. Они определяются по выражениям
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где     xн, xo – доли топлива, выгоревшие соответственно в начальном и основном периодах.

Относительное количество топлива x, выгоревшее за процесс сгорания, определится

                                                   x = xн + xo.                                            (3.9)

 Средняя относительная, максимальные отвлеченная и относительная скорости выгорания топлива связаны соотношением

                                            wo max ( w( ср = w( max.                                (3.10)

Воздействие на характеристику выгорания имеет одну цель – осуществить в дизеле оптимальный рабочий цикл в зависимости от конкретных условий и требований. Характеристика выгорания топлива является трудно определяемым  показателем рабочего цикла и получается в результате математической обработки индикаторной диаграммы давления газов  в  цилиндре  с использованием основных законов термодинамики и  механики. Накопление данных по связи характеристик выгорания с конструктивными и эксплуатационными факторами, их систематизация позволяют  наметить  пути  воздействия  на  нее  для  достижения конкретных целей. Определить характеристику  выгорания можно и расчетным путем, однако в этом случае, как отмечают исследователи,  нужно  знать  аэродинамику  камеры сгорания, характеристику распыливания топлива, распределение капель по камере сгорания, скорость испарения топлива, закономерности распределения паров топлива по  камере  сгорания, закономерности объемных реакций сгорания,  факторы, влияющие на скорость и поверхность фронта пламени, закономерности изменения турбулентности, турбулентной и молекулярной диффузии и многое другое. Другими словами, расчетное  определение характеристик выгорания в принципе возможно  при  знании перечисленных закономерностей, но до  настоящего  времени достаточно надежно не разработано. В этой связи целесообразно использование обобщающих критериев, которыми являются кинетические константы: показатель характера  и  продолжительность процесса сгорания.

Воздействие на характеристику выгорания  топлива  можно сделать более  эффективным,  если  сам  процесс  воздействия расчленить, направляя его не на всю характеристику, а на отдельные ее части. Аналогично делению  процесса  сгорания  на характерные периоды характеристика выгорания может быть разделена на начальный и основной участки. В этом случае задача управления процессом сгорания топлива может быть  сведена  к изысканию путей дифференцированного воздействия  на конкретные участки характеристики выгорания.

3.2. Продолжительность и тепловые потери процесса сгорания 

при изменении интенсивности выгорания топлива

Интенсивность выгорания топлива  в  процессе  сгорания, зависящая от целого ряда факторов:  параметров  и  вихревого движения воздушного заряда, скорости диффузии  паров топлива и воздуха, закона и параметров процесса  впрыскивания топлива, характеристики применяемого топлива и т.п., в  свою очередь определяет продолжительность процесса сгорания.  Для оценки этого влияния составим систему уравнений интегральных характеристик выгорания топлива для начального периода процесса сгорания
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где x1 – доля топлива, прореагировавшая к моменту (1 = 1 град п.к.в., тождественная начальной скорости выгорания w(1 и определяемая по логарифмической анаморфозе.

Решая систему уравнений (3.11) и (3.12) получим
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Дифференцируя (3.13) по (/(1 , получим уравнение отвлеченной скорости выгорания топлива в начальном периоде
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Максимальное значение отвлеченной скорости  выгорания в начальном периоде составит
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Из  уравнения (2.19)  можно получить  выражение максимального значения отвлеченной скорости выгорания в виде
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 Максимальное значение относительной  скорости выгорания в начальном периоде определяется
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Решая совместно уравнения (3.15) и (3.16) с  учетом зависимости (3.17), получим
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Из уравнений (2.23) и (3.18) следует
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где   ln(1–xz) = c = – 6,908 согласно [32].

Выражение (3.19)  устанавливает  зависимость  продолжительности процесса сгорания от интенсивности  выгорания топлива в момент начала сгорания, в начальном и основном периодах, а также от продолжительности начального  периода. Показатели характера сгорания в начальном  и  основном  периодах процесса, соответственно mн и mo, определяют величины максимальных отвлеченных скоростей  выгорания  в  этих  периодах, согласно уравнения (2.32). Влияние параметров x1, mн и mo на продолжительность процесса сгорания особенно  интересно  при их изменениях в пределах: x1 = 0 ... 0,12; mн = – 0,5...0,4; mo = 0,1...0,9. Наблюдаемые при  обработке экспериментальных индикаторных диаграмм отрицательные значения  показателя характера сгорания mн свидетельствуют о высокой  жесткости работы дизеля. И.И. Вибе рассматривал «значения m > – 1,0, как величины, вполне согласующиеся с физическим смыслом химических превращений». 

Влияние начальной скорости, показателей характера сгорания в начальном и основном периодах и продолжительности начального периода на продолжительность процесса сгорания показано на рис. 3.1. Увеличение начальной скорости выгорания топлива x1 = w(1,  приводит  к сокращению продолжительности процесса  сгорания. Аналогичное влияние на  продолжительность  процесса  сгорания  оказывает увеличение показателя характера сгорания в начальном периоде mн. Влияние этих параметров иллюстрирует рис. 3.1, а, б. Изменение дифференциальных и интегральных  характеристик выгорания при этом представлено на рис. 3,2, а, б. Увеличение, как начальной скорости выгорания, так и показателя  характера сгорания в начальном периоде сопровождается  повышением  общего уровня скоростей выгорания в течение всего процесса  и перераспределением долей выгоревшего топлива x между  периодами процесса сгорания. Повышение при этом  максимальной скорости выгорания в начальном периоде w(н max приводит к увеличению жесткости работы дизеля, т.е. к повышению максимальных скоростей нарастания давления и давления газа в цилиндре. Другими словами, сокращение продолжительности процесса, а следовательно, и улучшение топливной экономичности дизеля, достигаемое повышением начальной скорости выгорания и показателя характера сгорания mн без ограничения доли топлива, выгоревшей в начальном периоде, вряд ли можно признать целесообразным, поскольку при этом ухудшаются динамические показатели рабочего цикла.

Иная картина наблюдается при анализе влияния на продолжительность процесса сгорания показателя характера  в основном периоде mo и продолжительности начального  периода (н, рис. 3.1, в, г. Изменение интегральных и дифференциальных характеристик выгорания топлива здесь иллюстрируется рис. 3.2, в, г. Увеличение показателя характера  сгорания, повышая интенсивность выгорания топлива в основном периоде, приводит к сокращению продолжительности процесса сгорания без изменения интенсивности выгорания в начальном периоде. Сокращение продолжительности процесса сгорания при этом достигается за счет увеличения максимальной скорости выгорания в основном периоде w(o max. Характерным примером практической реализации этой теоретической предпосылки по сокращению продолжительности процесса сгорания является воздействие на процесс впрыскивания топлива повышением начального давления в нагнетательном топливопроводе. Изменение характеристики выгорания топлива в этом случае свидетельствует об увеличении показателя характера сгорания в основном периоде mo.

Аналогичное влияние на продолжительность  процесса сгорания оказывает уменьшение продолжительности  начального периода (н. В этом случае максимальная скорость выгорания  в начальном периоде при сокращении продолжительности процесса сгорания не меняется, вследствие одновременного уменьшения и доли топлива, выгоревшего в этом периоде.

Сокращение продолжительности процесса сгорания в целях улучшения топливной экономичности дизеля целесообразно достигать повышением интенсивности выгорания топлива в основном периоде за счет увеличения показателя характера сгорания mo и уменьшением продолжительности начального периода (н. Это позволит улучшить экономичность без ухудшения динамических показателей рабочего цикла, определяющих надежность работы и эксплуатационные свойства дизеля.

Изменение интенсивности выгорания топлива в начальном периоде процесса сгорания, вызывая соответствующее изменение динамики нарастания давления газов в цилиндре, не оказывает существенного влияния на общую продолжительность процесса сгорания при неизменных интенсивности выгорания в основном периоде и продолжительности начального периода. Это положение становится очевидным при анализе зависимости (3.19). Интенсивность  выгорания топлива в начальном  периоде, характеризуемая максимальной относительной скоростью w(нmax, в зависимости (3.19) учитывается показателем характера mн и начальной скоростью x1 = w(1 сгорания. Связь mн с начальной скоростью выгорания  топлива w(1 в условиях заданных продолжительности начального периода (н, показателя характера сгорания основного периода mo и общей продолжительности сгорания (z вполне  определенная. Увеличение начальной скорости сопровождается  снижением  показателя характера сгорания в начальном периоде mн (рис. 3.3, а). Такое одновременное изменение начальной скорости и показателя характера сгорания обуславливает неизменность общей продолжительности процесса. Это положение хорошо согласуется с результатами анализа выгорания топлива, например по регулировочной характеристике угла опережения впрыскивания, определяемой при постоянной частоте вращения  коленчатого  вала  и часовом расходе топлива (рис. 3.3, б). 
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3.7. Зависимость тепловых потерь от продолжительности сгорания 

и коэффициента избытка воздуха 

 


Уменьшение максимальной относительной скорости выгорания w(нmax при уменьшении угла опережения впрыскивания топлива ( впр сопровождается снижением начальной скорости выгорания x1 = w(1 и  повышением показателя характера сгорания mн  при неизменной продолжительности (z. Рассматриваемое положение верно при сохранении средней скорости выгорания  топлива в начальном периоде w(нср неизменной. Поэтому, улучшая динамические показатели рабочего цикла снижением максимальной относительной скорости выгорания w(нmax, необходимо  в  целях  

сохранения высокой  топливной  экономичности  обеспечить неизменность средней скорости выгорания в начальном периоде w(нср и максимальной относительной скорости выгорания в основном периоде w(omax.
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3.6. Зависимость коэффициента эффективности сгорания топлива от 
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3.5. Зависимость коэффициента эффективности сгорания топлива от 

коэффициента избытка воздуха при различных частотах вращения 

коленчатого вала

 


Влияние интенсивности выгорания топлива в процессе сгорания на тепловые потери определяется на основании анализа индикаторных диаграмм давления газов в цилиндре дизеля. Для этой цели использовался обширный  экспериментальный материал по полуразделенным камерам сгорания ЦНИДИ и  открытого типа дизелей 1Ч 14,5/20,5; 1ЧН 15/16; 1ЧН 14,5/20,5. Специальной обработке были подвергнуты около 600 индикаторных диаграмм указанных дизелей, определенных на  различных режимах работы. Потери тепла за процесс сгорания топлива в их относительном представлении определяются  продолжительностью выделения тепла и коэффициентом избытка воздуха в условиях неизменных степени сжатия и конструктивных  параметров дизелей.
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3.4. Зависимость продолжительности процесса сгорания топлива от 
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[image: image170.emf]Рис.   3.2. Дифференциальные и интегральные характеристики  выгорания топлива и логарифмические анаморфозы интегральных  характеристик при изменении параметров процесса сгорания  


Учитывая, что коэффициент избытка воздуха определяет  при  соответствующих  условиях интенсивность выгорания топлива, которая в свою  очередь  влияет  на продолжительность процесса сгорания, в процессе  анализа результатов обработки  индикаторных  диаграмм устанавливались связи между  указанными  параметрами. Относительные потери тепла за процесс сгорания топлива характеризуются коэффициентом эффективности сгорания ( .

Коэффициент эффективности сгорания учитывает в основном все виды потерь тепла за процесс сгорания и  является  одним из важнейших параметров, определяющих индикаторный КПД рабочего цикла. Коэффициент эффективности сгорания,  как отмечал И.И. Вибе, может быть представлен в виде  произведения  двух коэффициентов

                                              ( = ( ·( ,                                                  (3.20)

где    ( – коэффициент выделения теплоты, учитывающий потери части теплоты вследствие неполноты сгорания (недостаток воздуха, несовершенное  сгорание);

     ( – коэффициент использования теплоты, учитывающий потери теплоты в стенки внутрицилиндрового пространства, на дросселирование (в разделенных камерах сгорания дизелей) и на диссоциацию продуктов сгорания.

Потери теплоты на диссоциацию  газов  в  дизеле, максимальная температура рабочего цикла в котором редко превышает 2000 К, незначительны по  сравнению с потерями  теплоты  в стенки  внутрицилиндрового пространства. Потери тепла вследствие неполноты сгорания топлива зависят в значительной степени от коэффициента избытка воздуха (.

Потери тепла в стенки  внутрицилиндрового  пространства осуществляются как конвекцией, так и радиацией.  Эти  потери тепла в значительной степени определяются временем – продолжительностью процесса выгорания  топлива tz. С повышением частоты вращения коленчатого вала продолжительность процесса сгорания (z также возрастает.

Обобщая результаты  экспериментального  исследования  и обработки индикаторных диаграмм давления газов в цилиндре получена зависимость продолжительности процесса сгорания топлива от коэффициента избытка воздуха при различных  частотах  вращения  коленчатого вала (рис. 3.4). 
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2.9. Зависимость параметров процесса сгорания 

 

от неточности определения угла начала сгорания 

 

(результаты обработки одной индикаторной диаграммы)

 

а 

–

 дизель 1ЧН 14,5/20,5, б 

–

 дизель 1ЧН 15/16

 


Анализ этой зависимости показывает, что с увеличением коэффициента избытка  воздуха  продолжительность процесса сгорания уменьшается, причем тем быстрее,  чем выше частота вращения коленчатого вала. При неизменном значении ( повышение частоты вращения коленчатого вала вызывает увеличение продолжительности процесса сгорания. Наиболее значительное изменение (z наблюдается в области малых значений коэффициента иэбытка воэдуха (( < 2,5). Коэффициент избытка воздуха характеризует состав смеси и оказывает существенное влияние на интенсивность выгорания топлива. Выше было показано, что продолжительность процесса  сгорания определяется интенсивностью выгорания топлива, точнее параметрами ее характеризующими. Поэтому, устанавливая связь  между коэффициентом избытка воздуха и продолжительностью процесса сгорания, косвенно характеризуем зависимость  интенсивности выгорания топлива от состава смеси.

Анализ индикаторных диаграмм  давления  позволяет получить зависимость коэффициента эффективности сгорания  от коэффициента иэбытка воздуха при различных  частотах  вращения коленчатого вала (рис. 3.5). 
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Увеличение  коэффициента избытка воздуха приводит к повышению коэффициента эффективности сгорания. Наибольшее изменение коэффициента эффективности сгорания имеет место при значениях коэффициента избытка воздуха ( < 2,5. С повышением частоты вращения коленчатого  вала при неизменном значении коэффициента избытка воздуха коэффициент  эффективности  сгорания   увеличивается, что объясняется уменьшением времени осуществления процесса выгорания топлива.

Используя две эмпирические зависимости продолжительности процесса сгорания и коэффициента  эффективности  сгорания от коэффициента избытка воздуха, получаем искомую связь между коэффициентом эффективности и продолжительностью процесса сгорания при различных значениях коэффициента избытка воздуха и частотах вращения  коленчатого  вала (рис. 3.6). Анализ этой связи указывает на снижение (  с   увеличением продолжительности процесса сгорания, причем это снижение тем интенсивнее, чем меньше частота вращения  коленчатого  вала.  

Для удобства анализа полученных результатов зависимость на рис. 3.6 целесообразно перестроить с учетом уравнения ( = 6·n·t, выразив коэффициент эффективности сгорания через относительные тепловые потери процесса сгорания xпот = 1 – ( (рис. 3.7). Потери тепла за процесс сгорания пропорциональны времени – продолжительности выгорания топлива tz; эта зависимость может быть охарактеризована как линейная. 
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2.2. Дифференциальная и 

интегральная характеристики 

выгорания топлива (а) и 

логарифмическая анаморфоза 

интегральной характеристики (б)

 

выгорания в дизеле

 


Чем меньше коэффициент избытка воздуха, тем существеннее зависимость тепловых потерь за процесс сгорания от его продолжительности.

С увеличением коэффициента избытка воздуха интенсивность изменения тепловых потерь процесса сгорания в исследуемом диапазоне снижается с 1,29(10–5 до 0,62(10–5 с–1, т.е. почти  в  2 раза. Полученная зависимость  может  быть  использована  при расчетном исследовании рабочего цикла в условиях изменения коэффициента избытка воздуха  и  продолжительности  процесса сгорания, а также при анализе выгорания топлива в дизелях с полуразделенными камерами сгорания.
[image: image177.emf]Рис.   2.1. Фрагменты дифференциальных характеристик выгорания  топлива, иллюстрирующие особенности известных методов  математического моделирования процесса сгорания в дизелях    


[image: image178.wmf]Рис.

 

5.8. Конфигурации профилей кулачков, перемещения и 

скорости плунжеров топливных насосов разделенного впрыскивания 

при подаче запальной и основной порций топлива

 


Для удобства использования указанной зависимости она может быть аппроксимирована выражением 
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Продолжительность процесса сгорания  в уравнении может быть выражена в с или в град п.к.в. с указанием частоты вращения коленчатого вала в мин –1.

3.3. Влияние интенсивности выгорания топлива в периодах процесса сгорания на индикаторные показатели рабочего цикла

Управление процессом сгорания топлива предполагает достижение таких его параметров, которые  отвечают поставленным целям. Характер и продолжительность выделения тепла при сгорании определяются интенсивностью  выгорания  топлива. Сложность процесса сгорания топлива,  характеризуемая многогранностью влияния на интенсивность выгорания различных факторов как химического, так и физического толкования,  не позволяет осуществлять целенаправленное воздействие на интенсивность выгорания в процессе в каждый произвольный момент времени. Практически невозможно  управлять  интенсивностью  выгорания топлива в течение всего процесса сгорания.

Проще, и поэтому целесообразнее,  осуществлять управление отдельными периодами процесса сгорания, однако для этого необходимо знание степени влияния этих периодов на показатели рабочего цикла дизеля. В этой связи особое  значение приобретает выделение характерных периодов  процесса  сгорания: начального и основного, различающихся  факторами, лимитирующими интенсивность выгорания топлива. Различие факторов, определяющих особенности выгорания топлива в периодах процесса сгорания, объясняет различные влияние и роль этих периодов в формировании показателей рабочего цикла дизеля.

Особенности  формирования  показателей  рабочего  цикла тракторного дизеля  при  изменении  интенсивности  выгорания топлива выявляются синтезом рабочего цикла, предложенным И.И. Вибе и развитым М.Ф. Фарафонтовым, дополненным  рядом изменений,  касающихся  определения  характеристик выгорания сложного вида, описываемых уравнением (2.24), и особенностей задания исходных данных, связанных с  определением продолжительности сгорания и учета изменения тепловых потерь. Исходными данными для синтеза рабочего цикла  являются результаты анализа характеристик выгорания,  полученные  при  обработке индикаторных диаграмм давления тракторных дизелей  4ЧН 14,5/20,5 и 8ЧН 15/16.

Оценка влияния интенсивности  выгорания  топлива  в начальном периоде процесса  сгорания  на  показатели  рабочего цикла дизеля интересна в условиях неизменных  значений коэффициентов избытка воздуха, эффективности  сгорания  и  общей продолжительности процесса сгорания. Расчетная  схема  этого этапа исследования представлена на рис. 3.8, а. Соответствующий вид дифференциальной характеристики выгорания обеспечивался изменением кинетических  констант  начального  периода процесса сгорания. Анализ расчетной схемы указывает на изменение интенсивности выгорания топлива в начальном  периоде в условиях обеспечения неизменности средней  скорости сгорания в этом периоде w(н ср, характеризуемой отношением  доли топлива xн к продолжительности начального периода  (н. В этом случае изменение интенсивности выгорания топлива оценивалось изменением максимальной относительной скорости выгорания w(н max. Кроме того,  изменение  интенсивности  выгорания  в начальном периоде процесса сгорания осуществлялось  в условиях неизменной интенсивности выгорания в основном  периоде, оцениваемой w(o max.    

Изменение характеристик выгорания вызывает отклонения в развитии давления  в  цилиндре  дизеля.  Очевидно,  что  эти отклонения в первую очередь наблюдаются на  участках индикаторной диаграммы, формируемых  начальным  периодом  процесса сгорания. Анализируя характер  указанных  отклонений,  можно отметить увеличение скорости  нарастания  давления  и максимального давления цикла  с  повышением  максимальной относительной скорости выгорания.    

Изменение интегральной характеристики выгорания удобно анализировать, представляя ее в логарифмических координатах, т.е. по логарифмической анаморфозе, рис. 3.8, б.  Периоды процесса сгорания выделяются на логарифмической анаморфозе прямыми линиями с различным углом наклона к оси  абсцисс.  Весь процесс сгорания представлен ломаной  линией,  состоящей  из двух прямых участков соответственно  анализируемым периодам. Изменяя угол наклона, характеризующий в  логарифмических координатах начальный период, можно в исследуемых  целях добиваться различной интенсивности выгорания топлива. Угол наклона прямого участка  ломаной  линии логарифмической анаморфозы определяет величину назначаемого показателя характера сгорания соответствующего периода процесса сгорания. 

Причем, чем больше указанный угол, тем меньше значение показателя характера сгорания; совпадение  углов наклона прямых  участков  начального  и  основного  периодов  свидетельствует о равенстве их показателей характера сгорания, т.е. о едином характере выгорания топлива в течение всего процесса сгорания. В этом случае  ломаная  логарифмическая анаморфоза обращается в прямую линию. Возможность изменения максимальной относительной скорости выгорания за счет воздействия на характер сгорания топлива иллюстрируют уравнения (2.28) и (2.32).     

Влияние интенсивности  выгорания  в  начальном  периоде процесса  сгорания  на  показатели  рабочего  цикла дизеля представлено на рис. 3.9. Анализ результатов исследования показывает  следующее.  Изменение  максимальной относительной скорости выгорания w(нmax в указанных условиях практически не влияет на показатели эффективности рабочего цикла, характеризуемой в данном случае средним  индикаторным  давлением Pi, и его экономичности, определяемой  удельным индикаторным расходом топлива gi. Это объясняется  соответствующими условиями синтеза рабочего цикла: (z = const; ( = const  и  ( = const. 

Ранее было показано, что изменение  интенсивности выгорания при сохранении неизменными средней скорости сгорания в начальном и интенсивности выгорания в основном периодах не влияет на общую продолжительность процесса  сгорания  (z. 
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В этой связи согласно выражению (3.21) тепловые потери за процесс сгорания будут определяться в зависимости  от  значения частоты вращения коленчатого вала и коэффициента избытка воздуха, т.е. оставаться неизменными  в  заданных  условиях. Индикаторный КПД рабочего цикла (i, определяемый коэффициентами избытка воздуха и эффективности сгорания  топлива, продолжительностью процесса сгорания (z, также остается неизменным в этих условиях.    

Существенное влияние изменение  интенсивности выгорания топлива в начальном периоде оказывает на  динамические показатели рабочего цикла, такие как максимальные давление Pmax и быстрота нарастания давления Wp max, ускорение переходного процесса от сжатия к сгоранию Jp. Так, при уменьшении w(н max в 3 раза максимальное давление снижается на 8%, максимальная быстрота нарастания давления – на 50%, а  ускорение переходного процесса – почти в 5 раз.  Уменьшение максимальной относительной скорости сгорания в начальном периоде несколько снижает  максимальную температуру рабочего цикла Tmax. Характерно, что снижение интенсивности выгорания в начальном периоде сопровождается некоторым увеличением оптимального, с точки зрения топливной экономичности, угла опережения воспламенения топлива (.     
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Влияние интенсивности выгорания топлива в  основном периоде процесса сгорания на показатели  рабочего  цикла интересно в двух аспектах: без учета реального  изменения тепловых потерь (рис. 3.11) и с учетом тепловых потерь за процессы сгорания и расширения в зависимости от изменения  общей продолжительности процесса сгорания (рис. 3.13). Расчетные схемы этого этапа исследования представлены соответственно на рис. 3.10, а и рис. 3.12, а. Соответствующий вид дифференциальной характеристики выгорания обеспечивался изменением кинетических констант основного  периода  процесса  сгорания. Анализ процесса сгорания обращает внимание на изменение интенсивности выгорания в основном периоде при ограничении таковой в начальном периоде. Изменение w(omax, достигаемое путем соответствующего изменения показателя характера  сгорания  в основном периоде mo, согласно выражению (3.19) сопровождается корректировкой общей продолжительности процесса сгорания (z. С увеличением максимальной относительной скорости сгорания в основном периоде общая продолжительность  процесса  сгорания уменьшается.  Изменение  характеристик  выгорания  вызывает отклонения в характере развития давления газа в цилиндре дизеля, которые можно в основном отметить на  участках индикаторной диаграммы после момента достижения максимального давления. Логарифмические анаморфозы иллюстрируют изменения интегральной характеристики выгорания  топлива (рис. 3.10, б и рис. 3.12, б).  Увеличение интенсивности выгорания топлива  в  основном периоде процесса  сгорания  при  ограничении  таковой  в начальном периоде в условиях неизменных  коэффициента  избытка воздуха и уровня тепловых потерь за процессы сгорания и расширения  сопровождается  повышением  эффективности  рабочего цикла, характеризуемой средним индикаторным давлением. Улучшаются и показатели топливной  экономичности, в частности наблюдается снижение удельного индикаторного  расхода топлива. При этом можно отметить интересную особенность, заключающуюся в интенсивном снижении gi при  увеличении  w(omax  до значений 0,035…0,040 град –1. Минимальное значение удельного индикаторного расхода топлива имеет  место  при  w(omax = 0,050…0,055 град –1. Изменение gi вызвано сокращением общей продолжительности процесса сгорания (z, наиболее интенсивным при увеличении w(omax до 0,035…0,040 град –1 (рис. 3.11).

Повышение интенсивности выгорания топлива в основном периоде сопровождается уменьшением оптимального  угла опережения воспламенения (опт. При  отсутствии учета реального изменения тепловых потерь при сокращении продолжительности процесса сгорания повышение  интенсивности выгорания топлива в основном периоде, с ограничением ее в начальном, не влияет на уровень динамических показателей рабочего цикла: Pmax, Wp max и Jp.     

 Реальный характер изменения показателей  рабочего цикла при изменении интенсивности выгорания топлива в основном периоде сложнее.

Рассматривая характеристики выгорания топлива с различной общей продолжительностью процесса  сгорания, необходимо учесть изменение уровня тепловых потерь, связь которого с (z иллюстрирует зависимость (3.21). Действительно, уменьшение (z при неизменном значении  коэффициента  избытка воздуха приведет к изменению тепловых потерь за процесс сгорания топлива, в частности к увеличению коэффициента эффективности сгорания (. Кроме того, сокращение продолжительности процесса сгорания и перемещение момента окончания процесса к ВМТ увеличивают продолжительность  процесса расширения, а следовательно, и уровня тепловых потерь в нем, характеризуемых показателем политропического расширения n2. Зависимость показателя n2 от продолжительности процесса сгорания (z установлена по результатам экспериментального исследования дизеля с камерой сгорания ЦНИДИ. Учитывая  изменение  уровня тепловых потерь за процессы сгорания и расширения при анализе влияния интенсивности выгорания топлива в основном периоде процесса сгорания на показатели рабочего цикла (рис. 3.13) можно отметить, что улучшение  эффективных и экономических показателей сопровождается незначительным ухудшением динамических показателей цикла. Последнее сдерживается ограничением интенсивности выгорания топлива в начальном  периоде процесса сгорания. Повышение максимальной относительной скорости сгорания в основном периоде в 2 раза  сопровождается увеличением Pmax на 4%, Wp max – на 15% и Jp – на 18% при снижении удельного индикаторного расхода топлива gi на 10%  и повышении среднего индикаторного давления Pi на 10%.
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Такое несущественное увеличение механической нагруженности целиком и полностью оправдывается ощутимым повышением мощности  и топливной экономичности дизеля.    

Однако повышение интенсивности выгорания топлива  в основном периоде процесса сгорания  приводит  к  существенному увеличению максимальной  температуры Tmax  рабочего цикла. Увеличение w(omax в 2 раза сопровождается повышением Tmax по уточненному анализу на 15%. Это  обстоятельство  несомненно приведет к увеличению тепловой нагруженности элементов внутрицилиндрового пространства, особенно поршня.     

Заключительным этапом исследования является оценка влияния перераспределения интенсивности выгорания топлива между периодами при неизменных коэффициентах избытка воздуха и эффективности сгорания, продолжительности начального периода и общей продолжительности процесса сгорания. Перераспределение интенсивности выгорания между периодами осуществлялось изменением долей топлива, выгорающих в этих  периодах. Расчетная схема этого этапа исследования представлена на рис. 3.14. Одновременное изменение кинетических констант  процесса сгорания в каждом из периодов  обеспечивает  соответствующий  вид дифференциальных характеристик выгорания топлива. Анализ показывает, что изменение интенсивности выгорания  в периодах, соответствующее перераспределению долей выгоревшего топлива, вызывает отклонения в развитии давления газа в  цилиндре дизеля. Увеличение доли топлива, выгоревшей в начальном периоде, сопровождается повышением интенсивности выгорания в этом периоде и, как следствие, максимальных давления  и  скорости его нарастания. 
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Перераспределение  интенсивности  выгорания топлива между периодами процесса сгорания  удобно  оценивать изменением симплекса скоростей сгорания,  представляющим собой отношение
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Увеличение симплекса скоростей сгорания 
[image: image70.wmf]w

 означает повышение доли топлива, выгоревшей  в  начальном  периоде  xн. Влияние перераспределения  интенсивности  выгорания  топлива между периодами процесса сгорания в условиях изменения xн на показатели рабочего цикла представлено на рис. 3.15.

Увеличение симплекса скоростей сгорания сопровождается повышением показателей эффективности и  экономичности  рабочего  цикла, соответственно среднего индикаторного давления  и индикаторного КПД, косвенно характеризующейся снижением удельного индикаторного расхода топлива gi. Наиболее интенсивное изменение указанных показателей наблюдается в  диапазоне изменения 
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 до 2,5…3,0. Однако улучшение показателей эффективности и экономичности рабочего цикла в  этом  случае  сопровождается чрезмерным ухудшением динамических показателей, определяющих уровень механической нагруженности деталей дизеля. Изменение cимплекса скоростей сгорания в 3 раза, эквивалентное повышению доли топлива xн на 0,22, приводит к увеличению Pi на 5%, снижению gi на 4,8% и  к  повышению  максимального  давления цикла Pmax на 18%, максимальной скорости нарастания давления Wp max – в 1,53 раза и ускорения переходного процесса Jp  – в 2,2 раза. 

Очевидно, что в данном случае необходимо компромиссное решение, поскольку повышение эффективности и экономичности рабочего цикла может привести к существенному снижению надежности дизеля в связи с  увеличением  механической нагруженности. Характерно, что увеличение симплекса скоростей сгорания в рассматриваемом случае приводит  к  увеличению оптимального с точки  зрения  топливной  экономичности  угла опережения воспламенения топлива  и,  как  следствие, максимальной температуры  цикла  Tmax,  косвенно  характеризующей уровень тепловой  нагруженности  деталей  внутрицилиндрового пространства дизеля.  

3.4. Совершенствование процесса сгорания в рабочем цикле дизелей
Анализ влияния интенсивности выгорания топлива в периодах процесса сгорания на показатели  рабочего  цикла  дизеля указывают на наличие отличительных особенностей, характерных для каждого периода. Начальный период процесса  сгорания характерен тем, что изменение интенсивности  выгорания в нем определяет изменение динамических показателей  рабочего цикла, таких как Pmax, Wp max и Jp. Причем, указанное изменение динамических показателей не влияет на экономические и эффективные показатели рабочего цикла. Отсюда становится ясным роль начального периода, как периода процесса сгорания, формирующего уровень динамических показателей  рабочего  цикла, определяющих механическую нагруженность деталей дизеля.     

Изменение интенсивности выгорания  топлива  в  основном периоде процесса сгорания  является  эффективным  средством воздействия на его общую продолжительность и уровень тепловых потерь, а, следовательно, на экономические  и мощностные показатели рабочего цикла. В условиях  ограничения интенсивности выгорания в начальном периоде это  изменение несущественно сказывается на уровне динамических показателей рабочего цикла. Ограничительным параметром в этом  случае является максимальная температура цикла Tmax. В этой  связи  роль основного периода усматривается в формировании экономических и эффективных показателей рабочего цикла, улучшение которых однако ограничивается в известной степени тепловой нагруженностью деталей дизеля в условиях неизменного значения коэффициента избытка воздуха.     

Значение периодов  процесса  сгорания  проанализировано здесь в "чистом" виде, т.е. изменение  интенсивности выгорания в одном из периодов оценивалось при  ограничении таковой в другом периоде. В реальных  условиях  однако  ограничение, равно как и изменение интенсивности выгорания,  требует реализации определенных методов управления  процессом сгорания. Другими словами, в процессе совершенствования и создания дизеля конструктор при оценке эффективности конкретных мероприятий ориентируется на перераспределение интенсивности выгорания топлива между периодами. Определение закономерностей этого перераспределения на основании расчетного исследования рабочего цикла дизеля в условиях неизменной общей продолжительности процесса сгорания указывает на наличие противоречий между изменениями экономических и динамических показателей, решение которых возможно на компромиссной основе.    

Значение симплекса скоростей сгорания  
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  характеризует вид дифференциальной характеристики выгорания, в частности определяет период процесса сгорания, в  котором  достигается максимальная скорость выгорания топлива. При значении 
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 < 1 максимальная скорость выгорания достигается в основном периоде процесса сгорания, а при 
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 > 1 –  в  начальном  периоде. 

На рис. 3.16 представлены обобщающие результаты оценки  влияния симплекса 
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 на показатели рабочего цикла. Изменение симплекса скоростей сгорания топлива достигалось за счет  изменения интенсивности выгорания топлива либо в начальном, либо в основном периодах процесса сгорания. При уменьшении  симплекса  
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  за счет снижения интенсивности выгорания  в  начальном  периоде удается при неизменных показателях эффективности и экономичности улучшить динамические показатели, т.е.  снизить  Pmax, Wp max и Jp. При уменьшении симплекса 
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  за  счет  увеличения интенсивности выгорания топлива в основном  периоде возможно достичь улучшения показателей экономичности  и эффективности при несущественном повышении Pmax,  Wp max  и  Jp.  При перераспределении интенсивности выгорания топлива между периодами в условиях неизменной общей продолжительности процесса сгорания компромиссное решение достигается при определенном значении 
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,  отклонение  от  которого  сопровождается  либо ухудшением экономичности, либо ужесточением  динамики развития давления в цилиндре.     
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4.21. Влияние температуры кромки камеры сгорания в поршне 
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4.20. Влияние частоты вращения коленчатого вала на 
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Результаты анализа указывают на целесообразность уменьшения симплекса скоростей сгорания в случаях дифференцированного воздействия на интенсивность выгорания  в периодах. Анализируя дифференциальную характеристику  выгорания в условиях непрерывного уменьшения симплекса  скоростей сгорания, можно заметить, что снижение w означает вырождение максимума скорости выгорания в начальном периоде  независимо от способа, каким оно достигается. Другими словами, дифференциальная характеристика начинает приобретать вид и  в пределе становится дифференциальной характеристикой выгорания  с одним максимумом скорости. При 
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 < 1  этот  максимум  скорости сгорания располагается в основном периоде.     
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4.19. Влияние условий смесеобразования на эффективные (а), 
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Наличие двух максимумов на дифференциальной зависимости dx/d( =( (() свидетельствует о разном характере выгорания топлива в периодах процесса. Развитие этой дифференциальной зависимости при снижении симплекса 
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 отмечает  стремление  к единому характеру выгорания топлива в течение всего процесса сгорания, что способствует целенаправленному совершенствованию показателей рабочего цикла. Действительно, уменьшение 
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 сопровождается в пределе улучшением либо экономичности рабочего цикла, либо его динамических показателей.

Динамика изменения дифференциальной характеристики выгорания и соответствующее изменение логарифмической анаморфозы интегральной  характеристики выгорания при уменьшении симплекса  
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 проиллюстрированы на рис. 3.17. В случае (а) уменьшение симплекса скоростей сгорания достигается за счет снижения максимальной относительной скорости выгорания в начальном периоде и ограничивается таковой в основном периоде. Логарифмическая анаморфоза представлена в виде ломаной линии  (варианты 1,2,3). По мере трансформации  участка  логарифмической анаморфозы, соответствующего начальному периоду, от варианта 1 к варианту 4 происходит обращение ломаной  логарифмической анаморфозы в прямую, соответствующее снижению максимальной относительной скорости выгорания в начальном периоде и начальной скорости выгорания.

Максимум скорости выгорания  в начальном периоде вырождается и дифференциальная характеристика выгорания с двумя максимумами скорости обращается  в дифференциальную характеристику выгорания с одним  максимумом скорости (кривая 4).     

В случае (в) изменение симплекса скоростей сгорания достигается перераспределением  интенсивности  выгорания  между периодами посредством изменения доли топлива,  выгорающей  в начальном периоде, xн при неизменной общей продолжительности процесса сгорания. Как уже отмечалось выше,  в  этом  случае показатели рабочего  цикла  определяются  на  основе компромиссного решения – соответствия доли топлива,  выгоревшей  в исследуемом периоде процесса, продолжительности этого периода. Это соответствие обеспечивается единым  характером выгорания топлива в периодах процесса сгорания,  определяемым, в частности, дифференциальной характеристикой с одним максимумом скорости. Логарифмическая анаморфоза интегральной характеристики выгорания соответствует прямой (вариант 4). При отклонении логарифмической анаморфозы от  варианта 4  можно выделить области А и В. В области А логарифмические анаморфозы интегральных характеристик формируют рабочий цикл дизеля с повышенными значениями удельного индикаторного расхода топлива и минимальными значениями показателей  динамики, таких как Pmax, Wp max и Jp. В области В – некоторое улучшение экономичности  рабочего  цикла  сопровождается  существенным ухудшением динамических показателей.     

Анализ влияния характеристик выгорания топлива на показатели рабочего цикла дизеля позволил  установить,  что наилучшие или компромиссные результаты достигаются  при обеспечении единого характера (монотонного)  выгорания  топлива  в течение всего процесса сгорания, т.е. при  линейной логарифмической анаморфозе интегральной характеристики.  Оценка характера выгорания топлива в периодах процесса  сгорания осуществляется показателями характера сгорания в  начальном mн и основном mo периодах.     

Выбор принципа  управления  процессом  сгорания  должен производиться на основе анализа характера  выгорания топлива в периодах с помощью сравнительной оценки показателей характера сгорания mн и mo. Различие в значениях этих показателей определяет степень линейности логарифмической анаморфозы интегральной характеристики. Обозначим степень  линейности логарифмической анаморфозы интегральной характеристики выгорания – ((. Значение степени линейности ((  определяется (рис. 2.2,б)

(( = (н – (о
Учитывая, что mн = ctg(н – 1 и mo = ctg(o – 1  выразим степень линейности (( через показатели характера сгорания mн и mo

(( = arc ctg(mн+1) – arc ctg(mo+1).

После преобразования получим
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Степень линейности логарифмической  анаморфозы интегральной  характеристики  выгорания топлива  может быть использована для оценки управляемости процесса сгорания, полагая, чем больше ((, тем менее управляем процесс. Достижение единого характера (монотонного) выгорания топлива может производиться изменением  интенсивности выгорания в начальном или в основном периодах  при  прочих  равных условиях. Если логарифмической  анаморфозе  интегральной характеристики выгорания топлива соответствует условие, выражаемое неравенством mн < mo, то достижение ее линейности, т.е. условия mн = mo, возможно двумя вариантами:  либо увеличением mн до уровня mo , либо уменьшением mo до  уровня  mн. Для оценки этих вариантов проанализируем  выражение (3.19). Увеличение mн, а, следовательно, и уменьшение начальной скорости сгорания x1 = w(1 в условиях неизменных значений продолжительности начального периода  (н  и  показателя  характера сгорания в основном периоде mo, не влияет на  общую продолжительность процесса сгорания. Уменьшение mo в  условиях неизменной интенсивности выгорания и продолжительности начального периода приведет  к  увеличению общей  продолжительности процесса сгорания. Очевидно, что  первый  вариант предпочтительнее, т.к. увеличение mн позволяет не только сохранить экономические и мощностные показатели рабочего цикла, но и уменьшить механическую нагруженность дизеля.     

Если логарифмической  анаморфозе  интегральной характеристики выгорания топлива соответствует  условие, выражаемое неравенством mн > mo, то достижение ее  линейности  возможно также двумя  вариантами.  Однако  предварительно  необходимо оценить общую продолжительность  процесса  сгорания  топлива (z. Если значение (z превышает оптимальное, то целесообразно достижение условия mн = mo добиваться за счет увеличения показателя характера сгорания в основном периоде mo. При этом повышается интенсивность выгорания топлива в основном периоде и сокращается егo продолжительность. Это приводит  к сокращению общей продолжительности процесса сгорания  топлива с одновременным улучшением экономичности рабочего цикла  и при несущественном изменении динамических показателей.     

Если значение общей продолжительности процесса сгорания соот-ветствует рекомендациям, обуславливающим высокие экономические показатели, то улучшение динамических показателей может быть достигнуто по уже рассмотренной выше схеме изменения показателя характера сгорания в начальном периоде процесса.     

На основании вышеизложенного формулируются основные принципы управления процессом сгорания топлива в дизелях:  

– дифференцированное изменение интенсивности выгорания топлива в начальном и основном периодах процесса сгорания оказывает управляющее воздействие на динамику развития давления и температуры рабочего тела в цилиндре, мощность и топливную экономичности дизеля; 

– изменение интенсивности выгорания топлива в начальном периоде процесса сгорания с ограничением ее в основном периоде оказывает управляющее воздействие на динамику развития давления и температуры рабочего тела в цилиндре с сохранением мощности и топливной экономичности дизеля;     

– изменение интенсивности выгорания топлива  в основном периоде процесса сгорания с ограничением ее в начальном периоде оказывает управляющее воздействие на мощность и топливную экономичность дизеля с преимущественным изменением динамики развития температуры рабочего тела в цилиндре;     

– перераспределение интенсивности выгорания топлива между начальным и основным периодами процесса сгорания оказывает управляющее воздействие на степень монотонности процесса сгорания с изменением динамики развития давления и температуры рабочего тела в цилиндре, мощности и топливной экономичности дизеля;     

– совершенствование процесса монотонного сгорания достигается  оптимизацией продолжительности и характера процесса сгорания топлива с обеспечением компромиссных ограничений динамики развития давления и температуры рабочего тела в цилиндре, мощности и топливной экономичности дизеля.

4. МЕТОДЫ УПРАВЛЕНИЯ ПРОЦЕССОМ СГОРАНИЯ ТОПЛИВА
Реализация основных принципов управления процессом сгорания достигается с помощью различных  методов, отличающихся степенью эффективности, сложности и  разработанности. Разнообразие методов управления процессом сгорания обуславливается  наличием  множества  параметров,  как функционального, конструктивного, так и технологического характера, оказывающих влияние на условия, способ образования и состояние топливовоздушной смеси, характер и продолжительность ее воспламенения и выгорания в дизеле. В целях удобства рассмотрения управление процессом сгорания систематизировано, а методы управления классифицированы. В основу  систематизации положены характеристики, отражающие изменение топливовоздушной смеси и ее элементов и влияющие на процесс сгорания. Оценка эффективности методов  управления  основывается  на  результатах экспериментального и теоретического исследования характеристик выгорания с использованием критериев и степени управляемости процесса сгорания. Целесообразность применения того или иного метода управления устанавливается по степени воздействия его на показатели дизеля в целом. Выбор метода управления процессом сгорания строго индивидуален и предполагает комплексный анализ его эффективности.  Сравнительный анализ методов управления процессом сгорания  позволяет дифференцировать их в зависимости от степени управляемости и выбрать некоторые из них, наиболее перспективные в конкретных условиях, для дальнейшего всестороннего исследования.

4.1. Систематизация и оценка эффективности методов 

управления процессом сгорания

Рассматривая процесс сгорания топлива в дизеле как систему управления, следует выделить элементы этой системы, которыми являются характеристики, отражающие изменение рабочего тела. Рабочее тело представляет собой смесь воздуха, топлива и остаточных газов предыдущего цикла. Характеристиками, отражающими изменение рабочего тела, являются состояние элементов смеси, состав, способ и условия образования и состояние смеси, способ и условия воспламенения и выгорания топлива в смеси. Закономерные связи между  этими характеристиками составляют структуру рассматриваемой системы управления.

Среди множества параметров, определяющих  указанные характеристики рабочего тела, можно выделить управляемые параметры – параметры, изменение которых оказывает существенное влияние на процесс сгорания как на систему управления. Изменения этих параметров и характеристик рабочего тела и закономерных связей между последними составляют суть управляющего воздействия. Законченная последовательность управляющих воздействий определенного вида образует метод управления процессом сгорания в дизеле. Разнообразие методов управления процессом сгорания обуславливается множеством управляемых параметров как функционального, конструктивного, так  и технологического характера,  оказывающих  влияние  на  условия, способ образования и состояние  топливовоздушной  смеси, характер и продолжительность воспламенения и выгорания топлива в дизеле. В процессе сгорания участвует топливовоздушная смесь определенного состава, образующаяся  во внутрицилиндровом пространстве вследствие  закономерного поступления воздушного заряда и топлива с определенными параметрами и физико-химическими свойствами. Рассмотрим основные характеристики, отражающие изменение рабочего тела.

Значительное влияние на  показатели  процесса сгорания оказывает состояние основных элементов  топливовоздушной смеси: воздушного заряда и топлива. Состояние воздушного заряда характеризуется такими параметрами, как давление, температура, влажность, интенсивность и направление  движения. Управление процессом сгорания изменением указанных параметров достигается с помощью наддува, промежуточного охлаждения наддувочного воздуха, вариацией степени сжатия, формы впускного канала, элементов впускного  клапана,  формы  элементов камеры сгорания и т.п. Состояние топлива оценивается давлением, температурой, вязкостью, дисперсностью и другими параметрами, изменение которых определяет такие  методы управления процессом сгорания, как термофорсирование, изменение тонкости распыливания и т. п.

Важнейшей характеристикой топливовоздушной смеси является ее состав. Состав смеси, определяющий соотношение между ее элементами, через посредство особенностей воспламенения оказывает влияние на скорость выгорания  и продолжительность процесса сгорания. Изменение состава смеси в процессе сгорания топлива происходит непрерывно. Достижение заданного состава смеси осуществляется изменением цикловой подачи, как топлива, так и воздуха. Состав смеси характеризуется полным воздушно-топливным отношением и воздушно-топливным отношением при сгорании. Методы управления процессом сгорания топлива посредством изменения состава смеси  предполагают изменение состава воздушного заряда, например, обогащение его кислородом.

Особое влияние на процесс  сгорания  топлива  оказывают способ и условия образования топливовоздушной смеси. В дизелях реализуется внутреннее смесеобразование. Способ образования  смеси характеризуется элементами пространства камеры сгорания, где осуществляется процесс смешения: при  объемном  способе  –  в объеме камеры сгорания, при пленочном способе –  в пристеночном слое или непосредственно на стенке камеры и  при смешанном способе – в объеме и на стенке камеры сгорания. Изменение способа смесеобразования радикальным образом трансформирует характеристики выгорания  топлива.  

Способ образования смеси неразрывен с условиями, в которых он  осуществляется. Условия смесеобразования характеризуются тепловым состоянием, распределением воздуха, топлива и геометрией поверхности камеры сгорания, определяются характером  вовлечения воздушного заряда и топлива в процесс смешения и т.п. Способ и условия образования топливовоздушной смеси определяют динамику теплообмена, испарение топлива и последующее  состояние смеси.

Состояние топливовоздушной смеси, являясь следствием интенсивности испарения и распределения топлива в пространстве и на поверхности  камеры сгорания,  характеризуется степенью гомогенизации и глубиной предпламенных процессов в топливе. Состояние смеси формирует особенности воспламенения топлива.

Способ и условия воспламенения в  значительной  степени определяют механизм последующего выгорания топливовоздушной смеси. Существенные признаки и особенности воспламенения предполагают либо тепловой взрыв, либо цепной взрыв, либо цепочечно-тепловое  окисление. Характер воспламенения зависит от предыдущих стадий образования смеси и химизма предпламенных процессов в топливе.

Характер и продолжительность выгорания топлива в дизеле – следствие особенностей образования, подготовки и воспламенения топливовоздушной смеси, однако определенное влияние на них оказывают условия, в которых  происходит  процесс сгорания. Это, прежде всего, процессы теплообмена со стенками, ограничивающими внутрицилиндровое пространство, использование принудительной интенсификации заключительных стадий процесса горения, кинематика кривошипно-шатунного  механизма  и  т.п.  Условия выгорания топливовоздушной смеси  и  особенности  их изменения позволяют выделять свои методы  управления процессом сгорания.

Разнообразие  методов  управления  процессом  сгорания, сложность и многофакторность управляющих воздействий затрудняет их классификацию, делает ее в значительной степени условной. В целях классификации этих методов для последующей оценки их эффективности необходима систематизация управления процессом сгорания. 

В основу  рассматриваемой систематизации положены характеристики, отражающие изменения топливовоздушной смеси. На рис. 4.1 представлена структурная схема системы управления процессом сгорания. Все методы управления процессом сгорания сгруппированы в шесть групп по числу основных элементов системы. 
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4.18. Влияние способа смесеобразования на эффективные (а), 
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4.17. Влияние количества присадки водорода к топливу на 
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В первую группу отнесены методы управления процессом сгорания посредством воздействия на состояние элементов,  образующих  топливовоздушную смесь. Эта группа включает две подгруппы, каждая из  которых объединяет методы управления процессом сгорания  посредством  изменения состояния отдельных элементов смеси.  Остальные  пять  групп объединяют методы управления процессом сгорания посредством воздействия на характеристики смеси. 

Вторая  группа содержит методы управления процессом сгорания  посредством  изменения состава смеси,  характеризуемого  полным  воздушно – топливным отношением. 

Третья группа методов управления процессом сгорания учитывает такой существенный признак как способ  и условия образования топливовоздушной смеси.  

Методы управления сгоранием посредством изменения состояния  смеси составляют четвертую группу. Сюда относят методы, основанные  на совершенствовании температурной и концентрационной структуры смеси. 

Пятая группа объединяет методы  управления  процессом сгорания на основе развития  способов  и  улучшения  условий воспламенения топлива в смеси. В этой группе сосредоточены методы, связанные со спецификой воспламенения легких  и нетрадиционных топлив для дизелей. 

Наконец, последняя, шестая группа включает методы управления процессом  сгорания посредством регулирования условий выгорания топлива.

Классификационные группы методов управления имеют между собой  определенные структурные связи, а рассматриваемая классификация методов управления в целом имеет иерархическую направленность. С увеличением номера группы возрастает сложность и уменьшается степень разработанности методов управления процессом сгорания.

Наименее изученным вопросом при анализе методов управления процессом сгорания топлива является  оценка  их эффективности. При выборе оценки эффективности используется единый подход к методам управления процессом сгорания всех шести групп с позиций анализа результата управления. Методы управления процессом сгорания различаются в зависимости от вида и последовательности управляющих воздействий. Для сравнения различных методов управления используют понятие управляемости процесса сгорания. Каждому виду управляющего воздействия, а, следовательно, и  методу управления процессом сгорания, соответствует определенное  значение  критерия управляемости.

Управление процессом сгорания предполагает определенные цели. В соответствии с целями управления  необходимо различать и критерии управляемости процесса сгорания: глобальный (комплексный, обобщающий) и локальные  (частные). Глобальный критерий управляемости процесса сгорания  носит  смысл  меры соответствия реального закона выгорания топлива оптимальному. С помощью локальных критериев управляемости оценивается соответствие отдельных  параметров процесса сгорания, в частности, продолжительности, характерности, монотонности, адиабатности и своевременности сгорания их оптимальным  значениям.  Необходимо отметить, что полная управляемость  процесса сгорания едва ли достижима из-за наличия локальных критериев, а также ограничений, накладываемых условиями  разработки, производства и эксплуатации дизеля. 

Одним  из  способов  оценки эффективности методов управления является система последовательной субуправляемости. При этой системе  комплексный критерий управляемости процесса сгорания образуется обобщением частных критериев, например,  их  суммированием  с предварительным умножением на приоритетные коэффициенты, установленные по результатам расчетно-экспериментальных исследований, по экспертным оценкам или по данным технического  задания на разработку дизеля. Структурная схема критериев управляемости представлена на рис. 4.3.

В качестве  частных  критериев  управляемости  процесса сгорания используют критерии: продолжительности сгорания k( , адиабатности сгорания (тепловых потерь) k(, своевременности сгорания k(, характерности сгорания km, мoнотонности горения или линейности логарифмической анаморфозы интегральной характеристики выгорания k(m (рис. 4.2). Частные  критерии управляемости в общем случае могут быть выражены зависимостью
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где  i, iопт – соответственно параметр процесса сгорания и его оптимальное значение представлены в виде
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Некоторые особенности представляет собой определение частного критерия монотонности (регулярности)  горения  k(m.  Критерий k(m определяется как функция, характеризующая степень линейности логарифмической анаморфозы, (( и является размерным. Для придания ему безразмерной формы простейшая нормализация  осуществляется  преобразованием (( в k(m следующим образом
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где   e – коэффициент, численно равный единице и имеющий размерность ту же, что и ((.

Тогда критерий монотонности горения определится
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Особенностью остальных критериев  является безразмерная форма представления, т.е. отпадает необходимость в их нормализации.
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4.16. Влияние концентрации кислорода в воздушном заряде на 
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4.15. Влияние противодавления на выпуске на эффективные (а), 
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При формировании  комплексного  критерия  управляемости процесса сгорания необходимо учесть различную важность частных критериев, что осуществимо с помощью  приоритетных коэффициентов w. Поскольку при оценке эффективности метода управления процессом сгорания ищется  единственное  значение комплексного критерия управляемости, то приоритетные коэффициенты для частных критериев могут  быть  заданы  конкретно, либо определены расчетно-экспериментальным  путем.  Учитывая вышеизложенное, комплексный критерий  управляемости процесса сгорания можно представить в виде
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Достижение оптимального значения любого из рассматриваемых параметров процесса сгорания означает равенство частного критерия управляемости нулю.  

Частные  критерии управляемости составляют две группы: в первую группу входят критерии k(, km, k(m непосредственно определяющие  степень соответствия реальной характеристики выгорания оптимальной.
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Во вторую группу входят в определенной мере зависимые  критерии k( и k( , поскольку момент начала сгорания и  адиабатность сгорания в значительной степени зависят от  интенсивности, продолжительности и регулярности (монотонности) горения топлива. 

При определении комплексного критерия  наибольшие трудности имеют место при установлении  приоритетных коэффициентов. Одним из способов их установления является оценка относительного влияния параметров процесса сгорания на показатели рабочего цикла  дизеля.  В  этой  области  имеется значительный расчетный и экспериментальный материал. Однако не следует определение  приоритетных коэффициентов связывать только с топливной экономичностью дизеля.  В  каждом конкретном случае необходимо ориентироваться либо на данные технического задания на разработку дизеля, либо на предполагаемые условия эксплуатации. Например, при наличии ограничений на уровень максимального давления газа в  цилиндре можно оценить влияние на него параметров процесса  сгорания. Определение приоритетного коэффициента в общем  виде производят, используя зависимость
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где     
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 – изменение относительного к–го основного оценочного показателя рабочего цикла;
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 – изменение относительного к–го параметра процесса сгорания.

В качестве основных оценочных показателей рабочего цикла используют удельный индикаторный расход топлива gi, максимальное давление цикла Pmax, cреднее индикаторное давление Pi и максимальную температуру цикла Tmax. Параметры процесса сгорания, участвующие в формировании  комплексного  критерия управляемости, рассмотрены выше.

Используя данные, представленные на рис. 4.4, определены приоритетные коэффициенты при частных критериях управляемости k(, k(, k(, km, и k(m. Приоритетные коэффициенты определены в соответствии с выбранными оценочными показателями рабочего цикла, например: экономичности, эффективности, механической и тепловой нагруженности. Значения приоритетных коэффициентов сведены в табл. 4.1.

Таблица 4.1

Значения приоритетных коэффициентов

для комплексных критериев управляемости

	Оценочные показатели

рабочего цикла дизеля
	Приоритетные коэффициенты

	
	w(
	w(
	w(
	wm
	w(m

	Топливная экономичность
	0,87
	0,07
	0,04
	0,01
	0,01

	      Механическая нагруженность
	0,68
	0,12
	0,14
	0,03
	0,03

	Эффективность
	0,87
	0,07
	0,04
	0,01
	0,01

	Тепловая нагруженность
	0,72
	0,12
	0,12
	0,02
	0,02
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При определении частных критериев управляемости процесса сгорания используют оптимальные  значения  основных параметров процесса сгорания: (zопт, mопт, (опт, (опт.  На основании анализа экспериментальных и теоретических результатов И.И. Вибе установил оптимальные  значения  продолжительности процесса сгорания топлива (zопт = 50+10 град ПКВ, показателя характера сгорания mопт =1,5.

Оптимальное значение угла начала сгорания (опт определяется как зависимая величина от (zопт и mопт и составляет (опт=19 град ПКВ (рис. 4.5 и 4.6). Исходя из физического  смысла коэффициента эффективности сгорания (, его оптимальное значение  может быть достигнуто при отсутствии тепловых потерь как от неполноты сгорания топлива, так и вследствие теплообмена рабочего тела со стенками внутрицилиндрового пространства. В этом случае (опт составляет 1. При определении  критерия монотонности (линейности логарифмической анаморфозы интегральной характеристики) выгорания k(m в качестве оптимального оценочного параметра процесса сгорания принимается значение степени линейности логарифмической анаморфозы, характеризуемой величиной (( = 0.
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Зависимости показателей рабочего цикла  от параметров процесса сгорания могут быть нелинейными.  Нелинейными могут быть и зависимости критериев  управляемости  от  управляющих воздействий. В этой связи при оценке эффективности различных методов управления процессом сгорания наряду с критериальной характеристикой устанавливают их принадлежность к соответствующей степени управляемости.

Различают три степени управляемости процесса сгорания: высшую, среднюю и низшую. Каждая степень управляемости процесса сгорания характеризуется определенным диапазоном изменения как частных, так и комплексных  критериев управляемости. Рассмотрим особенности определения степени управляемости с использованием частных критериев.

Критерий продолжительности сгорания k(. 

Полная управляемость процесса сгорания при оценке по этому критерию достигается при его значении k( = 0. Учитывая наличие экономически оправданного допуска на значение (zопт, равного  для дизелей +10 град, высшая  степень  управляемости  достигается при изменении k( в диапазоне 0…0,2. Анализируя  характер зависимости показателей рабочего цикла от продолжительности процесса сгорания, можно заметить, что условная граница, разделяющая области с существенно  различной интенсивностью их изменения, проходит при значении (z = 80 град ПКВ. Это соответствует изменению критерия k( в  диапазоне 0, 33…0,60 при значениях (zопт, равных соответственно 60 град ПКВ и 50 град ПКВ. Тогда средняя  степень управляемости достигается при изменении k( в диапазоне  0,2…0,6.  Значения критерия продолжительности сгорания k( более  0,6 характеризуют низшую степень управляемости процесса.

Критерий характерности  сгорания km.  

Полная управляемость процесса сгорания при оценке по этому  критерию достигается при его значении km = 0. Изменение  показателя характера сгорания m в диапазоне  1,2…1,5  приводит  к изменению значений максимальной отвлеченной скорости сгорания  womax в третьем знаке после запятой, что позволяет  назначить допуск на оптимальное значение в виде mопт = 1,5 – 0,3.  Учитывая наличие такого допуска, высшая степень  управляемости достигается при изменении km в диапазоне 0…0,2. В то же  время увеличение m до значения 0,6 сопровождается резким изменением динамических показателей рабочего цикла, при пренебрежимо малом изменении удельного индикаторного расхода топлива, что позволяет рассматривать его как пограничное значение. Это соответствует изменению критерия km  в  диапазоне 0,5…0,6 при значениях mопт равных соответственно 1,2 и 1,5. Тогда средняя степень управляемости достигается  при изменении km в диапазоне 0,2…0,6. Значения  критерия характерности сгорания более 0,6 определяют низшую  степень  управляемости процесса.

При сложном виде характеристик  выгорания целесообразно оценивать степень управляемости с использованием показателей характера сгорания в начальном mн  и  основном  mo  периодах процесса сгорания. Частные критерии  управляемости: критерии характерности сгорания в начальном kmн и в основном  kmo периодах определяются, используя выражение (4.5)


[image: image95.wmf]опт

н

опт

mн

m

m

m

k

-

=

,         (4.10)                 
[image: image96.wmf]опт

о

опт

mо

m

m

m

k

-

=

,           (4.11)

Критерий характерности сгорания для процесса в целом km в этом случае определяется по  правилу формирования комплексных критериев, используя зависимость (4.8)
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где  wmн, wmo – приоритетные коэффициенты, численно равные долям топлива, выгоревшим в соответствующем периоде процесса сгорания.

Границы между степенями управляемости процесса по частным критериям kmн и kmo соответствуют  аналогичным  границам для частного критерия  km,  принципы определения  которого рассмотрены выше.

Критерий монотонности горения k(m. 

Полная управляемость процесса сгорания при оценке по этому критерию достигается при его значении k(m = 0. Учитывая допустимое отклонение показателя характера сгорания от его оптимального  значения  в виде mопт = 1,5 – 0,3 и  полагая,  что  это  отклонение  может иметь место между показателями  характера  сгорания  в соответствующих периодах, граница между высшей и  средней степенями управляемости может быть установлена по выражению (4.7). Она наступает при значении критерия k(m = 0,046. Высшая степень управляемости по критерию k(m достигается при его изменении в диапазоне 0…0,046. Граница между средней  и низшей степенями управляемости определяется исходя  из значений m = 0,6, как пограничного значения. Используя выражение (4.7), пограничное значение k(m определится равным 0,178. Тогда средняя степень управляемости достигается при значениях k(m = 0,046…0,178. При значениях критерия k(m более  0,178  степень  управляемости процесса сгорания определяется как низшая.

Критерий своевременности горения k(.  

Полная управляемость процесса сгорания при оценке по этому критерию достигается при его значении k( = 0. Критерий k( является зависимым критерием, в связи с чем необходимо учитывать допустимые изменения величин его определяющих. Выбор (опт, в частности, должен учитывать допуски  на  значения  (zопт и  mопт, рассмотренные выше. В этой связи значения  оптимального угла начала горения составляют (опт = 19 град ПКВ.  Исходя  из этого, высшая степень управляемости достигается  при изменении k( в диапазоне 0…0,18. Учитывая, что влияние угла начала горения на динамические показатели рабочего цикла более ощутимое, чем на экономические показатели, особенно у  дизеля с наддувом, ряд  исследователей  рекомендует при  определении (опт по зависимостям на рис. 4.5 и 4.6, уменьшать его значение на 2,5…3,5 град ПКВ. С учетом этого обстоятельства можно установить диапазон изменения критерия k(, определяющий вторую границу средней степени управляемости, что составляет k(  = 0,19…0,34. Значения критерия своевременности горения более 0,34 характеризуют низшую степень управляемости  процесса сгорания.

Критерий адиабатности сгорания k(. 

Полная управляемость процесса сгорания при оценке по этому  критерию  достигается при его значении k( = 0. Основная доля  тепловых  потерь  за процесс сгорания приходится на потери тепла в стенки внутрицилиндрового пространства. Оставшаяся  часть  характеризует потери тепла вследствие неполноты сгорания топлива. Если в процессе совершенствования  теплообмена  рабочего тела со стенками внутрицилиндрового пространства удается долю потерь тепла в стенки вывести на уровень таковой вследствие неполноты сгорания, то значение критерия k( может  быть  условно принято за границу между высшей и средней степенями управляемости процессом сгорания. Значения k( при этом  изменяются в диапазоне 0,03…0,05. Высшая степень управляемости достигается при изменении k( в диапазоне 0…0,05. Условная граница между средней и низшей степенями управляемости процесса сгорания может быть принята исходя из анализа уровня тепловых потерь в дизелях с непосредственным и опосредствованным впрыскиваниями топлива, которой соответствует значение k( = 0,2. Cредняя  степень управляемости процесса достигается при изменении k( в диапазоне 0,05…0,02.  Значения критерия адиабатности сгорания более 0,2 характеризуют низшую степень управляемости процесса сгорания.

Степени управляемости процесса сгорания топлива при оценке их с использованием частных критериев представлены на рис. 4.7,а. 

Особенности определения степени управляемости процесса сгорания  по  комплексным  критериям заключаются в использовании приоритетных коэффициентов (табл. 4.1) и граничных значений  частных критериев, установленных выше. В зависимости от способа определения приоритетных коэффициентов комплексные  критерии  получили  название: экономичностный Kэ, механо-нагрузочный Kр, мощностной  Км  и тепло-нагрузочный Кт. Используя выражение  (4.8),  определим границы степеней управляемости  процесса  сгорания  по  этим критериям (рис. 4.7,б).
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Высшая степень управляемости процесса сгорания при оценке ее с использованием комплексных критериев Кэ и Км характеризуется диапазоном их изменения 0…0,0685, средняя степень управляемости – 0, 0685…0,239 и низшая степень – более 0,239. Высшая степень управляемости процесса сгорания при оценке ее с использованием комплексных критериев Кр и Кт характеризуется диапазоном их изменения соответственно: 0…0,09 и 0…0,07, средняя степень – 0,09…0,28 и 0,07…0,27 и низшая степень управляемости – более 0,28 и 0,27.

В связи с вышеизложенным при анализе эффективности методов управления процессом сгорания топлива критерий управляемости представляет собой количественную, а степень управляемости – качественную оценки управления.

4.2. Управляемость процесса сгорания при изменении 

состояния элементов топливовоздушной смеси

Основными элементами топливовоздушной смеси являются воздушный заряд и топливо. Состояние воздушного заряда характеризуется рядом параметров: на впуске – давлением, температурой, влажностью, в цилиндре – дополнительно интенсивностью и направлением движения. Возможности  изменения  этих параметров ограничены и определяются конструктивными особенностями дизеля.

В дизелях без наддува такие параметры воздушного заряда как давление, температура и влажность определяются условиями окружающей среды и возможности их воздействия на интенсивность выгорания топлива существенно ограничены. В тракторных дизелях с газотурбинным наддувом давление и температура воздушного заряда изменяются в достаточно широком диапазоне.

Влияние давления и температуры воздушного заряда на интенсивность выгорания топлива можно рассматривать раздельно в условиях одинакового изменения его плотности. Влияние давления  и  температуры  воздушного заряда на показатели рабочего цикла широко известно,  однако  возможности  управления интенсивностью выгорания топлива в отдельных периодах  процесса сгорания изменением указанных параметров требует дополнительного анализа. 

В этих целях интересна раздельная оценка влияния давления и температуры воздушного заряда на характеристики выгорания. На дизеле, оборудованном системами наддува и промежуточного охлаждения наддувочного воздуха, при неизменной частоте вращения коленчатого вала заданное повышение плотности воздушного заряда достигается либо повышением давления наддувочного воздуха Pк при ограничении его температуры tк, либо снижением температуры наддувочного воздуха при сохранении неизменным его давления. Влияние параметров воздушного заряда на показатели рабочего цикла и параметры процесса сгорания определяется при неизменном значении расхода топлива Gт.

Увеличение давления наддува (рис. 4.8,а, б) приводит к повышению коэффициента  избытка воздуха и сокращению продолжительности процесса сгорания. Уменьшаются  относительные  тепловые потери за процесс сгорания, характеризуемые  коэффициентом эффективности (. 
Повышение давления наддува несущественно сказывается на изменении угла начала сгорания ( в условиях ограничения температуры наддувочного воздуха. С увеличением Pк продолжительность (н и доля топлива xн,  выгоревшая  в начальном периоде, практически не  изменяются. 
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Интенсивность выгорания топлива в начальном периоде w(нmax  изменяется несущественно, что хорошо согласуется с характером зависимости максимальной быстроты нарастания давления Wpmax от давления наддува. Повышение коэффициента избытка воздуха, достигаемое при увеличении Pк, приводит к росту эффективной мощности и снижению удельного эффективного расхода топлива с одновременным уменьшением температуры отработавших газов. 

Увеличение давления наддува сопровождается повышением максимального давления цикла и снижением максимальной температуры цикла. Уменьшение удельных эффективного и индикаторного расходов топлива можно объяснить сокращением общей продолжительности процесса сгорания и уменьшением относительных тепловых потерь. Сокращение продолжительности  сгорания при повышении давления  наддува  достигается за  счет сокращения продолжительности основного периода. Последнее является следствием повышения интенсивности выгорания топлива в нем w(omax. Повышение интенсивности выгорания топлива в основном периоде сопровождается  увеличением  показателя характера сгорания mo, в начальном периоде показатель характера сгорания mн изменяется незначительно. Средняя скорость сгорания w(нср в начальном  периоде  с  повышением давления наддува не изменилась, а в основном периоде  процесса средняя скорость  сгорания w(oср заметно увеличилась. Знание параметров процесса сгорания при  повышении  давления наддува дает возможность установить значения частных критериев управляемости процесса сгорания (рис. 4.8,в). 

С увеличением давления наддува частные критерии  управляемости, за исключением критериев своевременности k(, монотонности k(m и характерности kmн горения, уменьшаются. Наибольшему изменению подверглись критерии продолжительности k( и адиабатности k( сгорания. Давление наддува осуществляет  управляющее воздействие на характер и интенсивность выгорания топлива в основном периоде и, как следствие, на  общую продолжительность и тепловые потери процесса сгорания. Изменение  частных критериев управляемости k( и k( предопределило характер изменения комплексных критериев Kэ,м, Kp и Kт. Увеличение давления наддува повышает  управляемость  процесса  сгорания,  однако степень управляемости в исследуемом диапазоне  изменения  Pк не изменилась. Характер изменения давления, температуры, быстроты нарастания давления газа в цилиндре, доли и скорости выгорания топлива при изменении давления наддува проиллюстрировано на рис. 4.8,г.

Снижение температуры наддувочного воздуха (рис. 4.9,а) приводит к повышению  плотности  воздушного  заряда  и росту коэффициента избытка воздуха. Снижение tк повышает эффективную мощность, топливную экономичность уменьшает  температуру  отработавших газов. Улучшение эффективных показателей при неизменном давлении  наддува сопровождается ростом максимальных давления цикла и быстроты нарастания давления. Максимальная температура цикла, в связи с  повышением ( при охлаждении наддувочного воздуха, снижается. Повышение топливной экономичности достигается за счет  сокращения  продолжительности  сгорания и уменьшения уровня тепловых потерь (рис. 4.9,б). Увеличение доли выгоревшего топлива xн с уменьшением tк вызвано повышением максимальной относительной и средней скоростей сгорания w(нmax и w(нср. 
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[image: image205.emf]Рис.   3.2. Дифференциальные и интегральные характеристики  выгорания топлива и логарифмические анаморфозы интегральных  характеристик при изменении параметров процесса сгорания  


Повышение w(нmax хорошо согласуется с увеличением максимальной быстроты нарастания давления, а увеличение xн объясняет повышение максимального давления цикла. Перераспределение долей выгоревшего топлива между  периодами и некоторое увеличение интенсивности выгорания в основном периоде обеспечивает сокращение  общей  продолжительности процесса. С охлаждением наддувочного воздуха  показатель характера сгорания в начальном периоде mн уменьшается, а в основном периоде mo несколько увеличивается. Уменьшение mн  свидетельствует о росте начальной скорости сгорания w(1 и периода задержки воспламенения. С уменьшением температуры наддувочного воздуха уменьшается угол начала сгорания (.

Анализируя управляемость процесса сгорания (рис. 4.9, в), можно  отметить  наибольшее  изменение  критериев  продолжительности k( и адиабатности k( сгорания. Остальные частные критерии изменяются несущественно, за  исключением критерия характерности сгорания kmн, свидетельствующего об ухудшении управляемости начального периода процесса.  Комплексные критерии управляемости с уменьшением tк снижаются,  указывая на повышение управляемости процесса сгорания топлива  в  целом.  Однако и в этом случае степень управляемости процесса сгорания не изменяется.

Давление и температура наддувочного воздуха  при одинаковом изменении его плотности оказывают основное управляющее воздействие на продолжительность и тепловые потери процесса сгорания, обеспечивая улучшение показателей  эффективности  и экономичности рабочего цикла. Влияние этих параметров на характер выгорания топлива несущественно,  что свидетельствует о недостаточном в этом случае управлении динамикой развития давления газа в цилиндре.

Регулирование состояния воздушного заряда непосредственно в цилиндре дизеля достигается изменением  степени сжатия (. Увеличение степени сжатия повышает давление  и температуру воздушного заряда в цилиндре к моменту подачи топлива, что оказывает влияние на процесс  подготовки  топлива  к самовоспламенению и длительность периода  задержки воспламенения. Последнее отражается на характере и интенсивности выгорания топлива в процессе сгорания. Оценка воздействия степени сжатия на показатели процесса сгорания и рабочего цикла производилась экспериментально на одноцилиндровом  дизеле с индицированием давления в цилиндре при определении нагрузочных характеристик. Степень сжатия при этом изменялась в диапазоне 13,5...17,5. После определения оптимального момента начала подачи топлива устанавливалась экспериментальная зависимость показателей дизеля от степени сжатия. Влияние степени сжатия оценивалось при неизменной частоте вращения коленчатого вала (рис. 4.10).

Увеличение степени сжатия в указанном диапазоне практически не влияет на эффективные  показатели  одноцилиндрового дизеля. С повышением ( наблюдается  увеличение  максимальных давления и температуры цикла. Максимальная быстрота нарастания давления с увеличением степени сжатия несколько уменьшает механический КПД (м. Удельный индикаторный расход топлива с повышением степени сжатия снижается вследствие некоторого сокращения продолжительности процесса сгорания. 
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Интенсивность выгорания топлива в начальном периоде с  увеличением ( существенно уменьшается, хорошо согласуясь с характером изменения максимальной быстроты нарастания давления. Доля топлива, выгоревшая в начальном периоде, xн практически не меняется при изменении степени сжатия. Заметно  увеличился показатель характера сгорания в начальном периоде. С ростом ( несущественное изменение  показателя  характера  сгорания  и увеличение интенсивности выгорания топлива в основном периоде приводят к сокращению его продолжительности и общей продолжительности процесса сгорания. Увеличение степени сжатия  сопровождается сокращением  периода задержки воспламенения топлива вследствие  улучшения теплового состояния воздушного заряда и приводит к увеличению угла начала сгорания. 

Увеличение степени сжатия  повышает управляемость процесса сгорания. Об этом  свидетельствует  изменение частных критериев управляемости k( и k(m. Критерии адиабатности k( и характерности kmo сгорания с  увеличением степени сжатия практически не изменились. С увеличением ( повышается управляемость процесса сгорания в начальном  периоде. Характер выгорания топлива в начальном периоде с ростом ( приближается к таковому в основном периоде. Изменение критерия монотонности горения k(m с увеличением  степени  сжатия свидетельствует о стремлении логарифмической анаморфозы интегральной характеристики выгорания топлива к линейному виду.

Изменение комплексных критериев  управляемости процесса сгорания Kэ,м, Kp и Kт свидетельствует, однако, что увеличение степени сжатия в исследуемых пределах не изменяет степени управляемости. Изменение ( основное влияние  оказывает на продолжительность процесса сгорания (его  основного периода) и характер выгорания топлива в начальном периоде.

Изменение давления и температуры воздушного  заряда как на впуске, так и в процессе сжатия в цилиндре в исследуемых пределах, повышая управляемость процесса сгорания,  не изменяет однако ее степени для исследуемых дизелей.

Состояние воздушного заряда характеризуется интенсивностью и направлением его движения. Создание вихревого движения воздушного заряда является важным  условием качественного смесеобразования в дизелях с объемно-пленочным способом смесеобразования, реализуемым в полуразделенных камерах сгорания.

Некоторые камеры сгорания, например Заурер, ЦНИДИ, имеют зауженную горловину, кромки которой используются для создания радиального вихря. В этих камерах сгорания интенсивность воздушного вихря зависит от диаметра горловины, радиуса ее кромки и угла наклона образующей кромки  к  днищу поршня. Вихревое движение  воздуха  создается  при  движении поршня преимущественно в процессе сжатия. Интенсивность его зависит и от частоты вращения коленчатого вала. Радиальное движение воздушного заряда сочетается с осевым  и образует, так называемый, тороидальный вихрь.
Тангенциальное движение воздушного заряда имеет место в цилиндрических полуразделенных камерах сгорания. Оно создается в процессе впуска  либо за счет  специального  впускного канала, либо за счет дефлектора на седле  впускного  клапана или ширмы на его тарелке, и также сочетается с осевым движением. Интенсивность воздушного вихря в цилиндрической камере сгорания зависит от ее диаметра. Требуемая интенсивность вихревого движения воздушного заряда в полуразделенных камерах сгорания зависит от числа сопловых  отверстий распылителя, поскольку оно определяет  эффективность  использования воздуха.

Интенсивность вихревого движения воздушного заряда оказывает существенное влияние на интенсивность  выгорания топлива. Для оценки этого влияния изменение интенсивности воздушного вихря в цилиндрической  камере сгорания достигалось поворотом впускного клапана с установленной на  нем  ширмой вокруг своей оси непосредственно на работающем дизеле. Интенсивность воздушного вихря оценивалась вихревым отношением (.  Определялось вихревое отношение методом безмоторных  статических продувок впускных органов на специальной установке с регистрацией момента  количества  движения  воздушного  потока  посредством спрямляющей решетки. Для каждого значения интенсивности воздушного вихря определялась регулировочная характеристика дизеля 1ЧН 15/16 по углу начала подачи топлива при постоянных значениях частоты вращения коленчатого вала n и среднего эффективного давления Ре. В процессе  исследования производилось индицирование давления газов в цилиндре.

Анализ результатов исследования (рис. 4.11, a) показывает, что наилучшая топливная экономичность дизеля имеет место в диапазоне изменения вихревого отношения от 2 до 3.  В этом же диапазоне наблюдаются минимальные значения температуры отработавших газов. Влияние вихревого отношения на эффективные показатели оценивалось при неизменных  мощности дизеля, давлении и  температуры  наддувочного  воздуха.  Определение расхода воздуха дизелем Gв при различных вихревых отношениях указывает на пренебрежимо малое его  изменение. 

Максимальное давление цикла и максимальная быстрота  нарастания  давления при изменении вихревого отношения имеют ярко  выраженное минимальное значение в диапазоне ( = 1...2. Увеличение Pmax и Wpmax при ( <1,5 можно объяснить значительной долей объемного смесеобразования в условиях вихря  малой интенсивности.  Увеличение вихревого отношения свыше 1,5 также сопровождается ростом максимальных давления цикла и быстроты нарастания давления, однако менее интенсивным, и объясняется особенностями развития топливного факела.

Минимальное значение удельного индикаторного расхода топлива наблюдается в диапазоне изменения вихревого отношения от 2 до 3. Уменьшение вихревого отношения менее 2 сопровождается ростом удельного  индикаторного расхода топлива вследствие повышения продолжительности  процесса  сгорания (рис. 4.11, б). 
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Последнее вызвано малой интенсивностью выгорания в основном периоде процесса сгорания повышенных цикловых подач топлива.  Повышение  удельного  индикаторного  расхода топлива при значениях ( > 3 объясняется наряду с увеличением продолжительности (z снижением коэффициента эффективности сгорания, характеризующего уровень  тепловых потерь. Малые значения скорости движения воздушного заряда затрудняют теплообмен между рабочим телом и  стенками  камеры  сгорания.  Вследствие этого в области значений ( < 3  коэффициент эффективности сгорания топлива стабилизируется. При значениях ( >3 увеличение скоростей воздушного заряда при  впуске  и более высокая степень турбулизации газовой смеси при сгорании топлива приводят к повышению коэффициента теплоотдачи от газов в стенки, а, следовательно, и тепловых потерь.

Повышение интенсивности выгорания в  начальном периоде, вызванное увеличением  периода  задержки  воспламенения  при возрастании вихревого отношения, сопровождается увеличением максимальной быстроты нарастания давления. Увеличение максимальных давления и температуры цикла можно объяснить повышенной долей топлива, выгорающей к моментам  достижения  ими максимального значения. Характерно, что минимальное значение оптимального угла начала сгорания ( совпадает  при изменении вихревого отношения с моментом достижения  периодом задержки воспламенения, максимальной относительной скоростью сгорания в начальном периоде, максимальной быстротой  нарастания давления, максимальными давлением и температурой цикла своих минимальных значений.

Влияние вихревого отношения на показатели рабочего цикла и параметры процесса сгорания целесообразно  оценить  при неизменном значении коэффициента избытка воздуха ( = 1,92.  Анализ выгорания топлива в процессе сгорания показывает, что с увеличением ( наблюдается повышение интенсивности выгорания в начальном и  основном  периодах,  сокращение продолжительности процесса сгорания, а также увеличение максимальных давления и температуры цикла.

С изменением вихревого отношения меняются и критерии управляемости процесса сгорания (рис. 4.11, в).  В  диапазоне значений  вихревого  отношения, равном 2...3, достигается средняя степень управляемости процесса сгорания, оцениваемая по  критериям  kmн, kmo, km и k(m. Анализ изменения комплексных критериев указывает  на  возможность  достижения средней степени управляемости, оцениваемой критерием Kэ,м. Увеличение вихревого отношения до 2,5 несущественно изменяет управляемость процесса сгорания,  характеризуемую  критерием k(.

Изменение интенсивности движения  воздушного  заряда  в цилиндре оказывает основное влияние на управляемость процесса сгорания посредством воздействия на характерность выгорания топлива в периодах сгорания, особенно в начальном, и общую продолжительность процесса.

Состояние топлива оценивается его температурой и давлением, определяющими качество распыливания, вязкость, плотность,  поверхностное  натяжение  и т.п. Уменьшение вязкости, плотности и сил поверхностного натяжения наблюдается при увеличении температуры. Вязкость топлива оказывает влияние на дальнобойность топливной струи. 
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Изменение вязкости заставляет  корректировать конструктивные параметры топливной аппаратуры, например,  диаметр распыливающих отверстий распылителя. Пониженная плотность топлива снижает массовую цикловую подачу. Качество распыливания  зависит от сил поверхностного натяжения и давления впрыскивания. Последнее оказывает заметное влияние на показатели дизеля и параметры процесса сгорания.

Влияние температуры топлива на показатели дизеля известно,  но для оценки изменения при этом интенсивности выгорания топлива в периодах процесса сгорания оно дополнительно исследовано при электроподогреве нагнетательного топливопровода топливного насоса высокого давления. Температура топлива измерялась в штуцере форсунки. Увеличение  температуры топлива tт практически не сказалось на показателях эффективности и экономичности рабочего цикла. При  этом  наблюдается снижение  максимального давления цикла и особенно максимальной быстроты нарастания давления (рис. 4.12, a). 

Анализ изменения параметров процесса сгорания показал, что основное влияние температура топлива оказывает на показатель характера mн и интенсивность выгорания в начальном периоде w(нmax, а также на некоторое перераспределение долей выгоревшего топлива между периодами (рис. 4.12, б). С ростом tт увеличивается угол начала сгорания (.

Уменьшение критерия kmн указывает на повышение управляемости процесса сгорания в начальном периоде. При этом достигается средняя степень управляемости с оценкой ее  по критерию монотонности горения k(m. Анализ  комплексных  критериев указывает на неизменность степени  управляемости процесса сгорания при  изменении  tт.  

Изменение давлений, температур, быстроты нарастания  давления газа  в цилиндре и характеристик выгорания при повышении температуры топлива на рис. 4.12, г свидетельствует о влиянии последней на характер их развития в начальном периоде процесса сгорания.

Изменение давления впрыскивания топлива оказывает иное влияние на показатели дизеля. С увеличением  давления начала впрыскивания топлива (рис. 4.13, a) в исследуемых пределах несколько улучшаются показатели эффективности и экономичности дизеля при повышении максимальных давления и быстроты нарастания давления цикла. 

Наблюдается повышение интенсивности выгорания топлива в начальном и основном периодах. Снижается общая продолжительность и тепловые потери процесса сгорания, однако характер выгорания топлива в периодах процесса сгорания практически не изменился. С увеличением давления впрыскивания повышается доля топлива, выгоревшая в начальном периоде xн, что обуславливается изменением  условий смесеобразования, выражающимся в  увеличении  доли объемного смешения топлива и воздуха в камере сгорания ЦНИДИ.

Анализ эффективности управления процессом сгорания указывает на повышение его управляемости, оцениваемой по критериям продолжительности и  адиабатности сгорания. Повышение давления впрыскивания в исследуемых  пределах не позволяет изменить степень управляемости, оцениваемой  по  комплексным критериям (рис. 4.13, в).
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4.3. Особенности выгорания топлива в смесях различного состава

Важнейшей характеристикой топливовоздушной  смеси является ее состав, оцениваемый  коэффициентом избытка воздуха или полным воздушно-топливным отношением. В  зависимости  от значения коэффициента избытка воздуха  устанавливается степень использования воздушного заряда  в процессе сгорания. Различный состав смеси достигается изменением цикловых подач воздуха и топлива. Состав смеси оказывает существенное влияние на основные характеристики процесса сгорания.  Для дизелей характерна работа на бедных смесях при значениях ( (( 1. Однако на переходных режимах и в экстремальных условиях существенных перегрузок состав смеси может характеризоваться значениями (, близкими к таковым  для стехиометрического состава.

Для дизелей без наддува характерное  изменение состава смеси наблюдается по нагрузочной характеристике, которая определяется при неизменной частоте вращения коленчатого вала. Различный состав смеси в этом случае достигается  изменением  цикловой подачи топлива. Влияние состава  топливовоздушной смеси на показатели дизеля и параметры процесса сгорания в безнаддувном дизеле представлено на рис. 4.14. С увеличением коэффициента избытка воздуха в условиях неизменных частоты вращения коленчатого вала n и расхода  воздуха дизелем снижение эффективной мощности, обусловленное уменьшением часового расхода топлива Gт, определяет соответствующий характер изменения топливной экономичности,  оцениваемой удельным эффективным расходом топлива gе.

Сложный характер изменения gе  обусловлен особенностями формирования механического КПД при изменении коэффициента избытка воздуха. 

Особенности рабочего  цикла  при  изменении состава смеси отражают индикаторные показатели.  С увеличением ( удельный индикаторный расход  топлива  снижается, причем наиболее интенсивно до значений ( = 2,0...2,1. Сокращение общей продолжительности процесса  сгорания достигается за счет уменьшения продолжительности основного периода, вызванного снижением доли топлива, выгоревшей в нем (рис. 4.14, б).

Перераспределение долей выгоревшего топлива между периодами процесса сгорания, выражающееся в увеличении xн по мере увеличения коэффициента избытка воздуха,  существенно повышает интенсивность выгорания в начальном периоде. Максимальная относительная скорость сгорания  w(нmax  возрастает, вызывая повышение «жесткости» работы дизеля, оцениваемой максимальной быстротой нарастания давления. Максимальное давление цикла, однако, с  повышением  коэффициента  избытка воздуха заметно снижается, несмотря на  увеличение  xн.  Это обстоятельство вызвано уменьшением часового  расхода топлива по мере роста (. По тем же причинам можно  отметить уменьшение максимальной температуры цикла, а  также и  температуры отработавших газов.

Обеднение смеси сопровождается несущественным изменением угла начала сгорания. Характер  выгорания  топлива  в начальном периоде, оцениваемый показателем mн, практически не изменился, однако средняя скорость сгорания заметно увеличилась.
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Интенсивность выгорания топлива в основном периоде процесса сгорания w(omax уменьшается в связи со снижением доли топлива,  выгоревшей  в  этом  периоде. Последнее обстоятельство, несмотря на пониженные  значения w(omax, явилось определяющим для сокращения продолжительности основного периода в связи с некоторым изменением характера сгорания в нем. Увеличение показателя характера сгорания в основном периоде  при  повышении  коэффициента  избытка  воздуха свидетельствует о перемещении максимальной скорости выгорания в заключительные стадии процесса.

В основном  периоде процесса сгорания с увеличением ( наблюдается сохранение повышенной средней скорости сгорания. Сокращение  продолжительности основного периода вызвано тем, что большее  количество топлива выгорает в начальном периоде с высокими  скоростями. Продолжительность начального периода (н практически не изменилась.

Изменение критериев управляемости процесса сгорания в условиях изменения состава смеси  воздействием на цикловую подачу топлива представлено на рис. 4.14, в. Повышение коэффициента избытка воздуха особенно сильно сказывается на управлении продолжительностью и адиабатностью  процесса сгорания, о чем свидетельствует изменение критериев k( и  k(. Наиболее интенсивно повышается управляемость процесса сгорания, оцениваемая указанными критериями при увеличении коэффициента избытка воздуха до 2,0...2,1. При значениях  ( = 2,0...2,1 достигается средняя степень управляемости, оцениваемая по критерию продолжительности процесса сгорания  k(. Изменяется степень управляемости процесса сгорания, оцениваемая по комплексным критериям Kэ,м, Kp и Kт. При ( =  2,0...2,1  и здесь достигается средняя степень управляемости.  Однако повышение управляемости процесса  сгорания  в  рассматриваемом случае имеет характерную особенность. Оно достигается  в условиях снижения показателей эффективности рабочего  цикла  в связи с уменьшением цикловой подачи топлива.  Поэтому  такой метод управления процессом сгорания  предполагает  получение наивысшей топливной экономичности при  рациональном  выборе состава смеси без ограничений на  изменение  показателей эффективности рабочего цикла.

В целях  повышения  показателей эффективности рабочего цикла изменение состава смеси целесообразно осуществлять за счет увеличения цикловой подачи воздуха, например, использованием газотурбинного наддува. Такой метод рассмотрен выше (рис. 4.8). Изменение состава смеси увеличением цикловой подачи воздуха может быть достигнуто уменьшением противодавления Рr на выпуске дизеля с наддувом. Уменьшение противодавления в условиях неизменной цикловой  подачи  топлива (рис. 4.15, a) сопровождается повышением показателей эффективности рабочего цикла и экономичности дизеля. Максимальные давление цикла и быстрота нарастания давления при этом возрастают. Увеличение коэффициента избытка воздуха приводит к повышению интенсивности выгорания топлива в начальном и основном периодах и, как следствие, к сокращению продолжительности процесса сгорания. Снижается и уровень тепловых  потерь, характеризуемый  коэффициентом эффективности сгорания (. С уменьшением Рr увеличивается доля топлива, выгорающая  в начальном периоде, xн. Анализируя изменение характера сгорания в периодах можно отметить, что оно  проявляется  лишь  в начальном периоде. С уменьшением Pr уменьшается угол начала сгорания (рис. 4.15, б).

Уменьшение противодавления на выпуске повышает управляемость процесса сгорания, оцениваемую по  частным  критериям k(, k( и kmн. Изменение при этом комплексных  критериев свидетельствует, что снижение Pr позволяет достичь средней степени управляемости процесса сгорания, оцениваемой  по экономичностному и мощностному критериям.  Возможность реализации этого метода управления процессом  сгорания в значительной степени определяется совершенством проточной части турбины турбокомпрессора при газотурбинном наддуве. Реальные конструкции накладывают на этот метод конкретные ограничения.

Однако, в условиях неизменной цикловой  подачи топлива, повышение ( увеличением цикловой подачи воздуха не  дает высокой эффективности рабочего цикла, поскольку в  этом случае предполагается одновременное улучшение и показателей экономичности. Для существенного увеличения показателей эффективности, в частности индикаторной  мощности, изменение состава смеси целесообразно производить одновременным увеличением цикловых подач топлива и воздуха, причем, для обеспечения надлежащих экономичности и надежности, с опережающим ростом последнего. 

Ограничения на выбор состава смеси при повышении удельной мощности дизеля будут подробнее рассмотрены ниже.

Увеличение коэффициента избытка воздуха, как средство изменения состава смеси, сопровождается  снижением  степени использования воздуха в  процессе  сгорания.  В  этой связи представляют интерес методы изменения состава смеси за счет изменения состава воздушного заряда или  химического состава топлива.

Изменение состава смеси за счет изменения состава воздушного заряда может быть достигнуто добавками газообразного кислорода во впускную систему дизеля. Увеличение концентрации кислорода в смеси оказывает влияние на скорость окислительных процессов. Обработка  результатов исследований Е.Б. Кузнецова (рис. 4.16) показала, что увеличение коэффициента избытка кислорода  (0  сопровождается  повышением показателей эффективности – индикаторной мощности Ni  и топливной экономичности – удельного индикаторного расхода топлива gi дизеля при одновременном снижении максимального давления цикла и температуры  отработавших газов в условиях Gт = const. 
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3.4. Зависимость продолжительности процесса сгорания топлива от 

коэффициента избытка воздуха при различных частотах вращения 

коленчатого вала

 


Увеличение показателей эффективности и экономичности обеспечивается сокращением продолжительности и тепловых потерь процесса сгорания топлива. Перераспределилась интенсивность выгорания топлива между периодами процесса сгорания. 

В  начальном  периоде  интенсивность выгорания уменьшилась, а в основном  периоде  увеличилась с одновременным повышением показателя характера  сгорания  mo.  Это можно объяснить увеличением доли топлива, выгорающей в основном периоде. Увеличение концентрации кислорода  в смеси изменяет характер выгорания топлива в начальном периоде. 
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3.5. Зависимость коэффициента эффективности сгорания топлива от 

коэффициента избытка воздуха при различных частотах вращения 

коленчатого вала

 


Изменение состава смеси за счет увеличения  избытка кислорода повышает управляемость процесса сгорания, оцениваемую практически по всем частным критериям (рис. 4.16, в), обеспечивая изменение и степени управляемости.

Средняя степень управляемости достигается практически по всем критериям, кроме критерия kmн. При оценке по критерию адиабатности можно отметить достижение, при увеличении (0, высшей степени управляемости.

Иные результаты получены при форсировании дизеля  в условиях (0 = const. В этом случае одновременно  с увеличением содержания кислорода в воздушном  заряде  повышался часовой расход топлива. В этом случае наблюдалось  существенное увеличение показателей эффективности рабочего цикла  при одновременном снижении топливной  экономичности и максимального давления цикла. Резко возрастают максимальная температура цикла и температура отработавших газов. Ухудшение индикаторных показателей экономичности вызвано увеличением тепловых потерь и продолжительности процесса сгорания. Состав смеси, характеризуемый коэффициентом избытка кислорода, в этом случае не изменялся. Увеличение  продолжительности впрыскивания больших цикловых подач приводит к тому, что все большая доля топлива сгорает  в основном периоде с меньшей интенсивностью. Изменение  характера выгорания топлива в периодах процесса  сгорания в этом случае вызвано в значительной степени сочетанием изменения закона топливоподачи и воздействием повышенной  концентрации кислорода.

Управляемость процесса сгорания в этом случае  не отражает специфики влияния состава смеси  и рассматривается здесь как оценка оригинального метода форсирования дизеля. В сравнении этого метода форсирования дизеля с газотурбинным наддувом (рис. 4.8), можно отметить существенное различие в характере изменения критериев управляемости k( и k(. Ухудшение управляемости, оцениваемой  критериями продолжительности и адиабатности процесса сгорания, является причиной существенного снижения топливной экономичности рабочего цикла.

Интересен  метод  управления  процессом  сгорания посредством изменения состава смеси за счет присадки водорода к жидкому топливу. Насыщение жидкого топлива водородом осуществлялось  в смесительно-аккумулирующей камере распылителя форсунки в  количестве до 0,10% по массе. 

Влияние изменения состава смеси таким образом на особенности выгорания топлива в периодах процесса представлено на рис. 4.17. Увеличение присадки H2 к  топливу, сопровождающееся повышением коэффициента избытка воздуха, при сохранении показателей  эффективности,  характеризующихся  в  частности средним индикаторным давлением Рi, приводит к улучшению топливной экономичности дизеля. Максимальное давление  цикла  и максимальная быстрота нарастания давления при этом несколько возрастают. 

Снижение удельного индикаторного расхода топлива обеспечивается сокращением продолжительности и  уменьшением тепловых потерь процесса сгорания. 

Увеличение добавки H2 приводит к повышению интенсивности выгорания в начальном w(нmax и основном w(omax периодах процесса сгорания. Изменение характера сгорания в основном периоде  способствует интенсификации заключительных стадий процесса. Характер выгорания топлива в начальном периоде не изменяется, хотя  доля топлива, выгоревшая в нем, увеличивается вследствие снижения скоростей предпламенных процессов и увеличения периода задержки воспламенения.

Анализ эффективности  управления  процессом  сгорания (см. рис. 4.17, в) показывает снижение значений критериев управляемости: характерности сгорания в основном  периоде  kmo, продолжительности k( и адиабатности k( процесса. Изменение указанных частных критериев управляемости определило характер изменения комплексных критериев.

[image: image219.wmf]Рис.
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3.7. Зависимость тепловых потерь от продолжительности сгорания 

и коэффициента избытка воздуха 

 


Добавка водорода  к топливу и изменение на этой основе состава смеси может  быть оценена как метод управления процессом сгорания со средней степенью управляемости, оцениваемой по экономичностному и мощностному комплексным критериям.

4.4. Влияние способа, условий образования и состояния смеси 

на управляемость процесса сгорания

Образование топливовоздушной смеси различается способами и условиями. Способ смесеобразования характеризуется областью камеры сгорания, где происходит процесс смешения топлива с воздушным зарядом. Различают три способа смесеобразования: объемный, пленочный (пристеночный) и объемно-пленочный (объемно-пристеночный). 

Каждому способу смесеобразования соответствует свой тип камер сгорания, которые подразделяются по условиям смесеобразования на камеры сгорания непосредственного и опосредствованного впрыскивания  топлива. Для непосредственного впрыскивания топлива характерны неразделенные и полуразделенные камеры сгорания, а для опосредствованного впрыскивания – разделенные камеры сгорания. 

Объемный способ смесеобразования характеризуется протеканием процесса смешения в объеме камеры сгорания, при котором топливо почти не попадает на ее стенки.  

При пленочном (пристеночном) смесеобразовании процесс смешения  осуществляется на стенке (поверхности) или вблизи ее при испарении топливной пленки, образованной на поверхности камеры сгорания. В этом случае основная часть топлива попадает на стенку камеры сгорания, имеющую соответствующую температуру. 

Объемно-пленочное (объемно-пристеночное) смесеобразование занимает промежуточное положение и характеризуется осуществлением процесса смешения  части  топлива  в объеме, а части – на стенке или в пристеночной области. 

Принципиальное различие способов смесеобразования, очевидно, не может не отразиться на характере и продолжительности последующего выгорания топлива в топливовоздушной смеси.

Оценка влияния способа смесеобразования на управляемость процесса сгорания топлива проведена на тракторном дизеле 4Ч14,5/20,5, претерпевшем ряд модернизаций,  включая и замену способа смесеобразования.  Ранее этот дизель имел разделенную камеру сгорания (предкамеру),  где осуществлялось опосредствованное впрыскивание топлива. Дальнейшее развитие и совершенствование рабочего цикла дизеля 4Ч14,5/20,5 привело к замене  предкамеры на камеру сгорания ЦНИДИ, в которой реализован объемно-пленочный способ смесеобразования с непосредственным впрыскиванием топлива. В процессе поисковых работ на дизеле 4Ч14,5/20,5 исследованы объемный и пленочный способы смесеобразования. Экспериментальный материал, обработанный с целью определения характеристик выгорания и тепловых потерь по единой методике, позволяет оценить эффективность изменения способа смесеобразования как метода управления процессом сгорания. 

Оценка управляемости процесса сгорания топлива при указанных способах смесеобразования производилась на основе определения характеристик, показывающих изменение  показателей  дизеля 1Ч14,5/20,5 и параметров процесса сгорания в зависимости от состава смеси (рис. 4.18). При составе смеси со значениями ( < 1,85 наилучшие показатели  эффективности и экономичности имеет дизель при пленочном, а наихудшие – при  объемном способах смесеобразования. Максимальные давление цикла и быстрота нарастания давления газов имеют минимальные значения при пленочном способе смесеобразования. 

В условиях одинакового состава смеси при  пленочном способе смесеобразования достигаются минимальные значения продолжительности (z и тепловых потерь процесса сгорания. Интенсивность выгорания топлива в начальном периоде для объемно-пленочного  и объемного способов смесеобразования  отличается  незначительно,  в  то время как максимальная относительная скорость w(нmax имеет минимальное значение при пленочном способе смесеобразования.  
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3.9. Влияние интенсивности 

выгорания в начальном периоде 

 

на 

индикаторные 

показатели 

 

рабочего цикла дизеля

 


Интенсивность выгорания  топлива в основном  периоде минимальна при объемном способе смесеобразования. С увеличением доли пленочности при объемно-пленочном смесеобразовании уменьшается количество топлива, выгорающего в  начальном периоде xн. Изменение способа  смесеобразования сопровождается изменением характера выгорания топлива в начальном  и основном периодах процесса сгорания. 

При ( < 2,0  наилучшие индикаторные показатели дизеля и управляемость процесса сгорания характерны для пленочного способа смесеобразования.  В этом случае повышается управляемость процесса сгорания, оцениваемая по всем частным и комплексным критериям.  При  значениях коэффициента избытка воздуха менее 1,7 обеспечивается средняя степень управляемости, оцениваемая  критериями продолжительности, монотонности горения и характерности  выгорания в основном периоде процесса. Управляемость  процесса  сгорания при объемном и объемно-пленочном  способах смесеобразования различается несущественно. 

Анализ комплексных  критериев управляемости показывает, что вплоть до значений ( = 1,8 при пленочном способе смесеобразования обеспечивается средняя  степень управляемости. При объемном и объемно-пленочном способах смесеобразования средняя степень управляемости обеспечивается при (  > 1,9.

На управляемость процесса  сгорания  топлива  оказывают влияние условия смесеобразования. Сравнительное исследование непосредственного и опосредствованного впрыскивания  топлива в дизеле 1Ч 14,5/20,5 (рис. 4.19) показало, что при неизменном составе топливовоздушной смеси  лучшие  показатели эффективности рабочего цикла достигаются при непосредственном впрыскивании. 
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3.11. Влияние интенсивности 

выгорания в основном периоде 
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показатели рабочего 

цикла дизеля

 


Показатели экономичности  рабочего  цикла  при  ( < 1,35 лучше  у  дизеля с опосредствованным впрыскиванием (предкамера), при ( > 1,35 экономичность дизеля с непосредственным впрыскиванием выше. Практически во всем исследуемом диапазоне изменения состава смеси максимальные давление цикла и быстрота нарастания давления газов меньше у дизеля с предкамерой. 

Условия смесеобразования определяют различие в параметрах процесса сгорания. Продолжительность  процесса сгорания при ( < 2,3 меньше  у  дизеля с опосредствованным впрыскиванием топлива. 

Однако уровень  тепловых  потерь, характеризуемый коэффициентом эффективности сгорания (,  у дизелей с предкамерой выше вследствие высоких скоростей перетекания газовых потоков из предкамеры в основную камеру. Повышенный уровень тепловых потерь в процессе сгорания является основной причиной низкой топливной экономичности дизеля с предкамерой в условиях высоких значений коэффициента избытка воздуха. 

При ( < 1,35 топливная экономичность дизеля с предкамерой становится соизмеримой и даже превосходит таковую в дизеле с непосредственным впрыскиванием топлива. Интенсивность выгорания топлива в начальном периоде в дизеле с предкамерой ниже, а в основном  периоде  выше,  вследствие высокой турбулизации горящей смеси, истекающим из предкамеры потоком.  Такое перераспределение интенсивности выгорания топлива способствует повышению управляемости процесса сгорания.

Частные критерии управляемости kmн, k(, k(m при ( < 2,3 отмечают повышение управляемости процесса сгорания  в дизеле с опосредствованным впрыскиванием топлива. Однако  критерий адиабатности k( свидетельствует о низшей степени управляемости. В связи с высоким значением приоритетного коэффициента этого критерия его влияние в формировании комплексных критериев является определяющим. Анализ комплексных критериев показал, что в условиях существенно малых ( управляемость процесса сгорания относительно высока в дизеле с предкамерой, хотя степень управляемости, оцениваемая по комплексным критериям, при ( < 1,55 может быть охарактеризована как низшая. При изменении состава смеси в диапазоне значений ( = 1,55...1,90 средняя степень управляемости достигается  у дизеля с непосредственным впрыскиванием топлива.

На условия образования топливовоздушной смеси оказывает непосредственное влияние частота вращения  коленчатого  вала n, определяя время, отводимое на процесс смесеобразования. Чем меньше частота вращения  коленчатого вала, тем больше времени для качественного образования смеси. При неизменной цикловой подаче топлива частота вращения коленчатого вала оказывает влияние на показатели эффективности и экономичности рабочего цикла (рис. 4.20). С увеличением  частоты вращения коленчатого вала растет эффективная мощность дизеля, изменяется удельный  эффективный расход топлива. Минимальное значение ge достигается для безнаддувного дизеля 1Ч 14,5/20,5 при n = 800...950 мин–1. В этом  диапазоне частот  наблюдается  наилучшее  наполнение  цилиндра  и наибольшее значение коэффициента избытка воздуха. 
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С увеличением частоты вращения коленчатого вала растет максимальное давление и несущественно изменяется Wpmax, а также повышается максимальная температура цикла и температура отработавших газов. С увеличением n > 950 мин–1 существенно ухудшается топливная экономичность. Это можно объяснить  как ухудшением наполнения цилиндра свежим зарядом, так  и  сокращением времени, отводимого для процесса смесеобразования. Последнее приводит к ухудшению качества смесеобразования, так как топливо не успевает полностью испариться и скорости смешения уменьшаются. Следствием этого является  увеличение продолжительности процесса сгорания и уровня тепловых потерь. 
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Увеличение (z произошло в связи со снижением  интенсивности выгорания топлива в основном периоде w(оmax, где особенно сильно сказывается ухудшение смесеобразования заключительных порций топлива. 

С увеличением  частоты  вращения  коленчатого  вала наблюдается повышение интенсивности выгорания в начальном периоде w(нmax, вызванное ростом доли,  выгоревшей в нем, топлива.

Повышение n у исследуемого дизеля  сопровождается ухудшением управления процессом сгорания, в частности его характерностью в основном периоде. Понижается степень управляемости процесса сгорания, оцениваемая как по частным  k(, k(, так и по комплексным критериям.

Условия образования смеси в дизелях с  объемно-пленочным способом смесеобразования существенно зависят от температуры поверхности камеры сгорания, на которую подается топливо при впрыскивании. Работами ЦНИДИ установлены три характерных режима испарения топлива  со стенки  камеры сгорания в зависимости от ее температуры. 

Определены оптимальные значения температуры поверхности камеры сгорания ЦНИДИ, в районе кромки ее  горловины,  обеспечивающие максимальную скорость испарения топлива. Эта температура составляет 270...320 С. 

Влияние температуры кромки горловины камеры сгорания ЦНИДИ на характеристики выгорания топлива оценивалось на дизеле 1Ч14,5/20,5, причем температура поршня изменялась с помощью галерейного масляного охлаждения. Снижение температуры кромки горловины камеры  сгорания ЦНИДИ с 380 0С до 300 0С (рис. 4.21) сопровождается некоторым улучшением показателей эффективности и экономичности рабочего цикла и повышением максимальных давления и быстроты нарастания. 

Увеличение скоростей испарения топлива повышает степень однородности и уменьшает время образования смеси. Подготовленная смесь выгорает с  повышенной  интенсивностью,  о чем свидетельствует изменение w(нmax и w(оmax. В результате наблюдается некоторое сокращение общей продолжительности процесса сгорания. Сокращение продолжительности процесса сгорания обусловило уменьшение уровня тепловых потерь. Сокращение (z и уменьшение тепловых потерь способствует повышению топливной экономичности. При температуре кромки горловины камеры сгорания ЦНИДИ менее 290 0С удельный индикаторный расход топлива практически не изменился.

Изменение эффективности управления  процессом  сгорания проявляется в повышении управляемости, оцениваемой критериями продолжительности и адиабатности сгорания топлива, по мере улучшения условий смесеобразования. Это обусловило снижение и комплексных критериев Kэ,м, Kp и Kт.  Однако оптимизация температуры стенки камеры сгорания с  позиции  улучшения условий смесеобразования не приводит к изменению степени управляемости процесса сгорания исследуемого дизеля.

Способ и условия образования топливовоздушной смеси определяют последующее ее состояние. Состояние смеси, характеризуемое степенью ее однородности, в  частности, температурной и концентрационной, является также  следствием распределения топлива в камере сгорания. Распределение топлива в пространстве и на поверхностях камеры сгорания  зависит от числа распыливающих отверстий распылителя, формы и дальнобойности топливного факела, определяемых условным  проходным сечением отверстий распылителя и продолжительностью процесса впрыскивания.

Для оценки влияния состояния смеси на управляемость процесса сгорания на дизеле 1ЧН 15/16 исследованы варианты распылителей, отличающихся числом и  диаметром  распыливающих отверстий (рис. 4.22), гидравлические  характеристики которых представлены на рис. 4.23. 

[image: image227.wmf] 


Увеличение числа сопловых отверстий от 2 до 5 при неизменном условном проходном сечении распылителя сопровождается повышением показателей эффективности и улучшением топливной экономичности рабочего цикла (рис. 4.24, a). При этом наблюдается рост максимальных давления цикла и быстроты нарастания давления. С увеличением числа сопловых отверстий топливо равномернее распределяется по камере сгорания, существенно облегчая процесс получения однородной смеси. Гомогенизация смеси несколько  удлиняет процесс подготовки ее к воспламенению. 

Однако повышение интенсивности выгорания, доли топлива, выгоревшей в начальном периоде и, как следствие, интенсификация  выгорания однородной смеси в основном периоде приводят к существенному сокращению продолжительности процесса сгорания  и  уровня  тепловых потерь. Изменение указанных параметров процесса сгорания (рис. 4.24, б) обусловило заметное улучшение  топливной экономичности. Улучшение распределения топлива в объеме и  на поверхностях камеры сгорания однако несущественно сказалось на характере выгорания топлива в периодах процесса сгорания.
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Анализ эффективности управления процессом  сгорания за счет изменения состояния смеси указывает на повышение управляемости, оцениваемой характерностью выгорания в основном периоде, продолжительностью и адиабатностью процесса. Причем увеличение числа распыливающих отверстий более 4 несущественно повышает управляемость, оцениваемую частными критериями k( и k(. С изменением состояния смеси повышается управляемость процесса сгорания, оцениваемая комплексными критериями.

Распределение топлива по камере сгорания определяется формой, дальнобойностью и структурой топливного  факела,  на которые оказывает заметное влияние условное  проходное сечение отверстий распылителя, изменяемое за счет  их  диаметра.  Оценка этого влияния на управляемость процесса сгорания  на дизеле 1ЧН 15/16 производилась с двумя  типами полуразделенных камер сгорания: тороидальной (ЦНИДИ)  и цилиндрической (открытой), (рис. 4.25). 

Увеличение ((р при  неизменном часовом расходе топлива сопровождается улучшением показателей эффективности и топливной экономичности рабочего цикла.  При этом возрастает механическая нагруженность дизеля в связи с увеличением Pmax и Wpmax. Максимальная температура  цикла  с увеличением ((р для обеих камер сгорания возрастает,  а температура отработавших газов снижается. 
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Увеличение условного проходного сечения отверстий  распылителя  снижает  давление распыливания, продолжительность  впрыскивания  и  уменьшает дальнобойность  топливного  факела. 
Эти  обстоятельства при сочетании с интенсивностью  вихревого  движения воздушного заряда в дизелях с полуразделенными камерами сгорания уменьшают концентрационную  неоднородность топливовоздушной смеси. Изменение состояния смеси посредством увеличения ((р позволяет при некотором увеличении  задержки воспламенения интенсифицировать выгорание топлива  в  начальном  и основном периодах процесса сгорания. Вследствие этого увеличение ((р привело к уменьшению продолжительности процесса сгорания и уровня тепловых потерь в обеих  камерах сгорания. 

Улучшение топливной экономичности, характеризуемой удельным индикаторным расходом топлива, в исследуемом диапазоне изменения ((р однако не столь существенно и составляет  4...6 г/кВт·ч.

Оценивая эффективность управления процессом сгорания при этом можно отметить повышение управляемости, оцениваемой продолжительностью и адиабатностью процесса. Изменение ((р в исследуемом диапазоне позволяет достичь средней степени управляемости при оценке ее по экономичностному  и мощностному комплексным критериям.

Эффективным средством воздействия на процесс смесеобразования и, как следствие, на состояние смеси является сокращение продолжительности впрыскивания топлива,  особенно  его конечной фазы. 

Характеристики выгорания топлива при сокращении продолжительности впрыскивания (впр, изменение которого достигалось регулированием начального давления  в нагнетательном топливопроводе, исследовались на дизеле 1ЧН14,5/20,5. Такой способ сокращения продолжительности впрыскивания осуществляется изменением давления распыливания преимущественно конечной его фазы. Перемещение заключительных стадий впрыскивания к ВМТ, в область повышенных скоростей движения воздушного  заряда,  характерную  для камеры сгорания ЦНИДИ, повышает эффективность смесеобразования за счет увеличения относительных  скоростей  смешения  и сопровождается изменением газодинамического состояния смеси.  

Сокращение продолжительности процесса впрыскивания в иссле-дуемых пределах (рис. 4.26, a) сопровождается  улучшением показателей эффективности и топливной  экономичности  рабочего цикла. Уменьшение (впр с 32 град ПКВ до 23 град ПКВ снижает удельный эффективный расход топлива на ~10 г/кВт·ч. при незначительном увеличении максимальных давления цикла и быстроты нарастания давления. 

Сокращение продолжительности впрыскивания является следствием увеличения давления  распыливания топлива, которое фактически определяет структуру  и распространение топливного факела. 

Для дизелей с объемно-пленочным смесеобразованием заключительные стадии впрыскивания топлива имеют особое значение, поскольку они протекают в условиях начавшегося его выгорания. Поступление топлива, движение газовой и горящей смеси, характеризующейся концентрационной и температурной неоднородностью, как особым физическим состоянием, оказывают влияние на скорость сгорания топлива. 
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Это особое физическое состояние смеси непрерывно изменяется под воздействием турбулентных  пульсаций, определяющих ее газодинамическое состояние. Сокращение (впр, как фактор, вызывающий изменение различных видов  состояний смеси, несущественно влияет на период задержки воспламенения. В этой связи интенсивность выгорания топлива в начальном периоде изменяется незначительно. 

Наибольшее  влияние уменьшение продолжительности впрыскивания  оказывает  на  интенсивность выгорания топлива в основном периоде. Увеличение w(оmax явилось следствием изменения характера выгорания топлива  в основном периоде и обуславливает  сокращение продолжительности как основного периода, так и процесса сгорания в целом. Коэффициент эффективности  сгорания  при  уменьшении  (впр несколько увеличивается.

Повышение управляемости процесса  сгорания, оцениваемое характерностью выгорания топлива в основном периоде, продолжительностью и адиабатностью  процесса  подтверждается соответствующим изменением частных критериев km, k( и  k(. Изменение комплексных критериев управляемости  свидетельствует о возможности достижения средней степени управляемости процесса сгорания сокращением продолжительности  впрыскивания топлива в исследуемом дизеле.

4.5. Управляемость процесса сгорания при изменении

условий воспламенения и выгорания топлива в смеси

Характер и особенности воспламенения топливовоздушной смеси в дизелях оказывают существенное влияние на развитие процесса сгорания. Поэтому способ и условия воспламенения рассматриваются как важнейшие элементы системы управления процессом сгорания.  Анализ природы воспламенения жидких топлив в  дизелях  позволяет заметить, что центральным вопросом в совершенствовании механизма воспламенения является определение возможностей изменения периода задержки самовоспламенения. Последнее может быть достигнуто как совершенствованием физических процессов: нагрева, испарения, распределения и смешения топлива, так и химических методов подготовки и подбора топлив с надлежащей стабильностью углеводородных структур.

Известны два способа воспламенения топлива  в  дизелях: самовоспламенение и принудительное воспламенение от постороннего источника (калильное зажигание,  электрический разряд и т.п.).

Первый способ воспламенения – самовоспламенение, традиционный для дизелей. Его особенности определяются состоянием топливовоздушной смеси как интегральной характеристики, суммирующей управляющее воздействие от изменения состояний воздушного заряда и топлива, общего и локального состояния смеси, способа и условий образования смеси.

Второй способ появился как средство реализации  в дизелях нетрадиционных топлив, например высокооктановых бензинов, самовоспламенение которых затруднено или практически невозможно. При степени сжатия характерной для дизелей работающих на традиционном дизельном топливе использование инициирующего действия электрической  искры  целесообразно  для бензинов с октановым числом 93 и более. Реализация  FM-процесса, основанного на  принудительном  воспламенении смеси электрическим разрядом, исключает задерживающие стадии в развитии процесса сгорания.

Процесс воспламенения смеси характеризуется  не только способом, но и условиями воспламенения. Условия воспламенения включают способность топлива к самовоспламенению, интенсивность переноса пламени и окисления, устойчивость процесса. Природа процесса воспламенения распыленных топлив чрезвычайно сложна и изучение ее целесообразно на основе анализа температурной и концентрационной неоднородности смеси. Основные  сложности  организации самовоспламенения как метода управления  процессом  сгорания имеют в своей основе согласование реального и оптимального количеств смеси, обеспечивающих самовоспламенение к моменту начала сгорания вследствие наличия задерживающих стадий. Условия воспламенения неоднородных  смесей, характерных для дизеля, предполагают формирование обогащенных зон увеличением количества смеси за период  задержки самовоспламенения, что, однако, ухудшает развитие последующего сгорания. Ограничение же периода задержки самовоспламенения зависит и от состояния воздушного заряда.

Одним из сравнительно простых приемов регулирования момента самовоспламенения является изменение момента впрыскивания топлива в цилиндр. В процессе сжатия  воздушного  заряда  в цилиндре изменяются его давление и температура,  т.е.  условия воспламенения топлива в смеси. Регулирование момента впрыскивания топлива позволяет реализовать те  или  иные  условия воспламенения. Анализ регулировочной характеристики  по углу опережения впрыскивания топлива (рис. 4.27, a) показывает существование оптимального, с позиции топливной экономичности, момента впрыскивания топлива. Увеличение угла опережения впрыскивания (впр приводит к росту задерживающих воспламенение стадий – периода задержки самовоспламенения (( в связи с ухудшением условий, т.е. пониженным  уровнем  температур  и давлений воздушного заряда в цилиндре к моменту  подачи топлива. Увеличение (( вызывает повышение максимальных давления цикла и быстроты нарастания давления, растет и максимальная температура газов в цилиндре. 

С изменением  угла  опережения впрыскивания (рис. 4.27, б) несколько изменяется характер выгорания топлива в периодах.  Интенсивность  выгорания  в начальном периоде увеличивается с ростом (впр,  возрастает  и доля топлива, выгоревшая в нем. Интенсивность  выгорания  в основном периоде  изменяется  несущественно.  В этой связи практически не изменяется продолжительность  процесса сгорания и его начального периода. Изменение уровня тепловых потерь формирует минимум удельного индикаторного расхода топлива.
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Оценивая эффективность управления процессом сгорания топлива, можно отметить возможность изменением угла опережения его впрыскивания повысить управляемость процесса, характеризуемую адиабатностью и своевременностью  сгорания. Изменение частных критериев k( и k( определило  повышение управляемости процесса сгорания, оцениваемой по  комплексным критериям. По комплексному критерию  Kэ,м  при  изменении  угла опережения впрыскивания для исследуемого дизеля достигается средняя степень управляемости процесса сгорания. 

Изменение давлений, температур, быстроты нарастания  давления  газа и характеристик выгорания при различных моментах впрыскивания топлива (рис. 4.27, г) свидетельствует о возможности управления начальным периодом процесса.

Характеристикой воспламеняемости топлива, оценивающей его способность к самовоспламенению, является цетановое число ЦЧ. Влияние цетанового числа на  управляемость  процесса сгорания оценивалось по результатам, полученным А.Н. Лавриком на дизеле 1Ч14,5/20,5.  Исследование выполнено на пяти типах топлив, различающихся  способностью  к самовоспламенению: бензинах А-66, А-72, А-76, керосине  ТС-1 и дизельном топливе. Уменьшение цетанового числа  топлива сопровождалось улучшением показателей эффективности  и  топливной экономичности рабочего цикла. Уменьшение ЦЧ в  связи  с  увеличением периода задержки самовоспламенения приводит к увеличению механической нагруженности дизеля, характеризуемой ростом Pmax и Wpmax (рис. 4.28, a).  Возрастает  интенсивность  выгорания топлива в основном и особенно в начальном  периодах процесса сгорания. В связи с  увеличением  времени  на  предпламенные процессы подготовки топлива к  самовоспламенению существенно уменьшается угол начала сгорания, перемещаясь за ВМТ в такте расширения. 

Однако высокая испаряемость бензинов способствует ускорению процессов смесеобразования и  последующего сгорания. Поэтому у топлив с низким цетановым числом наблюдается сокращение продолжительности процесса сгорания (рис. 4.28, б). Уменьшение цетанового числа,  вызывая  повышение интенсивности выгорания и сокращение (z, сопровождается некоторым уменьшением уровня тепловых потерь. Характер выгорания топлива в периодах процесса сгорания  изменяется несущественно. 

Сокращение продолжительности процесса сгорания и уменьшение уровня тепловых потерь обеспечивает улучшение топливной экономичности.

Реализация в дизеле топлив с пониженным значением цетанового числа и высокой испаряемостью  повышает управляемость процесса сгорания. Для исследуемого дизеля  характерно повышение управляемости, оцениваемой критериями продолжительности и адиабатности сгорания. Изменение  комплексных критериев свидетельствует о достижении средней  степени  управляемости процесса сгорания в исследуемом дизеле при  снижении цетанового числа используемого топлива.

Обеспечение минимально необходимого  количества топлива в смеси  к  моменту начала сгорания, гарантирующего самовоспламенение, достигается, как известно, его  снижением при подаче в цилиндр по определенному закону для ограничения интенсивности смесеобразования. 
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Одним из приемов, позволяющих регулировать это количество топлива, является разделенное впрыскивание. 

Разделение процесса впрыскивания на две самостоятельные стадии  дает возможность выделения для предварительной подачи в цилиндр отдельной, так называемой, запальной порции топлива. Изменение относительной величины запальной порции ( позволяет  установить ее оптимальное значение с позиции влияния на параметры процесса сгорания. Разделенное впрыскивание топлива осуществляется, например, за счет использования кулачка вала топливного насоса высокого давления с двумя разновысокими выступами.   

Влияние ( на показатели рабочего цикла и параметры процесса сгорания проявляются в изменении механической нагруженности дизеля. В диапазоне изменения ( от 0 до 0,18 топливная экономичность и показатели эффективности рабочего цикла дизеля  не изменяются. В этом случае наблюдается снижение максимальных давления и быстроты нарастания давления. Максимальная быстрота нарастания давления уменьшается более чем в 2 раза (рис. 4.29, a). Существенное снижение Wpmax объясняется  резким уменьшением интенсивности выгорания топлива  в  начальном  периоде. При увеличении ( до 0,18 наблюдается сокращение продолжительности  процесса  сгорания. 

 Запальная  порция  при  разделенном впрыскивании в исследуемом дизеле подается в цилиндр на границе тактов выпуска и впуска. Поэтому она подвергается двойному тепловому воздействию: теплоты отработавших  газов предыдущего цикла и теплоты процесса сжатия. В этой связи запальная порция воспламеняется до подачи  основной  порции  и угол начала сгорания возрастает. Уровень тепловых  потерь, характеризуемый (, при возрастании ( до 0,18 не изменяется. Удельный индикаторный расход топлива в этом диапазоне сохраняет свое значение. Дальнейшее увеличение ( > 0,18  в  связи со снижением эффективности процесса  сгорания сопровождается ухудшением топливной экономичности и других  показателей рабочего цикла (рис. 4.29, a, б). 

Анализ  эффективности управления процессом сгорания при разделенном  впрыскивании показывает  повышение  управляемости,  оцениваемой  характерностью сгорания в начальном  и  основном  периодах,  монотонностью, своевременностью и продолжительностью  сгорания. 

Практически по всем частным критериям достигается средняя степень управляемости. Средняя степень управляемости  процесса сгорания (рис. 4.29, в) достигается и при оценке ее по всем комплексным критериям. Значение относительной величины запальной порции, обеспечивающее среднюю степень управляемости по комплексным критериям, составляет ( = 0,12...0,18. Изменение температуры, давления, быстроты нарастания давления  и  характеристик выгорания при различной величине (, свидетельствует о разделенном впрыскивании топлива, как об  эффективном методе управления процессом сгорания.

[image: image233.wmf]Рис.

 

4.3. Структурная схема критериев управляемости 

 

процесса сгорания

 

 


Эффективность управления процессом сгорания зависит от условий выгорания топлива. Под условиями  выгорания  топлива понимаются закономерности изменения объема цилиндра, принудительная интенсификация сгорания,  распределение воздушного заряда в камере сгорания  и  т.п. Закономерности изменения объема цилиндра  определяются, в частности, конструктивными параметрами дизеля, такими, как отношение хода поршня к диаметру цилиндра S/D, отношение  радиуса кривошипа к длине шатуна r/l, применение поршней с автоматическим регулированием степени  сжатия и т.п. Принудительная интенсификация сгорания предполагает, например, подачу дополнительного вихреобразующего воздуха в  цилиндр при расширении и другие методы. 

Распределение воздуха в камере сгорания, улучшающее условия выгорания топлива в смеси, достигается, например, уменьшением вредных объемов камеры сгорания, снижающих полноту его использования.

Для оценки степени использования объемов камеры  сгорания применяется отношение
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где       Vк – объем камеры  сгорания, например, в поршне, 

             Vс – объем камеры  сжатия.  

Влияние условий выгорания топлива, изменяемых за счет 
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, исследовалось на дизеле 1ЧН 15/16 с камерой сгорания ЦНИДИ (рис. 4.30). Изменение 
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 достигалось изменением надпоршневого зазора  и объема подклапанных выточек в головке цилиндра.

Относительный объем камеры сгорания 
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можно изменять величиной надпоршневого зазора, объемом подклапанных выточек в головке цилиндра или в поршне, расположением верхнего компрессионного кольца, зазором между поршнем и гильзой и т.п. 

Увеличение относительного объема камеры сгорания сопровождается улучшением показателей эффективности и топливной экономичности при одновременном росте максимальных давления и быстроты нарастания давления (рис. 4.30,a). С ростом 
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  увеличивается  доля топлива, выгоревшая в начальном периоде, и интенсивность выгорания в периодах процесса сгорания, что объясняется более полным использованием воздушного заряда в камере. Следствием повышения интенсивности выгорания является сокращение продолжительности и уменьшение уровня тепловых потерь в процессе сгорания. Увеличение относительного объема камеры сгорания приводит к снижению удельного индикаторного расхода топлива.
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Оценивая эффективность  управления  процессом  сгорания при увеличении 
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, можно отметить повышение  управляемости, оцениваемой по критериям  продолжительности  и  адиабатности процесса. Снижение частных критериев k( и k( приводит к повышению управляемости, оцениваемой  комплексными критериями. Степень управляемости процесса сгорания  при увеличении 
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 в исследуемых пределах не изменяется.

4.6. Сравнительный анализ методов управления процессом сгорания

Систематизация управления процессом сгорания и классификация методов управления являются базой  для  сравнительного анализа их эффективности, основываясь на принципах управления, разработанных выше. В процессе сравнительного  анализа преследуется цель  выявить  группы методов управления наибольшей эффективности в реализации дифференцированного подхода к управлению процессом сгорания.

Реализация первого и второго принципов управления достигается методами преимущественного управления интенсивностью выгорания топлива в начальном, а первого и третьего принципов – в  основном периодах процесса сгорания. Четвертый принцип  управления основывается на использовании методов управления  монотонностью горения топлива, выражающейся в достижении единого характера выгорания в обеих периодах процесса сгорания. С помощью условий пятого принципа управления  представляется возможным оценить степень управляемости процесса сгорания  при различных методах управления.

При анализе эффективности различных  методов управления процессом сгорания рассмотрено 22 метода, в числе  которых представлены все шесть классификационных групп, отражающих основные элементы системы управления.

Сравнительный анализ методов управления  процессом сгорания производится с оценкой, достигаемых  в  результате управляющих  воздействий,  абсолютных значений  частных  и комплексных критериев управляемости и степени их изменения. Абсолютные значения и степени изменения  критериев управляемости процесса сгорания определены для исследуемых методов управления. На основании анализа  этих материалов определены усредненные минимальные значения и степени изменения критериев управляемости  для  классификационных  групп структурной схемы системы управления процессом сгорания топлива. Эти данные для определения иерархии классификационных групп сведены в табл. 4.2. Иерархия  классификационных групп методов управления процессом сгорания топлива основывается на оценке степени изменения и абсолютных  значений  критериев  управляемости (табл. 4.3, 4.4). 

Степень изменения критериев управляемости для группы методов определяет уровень управления процессом сгорания. Различают три уровня управления: высший,  средний  и низший. При переходе с высшего уровня на  каждый последующий уровень степень изменения критериев управляемости уменьшается. Сравнительная оценка абсолютных  значений  критериев используется для определения  степени  управляемости  процесса сгорания той или иной группы методов управления.

С учетом вышеизложенного установлена иерархия классификацион-ных групп структурной схемы  по уровням  управления (см. табл.4.3). В соответствии с опытными данными все классификационные группы методов разнесены по трем уровням управления. Границы между уровнями управления условны.  Высший уровень управления характеризуется примерно в  3  раза большей степенью изменения критериев управляемости, чем низший уровень. Средний уровень управления по степени изменения критериев управляемости занимает промежуточное положение.

Анализ уровней управления классификационных групп структурной схемы по частным критериям управляемости указывает, что наибольшее влияние на управляемость, оцениваемую характером выгорания топлива в отдельных периодах процесса и своевременностью сгорания оказывает группа методов, реализующая управление посредством воздействия на способ  и условия воспламенения топлива в смеси и, в  меньшей степени,  –  на способ, условия образования, состав  смеси  и  состояние  ее элементов. Не оказывают существенного влияния на управляемость, оцениваемую характерностью выгорания топлива, состояние смеси, а также условия ее выгорания.

На управляемость, оцениваемую продолжительностью процесса сгорания, наибольшее влияние оказывает группа методов, реализующая управление посредством воздействия на состояние смеси и, в меньшей степени, – на состав,  способ и  условия образования смеси. В существенно меньшей степени на управляемость, оцениваемую продолжительностью  процесса  сгорания, влияет состояние воздушного заряда и топлива, способ и условия воспламенения и выгорания смеси.

Наибольшее влияние на управляемость, оцениваемую адиабатностью процесса сгорания, оказывает группа  методов, реализующая управление посредством воздействия на состав смеси и, в меньшей степени, на способ и условия ее образования и воспламенения, а также на состояние ее элементов. Практически не оказывает влияние на управляемость, оцениваемую адиабатностью процесса сгорания, состояние и условия  выгорания смеси.

Таблица 4.2

Усредненные значения и изменение критериев управляемости процесса сгорания классификационных групп методов системы управления

	№

гр.


	Наименование

группы методов «Управление….»
	Значения критериев управляемости  / их изменение

	
	
	частных
	комплексных

	
	
	k(
	k(
	km
	kmн
	kmo
	k(m
	k(
	Kэ,м
	Kp
	Kт

	1
	состоянием 

элементов 
смеси
	0,12

0,04
	1,29

0,38
	0,80

0,21
	0,87

0,27
	0,68

0,18
	0,16

0,12
	0,64

0,13
	0,23

0,06
	0,33

0,07
	0,35

0,07

	2
	составом 

смеси
	0,07

0,07
	0,77

0,62
	0,80

0,12
	0,94

0,10
	0,69

0,18
	0,24

0,13
	0,58

0,14
	0,16

0,11
	0,24

0,13
	0,27

0,13

	3
	способом, 

условиями 

образования
	0,12

0,05
	0,64

0,40
	0,89

0,26
	0,97
0,26
	0,80
0,20
	0,13
0,16
	0,67
0,20
	0,19
0,07
	0,27
0,08
	0,29
0,09

	4
	состоянием 

смеси
	0,11
0,03
	1,15
0,82
	0,79
0,10
	1,00
0,08
	0,56
0,10
	0,20
0,13
	0,58
0,15
	0,21
0,09
	0,31
0,10
	0,33
0,10

	5
	способом, 

условиями 

воспламенения
	0,13
0,04
	0,61
0,32
	0,85
0,32
	0,90
0,27
	0,78
0,32
	0,11
0,09
	0,60
0,45
	0,18
0,05
	0,26
0,09
	0,27
0,09

	6
	условиями 

выгорания 
смеси
	0,12
0,02
	1,48
0,27
	0,98
0,07
	1,11
0,03
	0,89
0,07
	0,16
0,05
	0,57
0,18
	0,23
0,05
	0,35
0,06
	0,27
0,07


Таблица 4.3
Иерархия классификационных групп по уровню управления процессом 

	Уровни 

управления процессом
	Номер группы по критериям управляемости процесса сгорания 

	
	частным
	комплексным

	
	k(
	k(
	km
	kmн
	kmo
	k(m
	k(
	Kэ,м
	Kp
	Kт

	Высший 
	2
	4
	5; 3
	5; 3; 1
	5; 3
	3
	5
	2
	2
	2

	Средний
	3; 5
	2; 3
	1
	2; 4
	2; 1
	4; 2
	3
	4; 3
	4; 5; 3
	4; 5; 3

	Низший
	1; 4; 6
	1; 5; 6
	2; 4; 6
	6
	4; 6
	1; 5; 6
	6; 4; 2; 1
	1; 5; 6
	1; 6
	1; 6


На монотонность горения топлива основное влияние оказывает группа методов, реализующая управление посредством воздействия на способ и условия образования, состояние и состав смеси. Состояние элементов, способ и условия воспламенения и выгорания оказывают на монотонность  горения  существенно меньшее влияние.

Таблица 4.4
Иерархия классификационных групп по степени управляемости процесса

	Степени управляемости
	Номер группы по критериям управляемости процесса сгорания

	
	частным
	комплексным

	
	k(
	k(
	km
	kmн
	kmo
	k(m
	k(
	Kэ,м
	Kp
	Kт

	Высшая
	–
	–
	–
	–
	–
	–
	–
	–
	–
	–

	Средняя
	2; 4; 6

3; 1; 5
	–
	–
	–
	4
	5; 3

6; 1
	–
	2; 5; 3

4; 1; 6
	2; 5; 3
	2; 4

	Низшая
	–
	5; 3; 2

4; 1; 6
	4; 1; 2

5; 3; 6
	1; 5; 2

3; 4; 6
	1; 2; 5

3; 6
	4; 2
	6; 2; 4

5; 1; 3
	–
	4; 1; 6
	5; 3

1; 6


Анализ уровней управления классификационных групп структурной схемы  по  комплексным  критериям  управляемости указывает,  что  определяющее  влияние  на  изменение всех комплексных критериев оказывает состав смеси. Средний уровень управления характеризуется зависимостью  изменения всех комплексных критериев от состояния смеси, критерия  Kэ,м дополнительно от способа и условий ее образования, а критериев Kp и Kт – от условий воспламенения смеси.

Для оценки состояния управляемости  процесса  сгорания топлива исследуемых дизелей в табл. 4.4 классификационные группы разнесены по  степени  управляемости. Анализ данных табл. 4.4 показывает, что ни одна  из  классификационных групп исследуемых методов управления не может быть охарактеризована высшей степенью управляемости, а по критериям продолжительности, своевременности сгорания и характерности сгорания в начальном периоде – средней степенью управляемости. Недостаточная, низшая степень управляемости, оцениваемая продолжительностью, своевременностью и  характерностью выгорания топлива, указывает на существование резервов  по повышению топливной экономичности, эффективности  рабочего цикла и снижению тепломеханической нагруженности исследуемых дизелей.

Повышение степени управляемости, оцениваемой продолжительнос-тью сгорания, как свидетельствуют данные табл. 4.4, целесообразно добиваться, используя группу  методов  высшего уровня управления – воздействие на  состояние топливовоздушной смеси. Повышение степени управляемости, оцениваемой своевременностью и характерностью выгорания  топлива, обеспечивается воздействием на условия воспламенения смеси.

Одним из эффективных приемов целенаправленного изменения состояния топливовоздушной смеси является совершенствование взаимодействия воздушного заряда и топлива посредством управления интенсивностью процесса смешения и распределения смеси по камере сгорания. Улучшение условий воспламенения топлива в топливовоздушной смеси достигается изменением закона подачи топлива – управляемым, в частности разделенным, его впрыскиванием.

Эффективность этих методов управления процессом сгорания топлива в повышении топливной экономичности, снижении механической и тепловой нагруженности и совершенствовании эксплуатационных свойств дизелей рассматривается ниже.

5. СНИЖЕНИЕ РАСХОДА ТОПЛИВА 
И МЕХАНИЧЕСКОЙ НАГРУЖЕННОСТИ 
В условиях форсирования дизелей проблема повышения топливной экономичности приобретает все более актуальное значение. При решении этой проблемы  большое  внимание  уделяется обоснованному выбору состава смеси, который в условиях форсирования производится на компромиссной основе,  обеспечивая с одной стороны надлежащую топливную экономичность, а с другой стороны, ограничивая возможности повышения мощности.

Интенсификация выгорания топлива в основном периоде приводит к сокращению продолжительности сгорания и тепловых потерь и, как следствие, к повышению  топливной экономичности. Это достигается регулированием интенсивности движения воздушного заряда. Эффективным воздействием на скорость сгорания топлива в основном периоде является сокращение продолжительности и увеличение давления топлива  в  заключительных стадиях впрыскивания, реализуемых повышением начального давления в нагнетательном топливопроводе.

Совершенствование оценочных показателей механической нагруженности позволяет полнее  рассмотреть  особенности  ее взаимосвязи с интенсивностью выгорания. Снижение механической нагруженности за счет ограничения интенсивности выгорания в начальном периоде эффективно  обеспечивается реализацией управляемого, в частности, разделенного  впрыскивания топлива. Экспериментальные данные подтверждают  возможность реализации основных принципов совершенствования процесса сгорания топлива.

5.1. Ограничения при выборе состава смеси

в условиях форсирования дизеля

Состав смеси, обобщенной характеристикой которого является полное воздушно-топливное отношение (, оказывает существенное влияние на параметры процесса сгорания топлива и рабочего цикла. Изменение состава смеси  можно  производить, воздействуя на количество воздушного  заряда  или  топлива, поступающего в цилиндр дизеля. Одинаковое  значение воздушно-топливного отношения может быть получено  уменьшением количества топлива, например, при работе дизеля по нагрузочной характеристике, и увеличением количества воздушного заряда, например, при газотурбинном наддуве. Очевидно, что помимо воздушно-топливного отношения для характеристики смеси важное значение имеет и абсолютное количество топлива. Последнее является энергетической характеристикой смеси и, в основном, определяет показатели эффективности рабочего цикла.

Учитывая эти особенности, проанализируем влияние состава смеси на параметры процесса сгорания и показатели рабочего цикла дизеля 1ЧН 14,5/20,5 при работе по  нагрузочной характеристике в штатной комплектации и в условиях повышенного давления наддувочного воздуха. В том и другом случае обеспечивается достаточно широкий  диапазон изменения воздушно-топливного отношения, который составил соответственно 1,5...2,8 и 1,5...2,0. В процессе анализа определялись индикаторные диаграммы  давления  газов  в  цилиндре, последующая обработка которых на ЭВМ позволила  получить характеристики выгорания топлива. Результаты экспериментального анализа представлены на рис. 5.1.

Обеднение смеси за  счет  снижения  количества  топлива сопровождается уменьшением индикаторной и эффективной мощностей дизеля. С увеличением ( наблюдается различный темп снижения gi, что  позволяет выделить две характерные области с условной границей в диапазоне значений (, равных 2,0...2,1. Увеличение ( до  указанных значений сопровождается интенсивным снижением удельного индикаторного расхода топлива, в дальнейшем обеднение смеси несущественно влияет на топливную экономичность  рабочего цикла. Это обстоятельство объясняется соответствующим характером изменения (z и ( при (, равном 1,5...2,1. 

Интенсивность выгорания при этом в начальном периоде возрастает, а в основном периоде  несколько  снижается  вследствие перераспределения долей выгоревшего топлива. В начальном периоде наблюдается увеличение доли выгоревшего топлива.  Продолжительность начального периода практически  не изменилась, а сокращение общей продолжительности процесса достигается за счет уменьшения продолжительности основного периода. Обеднение смеси за счет снижения  количества топлива сопровождается  уменьшением  максимальных  давления,  температуры цикла и температуры отработавших газов дизеля. Показатели характера сгорания в начальном и  основном  периодах  процесса сгорания практически не изменяются.

Итак, обеднение смеси посредством  снижения  количества топлива сопровождается  улучшением  топливной  экономичности при уменьшении показателей эффективности рабочего цикла. Показатели механической нагруженности: максимальные давление и быстрота нарастания давления, в диапазоне интенсивного улучшения экономичности имеют противоречивые тенденции изменения. Такое управление процессом сгорания в целях снижения  расхода топлива имеет ограниченное применение, поскольку предполагает дефорсирование дизеля.
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Обеднение смеси может быть достигнуто увеличением количества воздушного заряда. В этом случае, как  свидетельствуют данные на рис. 5.1, увеличение ( до 2,0 при неизменном значении расхода топлива сопровождается одновременным увеличением показателей  эффективности  и экономичности рабочего цикла. Увеличение  количества воздушного заряда, обеспечивающее аналогичное обеднение  смеси,  в одинаковой степени влияет на  уровень  топливной  экономичности цикла. 

Отсюда следует,  что степень  влияния воздушно-топливного отношения на топливную экономичность рабочего цикла не зависит от способа, каким оно достигается. Действительно, в диапазоне  изменения  (, соответствующем 1,5...2,0, как при изменении количества топлива, так  и  при изменении количества воздушного заряда,  удельный индикаторный расход топлива снижается в равной мере. То же самое можно сказать о характере изменения (z и (, т.е. вне зависимости от способа достижения воздушно-топливного  отношения степень его влияния на продолжительность и уровень относительных тепловых потерь одинакова. 

Обеднение смеси, достигаемое увеличением количества воздушного заряда,  особое влияние оказывает на характер выгорания в основном периоде, усиливая процессы диффузии и  повышая  интенсивность  выгорания топлива. Увеличивается значение показателя  характера сгорания mo. Это свидетельствует о важной роли  воздушного заряда в управлении заключительными стадиями процесса сгорания. 

Интенсивность выгорания в начальном периоде процесса сгорания несколько снижается в связи с изменением закона впрыскивания повышенных цикловых подач топлива, обеспечивая несущественное изменение максимальной быстроты  нарастания  давления.  Максимальное давление заметно увеличивается  при одновременном снижении максимальной температуры  цикла  и  температуры отработавших газов дизеля.

Итак, обеднение смеси посредством увеличения количества воздушного заряда обеспечивает улучшение топливной экономичности при повышении эффективности рабочего  цикла  и механической нагруженности дизеля. Этот способ управления процессом сгорания в целях снижения расхода топлива  в  условиях форсирования дизеля является  предпочтительным, но требует реализации мероприятий по ограничению максимального давления цикла.

Особое значение имеет выбор состава смеси, соответствующего номинальной мощности дизеля. В  условиях  форсирования снижение ( помимо увеличения расхода топлива сопровождается ростом тепловой нагруженности дизеля, косвенно характеризуемой максимальной температурой цикла. В этой связи для форсированных дизелей целесообразно  ограничение воздушно-топливного отношения значениями ( = 2,0...2,1. 

 Повышение максимального давления цикла при значении ( =  2,0...2,1  можно компенсировать рациональным выбором степени сжатия и установочного угла начала подачи топлива. Для дизеля 1ЧН 14,5/20,5 снижение Pmax на ~ 0,9  МПа  можно  обеспечить  одновременным уменьшением степени сжатия на 0,5 единиц и установочного угла начала подачи топлива на 2,5 град ПКВ.  

Ограничения  на допустимый состав смеси особенно важны  для  дизелей промышленных тракторов, поскольку их работа предполагает  выход на корректорную ветвь внешней скоростной характеристики  с реализацией максимального вращающего момента. При частоте вращения коленчатого вала, соответствующей режиму максимального вращающего момента, наблюдается снижение воздушно-топливного отношения существенно менее рекомендуемых значений  для выбранного способа смесеобразования, что является причиной либо ухудшения топливной экономичности, либо недостаточного коэффициента приспособляемости, либо чрезмерно  высоких дымности и выбросов вредных веществ отработавшими газами дизеля.

Ограничения при выборе полного воздушно-топливного отношения на номинальном режиме работы дизеля однако не решают проблему топливной экономичности в полной степени.  Для расширения возможностей решения этой проблемы необходимо дальнейшее совершенствование взаимодействия воздушного заряда и топлива. Это совершенствование  достигается регулированием процесса смесеобразования за счет согласования скоростей движения воздушного заряда и впрыскивания  топлива  и  на этой основе управлением процессом сгорания.

5.2. Сокращение продолжительности сгорания и тепловых потерь 

совершенствованием взаимодействия воздушного заряда и топлива

При повышении удельной мощности дизелей эффективность взаимодействия воздушного заряда и топлива приобретает решающее значение для  обеспечения требуемых продолжительности и тепловых потерь процесса сгорания. От особенностей этого взаимодействия зависит равномерность распределения, качество смешения, а также интенсивность и полнота испарения топлива в воздушном заряде. Управление взаимодействием рассматриваемых элементов смеси достигается изменением интенсивности и направленности движения воздушного заряда, а также воздействием на характер поступления топлива в цилиндр дизеля и вовлечения его в процесс смешения.

Движение воздушного заряда оказывает влияние на все характерные периоды подготовки к сгоранию топлива и является важнейшим управляющим параметром в  системе  управления процессом сгорания топлива. Особенностью воздействия движения воздушного заряда на интенсивность выгорания топлива в процессе сгорания является его взаимосвязь с тепловыми потерями, определяющими не только топливную экономичность и эффективность рабочего цикла, но и тепловую нагруженность дизеля.

Рациональная организация смесеобразования в дизелях с непосредственным впрыскиванием топлива предполагает направленное движение воздушного заряда. Беспорядочное движение высокой интенсивности имеет ограниченное  использование  в современных дизелях. Это связано с тем, что неорганизованная турбулизация воздушного заряда эффективна лишь в сочетании с высокими давлениями распыливания топлива и способствует улучшению смесеобразования лишь в  начальный  период процесса, когда концентрация продуктов сгорания  мала. 

Интенсификация смесеобразования в основном периоде  процесса сгорания сопряжена с необходимостью отделения  продуктов сгорания с помощью направленного движения воздушного заряда. В частности, вращательное движение позволяет сепарировать элементы смеси таким образом, что высокотемпературные, легкие продукты сгорания устремляются к центру вихря, а холодные  и плотные пары топлива и воздуха отбрасываются  на  периферию.  В этой связи впрыскивание топлива целесообразно осуществлять в периферийную область вихря. Преднамеренное, определенным образом ориентированное, впрыскивание топлива на стенку камеры сгорания возможно только в сочетании с направленным, требуемой интенсивности движением воздуха вдоль нее,  необходимым для ускорения испарения топлива. В камерах сгорания объемно-пленочного смесеобразования в организации процесса образования смеси наряду с характеристиками воздушного вихря важное значение имеют характеристики топливоподачи.

Особую роль играет направление топливного  факела относительно  направления  движения  воздушного заряда. Впрыскивание топлива на стенку в направлении движения воздуха обеспечивает ускорение образования паров по мере торможения топливного факела. Впрыскивание против  движения воздуха облегчает воспламенение смеси, но последующее  движение продуктов сгорания затрудняет  смесеобразование заключительных порций топлива. Впрыскивание топлива поперек потока воздуха при параллельном расположении осей вихря и топливного факела, как известно, также обеспечивает  эффективное смесеобразование. 

Анализ роли воздушного вихря указывает на необходимость выполнения им следующих задач: перемещение возможно больших масс воздуха через топливные  факелы, ускорение испарения топлива в объеме и со стенок  камеры сгорания, ввод в зону горения свежей смеси и вывод  продуктов сгорания. Решение этих задач достигается созданием воздушного вихря надлежащей направленности  и  интенсивности.  

Особенно чувствительны к интенсивности движения воздушного заряда цилиндрические (открытые) камеры сгорания. Направленное движение воздуха в них создается в процессе впуска. Особенности процесса сгорания и рабочего цикла в открытой  камере сгорания дизеля воздушного охлаждения промышленного  трактора при различном составе смеси анализировались на его одноцилиндровом отсеке 1ЧН 15/16. Воздушный вихрь создавался установкой ширмы 1 на впускном клапане 2 (рис. 5.2, а). Поворот  клапана 2 вокруг своей оси позволял создавать осевое  движение воздушного заряда в цилиндре с различным вихревым отношением ( (рис. 5.2, б). Анализ влияния ( на экономические показатели дизеля, выполненный ранее (рис. 4.11), позволил для определения нагрузочных характеристик выбрать положение ширмы, обеспечивающее вихревое отношение, равное 2,5. 

Сравнительные испытания полуразделенных камер сгорания (рис. 5.3) проведены путем определения нагрузочных характеристик. Анализ нагрузочных характеристик (рис. 5.2, в) показал, что  в диапазоне изменения среднего эффективного давления от 0,6 до 0,9 МПа, экономичность дизеля с открытой  камерой  сгорания несущественно отличается от таковой в дизеле с  камерой ЦНИДИ. 
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Интенсивность воздушного вихря в камере сгорания ЦНИДИ оценивается вихревым отношением, равным 23...25,  т.е.  на порядок выше, чем в открытой камере.  Воздушный  вихрь  в камере сгорания ЦНИДИ создается в процессе  сжатия  и  имеет радиальную направленность. 

Высокая скорость воздушного заряда интенсифицирует процесс теплообмена, что приводит  к увеличенным тепловым потерям и температурам поверхностей, образующих  внутрицилиндровое пространство. Интенсивность выгорания топлива в начальном и основном периодах процесса сгорания  характеризуется пониженными  значениями  максимальных относительных скоростей w(нmax и w(omax у открытой камеры сгорания.
Следствием этого является несколько  увеличенная  продолжительность  процесса сгорания у дизеля с открытой камерой  сгорания. Несущественное различие в экономических показателях у дизеля с исследуемыми камерами сгорания при Pe > 0,6 МПа  объясняется  тем, что некоторое повышение продолжительности  процесса сгорания компенсируется заметным уменьшением тепловых потерь у открытой камеры сгорания.
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В связи с тем, что при уменьшении нагрузки дизеля положение оси ширмы на клапане относительно оси впускного канала не изменялось, наблюдалось ухудшение экономических показателей. Анализ показателей динамики рабочего цикла дизеля с  открытой камерой сгорания указывает на повышенное значение максимального давления цикла. Это можно объяснить несколько  увеличенной степенью сжатия при использовании открытой камеры сгорания, которая составляет ~ 15 единиц.

Итак, оценка эффективности управления  процессом сгорания посредством интенсификации  направленного  движения воздушного заряда и, на этой основе, улучшения  взаимодействия воздуха и топлива показывает, что, используя цилиндрические (открытые) камеры сгорания в дизелях воздушного охлаждения повышенной размерности, можно обеспечить  высокую  топливную экономичность в условиях форсирования. 

В целях сокращения продолжительности  процесса сгорания в дизеле с открытой камерой сгорания необходима интенсификация выгорания топлива в основном периоде. Интенсификация выгорания топлива в основном периоде процесса  сгорания  может быть достигнута за счет микротурбулизации  воздушного заряда в нижних зонах камеры (рис. 5.4).

Процесс смесеобразования осуществляется следующим  образом. При движении поршня 1 к нижней мертвой  точке  на  такте  впуска воздушный заряд с помощью органов газораспределения приобретает вращательное движение, создается осевой  вихрь.   
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Вблизи верхней мертвой точки в камеру 2 впрыскивается  топливо,  и вихрь, взаимодействуя с  топливными  факелами, осуществляет смесеобразование основной массы топлива.
Для  повышения эффективности смесеобразования в нижних зонах  камеры сгорания выполнены завихрители 6. Воздушный  поток, наталкиваясь  на них, частично затормаживается, образуя местные завихрения, которые усиливают турбулизацию заряда, способствуя повышению эффективности смесеобразования части  топлива,  попавшей  в нижние зоны камеры сгорания.

Полнота использования воздуха в процессе сгорания в цилиндрических камерах зависит от величины надпоршневого зазора ( (рис. 5.3). Недостаточная интенсивность движения воздушного заряда в нем снижает качество смесеобразования заключительных порций топлива, поступающих в цилиндр при окончании впрыскивания.   

Совершенствование взаимодействия воздуха и топлива осуществляется воздействием на характеристики топливоподачи. Стремление обеспечить высокоэкономичную работу форсированного дизеля на малых нагрузках сдерживает модернизацию топливной аппаратуры путем увеличения диаметра плунжера. При переходе на новый уровень форсирования дизеля 4ЧН 14,5/20,5 (до 125 кВт) топливная аппаратура практически не изменилась. Увеличение цикловой подачи топлива привело к рассогласованию характеристик впрыскивания с характеристиками движения воздушного заряда  в  камере сгорания ЦНИДИ. Процесс смесеобразования ухудшился и топливная экономичность дизеля 4ЧН 14,5/20,5 мощностью 125 кВт снизилась. Анализ причин ухудшения экономических показателей дизеля вскрыл некоторые особенности взаимодействия топлива и воздуха. В камере сгорания с зауженной горловиной (ЦНИДИ) торообразный радиальный вихрь создается при движении поршня и имеет различную интенсивность по углу  поворота коленчатого вала. Как показали работы В.М. Володина, наибольшая интенсивность воздушного вихря достигается при положении поршня вблизи ВМТ (рис. 5.6). 

Очевидно, что чем менее будет удален процесс впрыскивания  топлива,  особенно его заключительные стадии, от ВМТ, тем более рационально будет  использоваться  интенсивность воздушного вихря  для распределения топлива по камере сгорания и эффективного перемешивания его с воздухом  в  целях образования топливовоздушной смеси.

С повышением уровня форсирования дизеля и, как следствие,  увеличением цикловой  подачи  топлива продолжительность процесса впрыскивания по углу поворота коленчатого вала заметно увеличивается. При этом его заключительная стадия, как правило, удаляется от ВМТ,  перемещаясь  в  область пониженной интенсивности вихревого движения рабочего тела. При одновременном увеличении объема цилиндра это  приводит к ухудшению эффективности смесеобразования заключительной порции цикловой подачи и растягиванию процесса сгорания топлива по углу поворота коленчатого вала, ухудшению  экономичности дизеля и повышенной дымности отработавших  газов.  

Улучшение смесеобразования можно обеспечить сокращением продолжительности впрыскивания за счет заключительных стадий с перемещением последних в область повышенной интенсивности движения воздушного заряда, добиваясь таким образом увеличения относительной скорости движения топлива и воздуха.
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При этом необходимо сохранить высокое качество распыливания топлива, дальнобойность факела и фактор  динамичности  топливоподачи, обеспечивающий удовлетворительную динамику развития давления газов в цилиндре дизеля.

Одним из перспективных методов  улучшения характеристик впрыскивания топлива, в частности, сокращения  его продолжительности, является повышение начального давления в нагнетательном топливопроводе.  Наилучшим  вариантом повышения начального давления является воздействие на  него непосредственно перед впрыскиванием с полной разгрузкой топливопровода после окончания процесса впрыскивания. 

Создание повышенного начального давления перед впрыскиванием целесообразно осуществлять не за счет изменения конечной стадии впрыскивания предыдущего цикла, а посредством подачи до начала впрыскивания в цилиндр дополнительной порции топлива в нагнетательный топливопровод под давлением, исключающим подъем  иглы распылителя форсунки. 

Это достигается за счет дополнительного хода плунжера от воздействия дополнительного выступа на кулачке вала топливного насоса. Дополнительный ход  плунжера производит подачу топлива в нагнетательный топливопровод и увеличивает начальное давление в нем, не  препятствуя  глубокой разгрузке его после окончания процесса впрыскивания. Кулачок вала топливного насоса должен в этом случае иметь два разновысоких выступа (рис. 5.7), обеспечивающих два хода плунжера: один из них (А) подает топливо в  нагнетательный топливопровод, не допуская подъема иглы распылителя,  другой  (Б) осуществляет впрыскивание топлива в цилиндр.  

Подъем иглы распылителя происходит при превышении давления начала впрыскивания, определяемого усилием затяжки пружины иглы распылителя. При  этом  усилие затяжки пружины иглы распылителя является параметром, ограничивающим величину активного хода при дополнительном подъеме плунжера и, следовательно, высоту дополнительного выступа на кулачке.  Начальное давление в нагнетательном  топливопроводе  зависит также от величины разгрузочного объема  и  скорости  посадки нагнетательного клапана.

Скорость посадки нагнетательного клапана определяется разницей давлений топлива в нагнетательном топливопроводе и надплунжерной  полости,  а  также усилием  пружины нагнетательного клапана. 

В обычных системах топливоподачи эта разница в давлениях достигается резкой отсечкой в конце впрыскивания, обеспечиваемой сообщением  надплунжерной полости с магистралью низкого давления. В рассматриваемой системе разница давлений формируется  отсасывающим  действием  плунжера при движении его вниз согласно профилю дополнительного выступа. В этом случае давление в надплунжерной  полости  падает медленнее и скорость посадки нагнетательного клапана уменьшается. Степень понижения давления обуславливается величиной разгрузочного объема  при  посадке нагнетательного клапана на седло. 

Эти обстоятельства формируют снижение давления в нагнетательном топливопроводе перед впрыскиванием по сравнению с его максимальной величиной, создаваемой дополнительной порцией топлива.
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Разнесение выступов кулачка относительно друг друга произведено с целью минимизации взаимного волнового воздействия при дополнительной и  после основной подачах топлива. Выступ Б кулачка вала топливного насоса не претерпел изменений в сравнении с рассматриваемым штатным профилем. Выбор высоты дополнительного выступа А осуществлялся в зависимости от необходимой степени повышения начального давления в нагнетательном топливопроводе. Величина этого давления зависит от количества топлива, поданного в топливопровод, а, следовательно, от активного хода плунжера, который определяется высотой дополнительного выступа А на кулачке. Выбор высоты выступа А производится экспериментально в процессе безмоторных испытаний и корректируется по результатам моторных испытаний топливного насоса. Профили испытуемых кулачков топливных насосов дизелей 1Ч 14,5/20,5, 1ЧН 14,5/20,5 и 1ЧН  15/16 представлены на рис. 5.8. 
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Осциллограммы процесса впрыскивания топливной аппаратурой повышенного начального давления  представлены  на рис. 5.7, в. Перед записью параметров процесса впрыскивания нагнетательный топливопровод сообщался с атмосферой, в этом положении на экране осциллографа совмещались лучи, регистрирующие давление топлива после штуцера топливной  секции насоса Рнс и у форсунки Рф, с базовыми. Вследствие  подачи выступом А дополнительной порции топлива в нагнетательный топливопровод в нем повышается начальное давление Рнач.  Далее давление топлива в нагнетательном топливопроводе снижается вследствие разгружающего хода нагнетательного клапана и утечек топлива.

После впрыскивания топлива выступом Б в цилиндр в нагнетательном топливопроводе остается некоторое избыточное давление, называемое остаточным Рост. Разница давлений (Рнач – Рост) характеризует приращение начального давления в топливопроводе и обозначается (Рф. 

Качество процессов смесеобразования и последующего сгорания топлива зависит от характеристик  впрыскивания: давления распыливания топлива, определяющего  дальнобойность топливного факела, распределение топлива по камере  сгорания  и тонкость распыливания; закона подачи, определяющего характер поступления топлива в цилиндр во  времени  и  за  период задержки самовоспламенения, и продолжительности,  от  величины которой зависит своевременность  поступления  топлива  в цилиндр и согласованность с интенсивностью  вихревого движения воздушного заряда. 

Для объемно-пленочного способа смесеобразования в камере сгорания ЦНИДИ известны значения продолжительности процесса впрыскивания и давления распыливания топлива, обеспечивающие наилучшие показатели рабочего цикла. Эти  значения  составляют  для продолжительности впрыскивания (впр = 23…25 град ПКВ и давления распыливания Рр = 32,0…34,0 МПа. 

Регулировочные и конструктивные  параметры  топливной аппаратуры: число и диаметр сопловых  отверстий распылителя, диаметр плунжера, жесткость пружины нагнетательного клапана и др. при этом остаются  неизменными. Это обстоятельство позволяет улучшить характеристики  процесса  впрыскивания с сохранением высокой степени унификации топливной аппаратуры разделенного впрыскивания с серийно выпускаемой и обеспечением взаимозаменяемости кулачковых валов без перерегулировки  топливного насоса.

Испытания дизеля 1ЧН 14,5/20,5 на различных режимах работы проводились с целью оценки влияния  характеристик процесса впрыскивания на показатели рабочего цикла.  В качестве новых элементов топливной аппаратуры использовался кулачок вала топливного насоса, обеспечивающий на номинальном режиме работы начальное давление в нагнетательном  топливопроводе ~ 8,0 МПа. Анализ характеристик процесса впрыскивания при частоте вращения коленчатого вала, соответствующей режиму номинальной мощности (рис. 5.10,a) показал, что с увеличением начального  давления  топлива  продолжительность процесса впрыскивания сокращается особенно значительно в диапазоне нагрузок, характеризуемых средним эффективным давлением Ре > 0,6 МПа. На режиме номинальной мощности (впр при Рнач = 8,0 МПа сократилась на ~ 6 град п.к.в., а  максимальное давление впрыскивания увеличилось на 5,0 МПа, что  способствует улучшению распыливания топлива  и  повышению  качества  процесса смесеобразования.  

Зависимость продолжительности процесса впрыскивания от нагрузки приобретает более пологий характер. Степень повышения максимального давления  впрыскивания практически не зависит от среднего эффективного давления. На режимах малых нагрузок это обеспечивает стабилизацию процесса впрыскивания и, как следствие, более устойчивую работу дизеля. Наибольшая степень повышения давления в топливопроводе имеет место непосредственно у насосной секции. При движении топлива в топливопроводе степень повышения  начального и максимального давления топлива в процессе впрыскивания несколько снижается из-за наличия сопротивления, обусловленного длиной топливопровода.

Аналогичные изменения характеристик процесса впрыскивания имеют место при частоте вращения коленчатого вала, соответствующей режиму максимального  вращающего  момента (рис. 5.10, б). Однако, эффект улучшения характеристик впрыскивания за счет повышения начального давления в  нагнетательном топливопроводе здесь менее значителен.

Оценка эффективных и индикаторных  показателей рабочего цикла дизелей 1ЧН 14,5/20,5 и 1ЧН 15/16  производилась  по нагрузочным характеристикам с оптимальными углами начала подачи топлива. Нагрузочные характеристики при частоте n =1250 мин–1 даны для дизеля 1ЧН 14,5/20,5 (рис. 5.11, a). Увеличение начального давления топлива оказывает  влияние на показатели рабочего цикла практически во всем диапазоне нагрузочной характеристики.
Наибольший эффект по снижению удельного эффективного расхода топлива наблюдается в диапазоне изменения среднего эффективного давления  от  0,6 МПа до 0,9 МПа. При повышении начального давления топлива температура и дымность отработавших газов  с  увеличением  нагрузки изменяется более полого, чем при обычном процессе впрыскивания. Это расширяет пределы форсирования дизеля по допустимому уровню дымления и позволяет повысить Ре  на  0,15 МПа с сохранением допустимой температуры отработавших газов. 
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4.8. Влияние давления наддува на эффективные (а), индикаторные 
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Максимальное давление цикла при таком форсировании  на  0,4…0,5 МПа, а максимальная температура цикла  на  250…275 0С  выше.  Удельные эффективный и индикаторный расходы топлива при форсировании дизеля по среднему эффективному давлению  от  0,85 до  0,95  МПа  изменяются  несущественно. Общая  продолжительность процесса сгорания несколько сокращается  в области высоких значений Ре. Нагрузочные характеристики на режиме максимального вращающего момента представлены  на рис. 5.11,б. 
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Анализ этих характеристик свидетельствует о меньшей возможности  форсирования дизеля, которая составляет по среднему эффективному  давлению  0,075 МПа. В целом характер изменения показателей рабочего цикла и процесса сгорания топлива на этом режиме аналогичен таковому на режиме номинальной мощности.

Нагрузочные характеристики  дизеля 1ЧН 15/16 с различными  камерами сгорания (рис. 5.12) также свидетельствуют о благоприятном влиянии повышенного начального давления топлива в нагнетательном топливопроводе на показатели рабочего цикла и процесса сгорания, позволяющим повысить уровень форсирования.

Анализ процесса сгорания топлива в исследуемых дизелях с топливной аппаратурой повышенного начального давления показал, что увеличение начального давления  в рассматриваемых пределах практически не влияет на параметры начального периода процесса сгорания. Максимальная скорость сгорания w(нmax как на режиме номинальной мощности, так и на  режиме максимального вращающего момента практически не изменилась. Это обусловило незначительное изменение  максимального  давления цикла  и  максимальной  быстроты  нарастания  давления. 

Наибольшие различия имеют место в  интенсивности  выгорания  и продолжительности основного периода  процесса  сгорания. Основной период процесса сгорания наиболее  сильно сокращается на режимах номинальной мощности, вследствие большего увеличения максимальной скорости сгорания в этом  периоде w(omax. Повышение интенсивности выгорания в основном периоде, вызванное интенсификацией процесса  сгорания  в  конечной  фазе процесса впрыскивания, привело к повышению максимальной температуры цикла и некоторому смещению момента ее достижения к ВМТ. 

Продолжительность основного периода  процесса  сгорания при штатной топливной аппаратуре в 9 раз,  а  при  топливной аппаратуре повышенного начального давления в 6 раз больше продолжительности начального периода. Изменение  начального давления топлива в топливопроводе оказывает влияние, как показал эксперимент, на продолжительность  процесса впрыскивания при незначительном изменении закона подачи топлива в начальной фазе. 

Наиболее  интенсивно  с  сокращением продолжительности впрыскивания уменьшается общая продолжительность процесса сгорания. Коэффициент эффективности сгорания топлива с сокращением  продолжительности  процесса  впрыскивания имеет тенденцию к увеличению. Основное влияние  на улучшение эффективных и индикаторных показателей рабочего цикла оказывает сокращение общей продолжительности  процесса  сгорания, достигаемое повышением интенсивности выгорания топлива в основном периоде. 

При сокращении  продолжительности процесса впрыскивания за счет повышения начального  давления наблюдается некоторое уменьшение угла начала сгорания топлива обусловленное уменьшением установочного угла начала подачи. Несмотря на некоторую интенсификацию процесса впрыскивания фактор динамичности топливоподачи изменился несущественно.
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Повышение начального давления и, как следствие, сокращение продолжительности процесса впрыскивания  в исследуемых пределах является эффективным средством воздействия на продолжительность процесса сгорания в основном периоде  и улучшения экономичности рабочего цикла  в  условиях ограничения интенсивности выгорания топлива в начальном  периоде, что обеспечивает приемлемый уровень  механической  нагруженности дизеля.

Результаты испытания топливной  аппаратуры повышенного начального давления на безмоторном стенде  и одноцилиндровых дизелях 1ЧН 14,5/20,5 и 1ЧН 15/16 были  подвергнуты проверке на полноразмерном базовом дизеле 4ЧН 14,5/20,5 (Д-160) производства ОАО «ЧТЗ». Для этого, используя полученные выше рекомендации, дизель Д-160 комплектовался топливным насосом высокого давления, конструкция кулачкового вала которого обеспечивала создание повышенного начального в нагнетательном топливопроводе за счет использования соответствующего кулачка (рис. 5.8). Испытания проводились с определением нагрузочных характеристик при частотах вращения  коленчатого  вала,  соответствующих  режимам номинальной мощности и максимального вращающего  момента. Кроме нагрузочных характеристик  определялась  внешняя  скоростная характеристика дизеля.

Результаты испытаний при частоте вращения коленчатого вала, соответствующей  режиму  номинальной мощности, приведены на  рис. 5.13,a. Использование  топливной аппаратуры повышенного начального давления топлива позволяет улучшить топливную  экономичность  дизеля  Д-160  на  4…8 г/кВт·ч. Наибольший эффект улучшения  топливной экономичности наблюдался в области повышенных значений среднего эффективного давления. Улучшение экономичности сопровождается снижением температуры отработавших  газов  перед  турбиной турбокомпрессора tт в среднем на 30…50 0С  и  некоторым  снижением температуры отработавших газов на выходе из турбины tr. При этом предел дымления сдвигается в область повышенных Ре. На режиме номинальной мощности (Ре=0,85 МПа) дымность отработавших газов К снизилась на 23…25%, а максимальное давление цикла увеличилось на 0,2…0,25 МПа. Максимальная быстрота нарастания давления практически не изменилась во всем исследуемом диапазоне нагрузок. Можно отметить,  что  использование опытной топливной аппаратуры позволяет форсировать дизель по мощности до 132 кВт, т.е. на 12,5%.

Аналогичные изменения показателей рабочего цикла имеют место по нагрузочной характеристике при частоте вращения коленчатого вала, соответствующей режиму максимального вращающего момента. Однако, улучшение топливной экономичности на этом режиме меньше (рис. 5.13,б). Удельный эффективный расход топлива снижается в области повышенных значений среднего эффективного давления на 2,7…3,5 г/кВт·ч.

На полноразмерном дизеле  4ЧН 14,5/20,5 определялись внешние скоростные характеристики со штатной топливной аппаратурой и топливной  аппаратурой повышенного начального давления (рис. 5.20). Во всем исследуемом  диапазоне  частот вращения коленчатого вала при топливной  аппаратуре повышенного начального давления наблюдается увеличение  мощности и топливной экономичности дизеля. 
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Большее повышение экономичности наблюдается в области высоких частот вращения коленчатого вала при некотором увеличении максимального давления цикла. При большей частоте вращения коленчатого вала дизеля температура и дымность отработавших газов ниже при топливной аппаратуре повышенного начального давления. Максимальная быстрота нарастания давления  практически  не  меняется.  Из анализа внешней характеристики следует, что увеличение начального давления топлива в нагнетательном  топливопроводе позволяет повысить мощность дизеля при номинальной частоте вращения коленчатого вала (n = 1250 мин–1) до 132 кВт, т.е. на 12,5% с одновременным  снижением  удельного  эффективного расхода топлива на 5,5…7,0 г/кВт·ч. На  режиме максимального вращающего момента эффект улучшения мощностных и экономических показателей дизеля Д-160 проявляется меньше.

         5.3. Оценочные показатели механической нагруженности двигателя

С понятием «механическая нагруженность» двигателя связывается его работа с повышенным уровнем шума, вибрации и резкими стуками. Следствием высокой механической нагруженности является увеличение деформации деталей, их  повышенный износ и преждевременный выход из строя. Одним из показателей механической  нагруженности  двигателя считается максимальная быстрота нарастания давления газов в цилиндре. Ее величину в процессе доводки двигателя стремятся ограничить определенным пределом даже в ущерб экономичности. Различные исследователи рекомендуют различные  пределы  допустимой  величины максимальной быстроты нарастания давления. Однако не все считают, что механическая нагруженность определяется только величиной максимальной быстроты нарастания давления. Другим важным показателем механической  нагруженности является максимальное давление цикла. 

 Уровень максимального давления ограничивает долговечность и надежность  элементов цилиндропоршневой группы дизеля, особенно  вкладышей коренных и шатунных подшипников коленчатого вала, герметичность газового стыка головки и блока цилиндров, топливной форсунки и других деталей. От величины максимальных давления и быстроты нарастания давления зависит напряженно-деформированное состояние деталей двигателя. 

Работы Р.С. Кинасошвили показывают зависимость динамической деформации от отношения частоты возмущающей силы к частоте собственных колебаний деталей и от разности между  максимальным  давлением цикла и давлением  конца  процесса  сжатия. Академик А.Н. Крылов показал, что максимальная скорость нарастания давления определяет динамическую добавку  к  статической  деформации упругой системы. При этом особое значение уделяется  характеру изменения давления. Работы Н.Д. Ходунова на основании анализа индикаторных диаграмм с различным характером изменения давления доказывают, что величина динамической деформации и коэффициент динамичности определяются совокупностью двух показателей: максимального давления цикла и  максимальной скорости нарастания давления. 

Анализ рассмотренных работ указывает, что влияние динамики процесса сгорания на деформацию деталей дизеля проявляется в возбуждении  упругих  колебаний этих деталей. Амплитуда этих колебаний зависит от конструктивных особенностей дизеля и определяется наряду с максимальным давлением и максимальной скоростью нарастания давления. Характер изменения давления,  как критерий механической нагруженности дизеля, отмечается в работах В.Н. Луканина, В.Н. Попова и др.

Для более полной оценки механической нагруженности элементов дизеля в ряде исследований указывается на необходимость учета, помимо характера развития  давления в процессе сгорания, и характер переходного процесса от сжатия  к сгоранию. Особенности этого переходного процесса отмечаются в работах Г.Р. Рикардо, Т.М. Мелькумова, М.А. Брука, И.И. Вибе, Е.А. Скобцова, А.Д. Изотова, Л.В. Тузова, А.А. Скуридина, Е.М. Михеева, Н.Д. Ходунова. 

Резкий переход от сжатия к сгоранию характеризуется изменением скорости нарастания давления. Это изменение происходит не мгновенно, а в течение определенного интервала времени. Очевидно, что меньшему временному интервалу, в течение которого имеет место одинаковое изменение скорости, будет соответствовать большее ускорение  нарастания  давления. Временной интервал от момента  начала  сгорания  до  момента достижения максимальной скорости нарастания давления принято считать продолжительностью переходного процесса от сжатия к сгоранию. Изменение скорости нарастания давления  в течение переходного процесса удобно характеризовать ускорением нарастания давления, которое вызывает изменение амплитуды вибраций деталей, рассматриваемое как скорость динамического деформирования. В этой связи оценку характера переходного процесса от сжатия к сгоранию целесообразно производить по ускорению переходного процесса (рис. 5.14, a, б), которое определяется
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где  Wpmax – максимальная быстрота нарастания давления, МПа/град;

        Wp( – быстрота нарастания давления в момент воспламенения, МПа/град;

          (w  – продолжительность переходного процесса, град ПКВ.

Анализ материалов разных исследователей показывает, что механическая нагруженность характеризуется рядом основных показателей, которые определяются по индикаторным диаграммам давления  и скорости изменения давления газов в цилиндре дизеля.

Оценочные показатели механической нагруженности тесно связаны с кинетическими константами и уровнем тепловых потерь процесса сгорания. Влияние кинетических констант на оценочные показатели механической нагруженности  дизеля различно (рис. 5.14, в, г, д). 
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Повышение эффективности сгорания топлива, сопровождающееся уменьшением тепловых  потерь, при прочих равных условиях приводит к увеличению механической нагруженности дизеля. К повышению механической нагруженности ведет сокращение продолжительности процесса сгорания и уменьшение показателя характера сгорания. Управление начальным периодом процесса сгорания топлива с учетом этого влияния позволит воздействовать на показатели эффективности и экономичности рабочего цикла без изменения  механической нагруженности дизеля. Одним из эффективных  средств управления процессом сгорания  в  начальном  периоде  является воздействие на  характер  поступления топлива  в  цилиндр при впрыскивании. Это воздействие осуществляется с помощью управляемого, в частности, разделенного впрыскивания.

5.4. Снижение механической нагруженности дизеля

        ограничением интенсивности выгорания топлива

         в начальном периоде процесса сгорания

Ограничение интенсивности выгорания топлива в начальном периоде связано с интенсификацией предпламенных процессов и, как следствие, с сокращением периода задержки самовоспламенения. В значительной степени это зависит от закона подачи топлива, в частности, от фактора  динамичности топливоподачи, определяющего относительное количество топлива, поданное в цилиндр за период задержки самовоспламенения. Управление характеристикой топливоподачи с целью снижения фактора динамичности идет по двум основным направлениям: ступенчатое и разделенное впрыскивание топлива. Принципиальные основы ступенчатого впрыскивания широко известны. Реализация разделенного впрыскивания имеет свои особенности, связанные с местом подачи запальной порции и ее относительной величиной ( в суммарной цикловой подаче. 

Анализ физико-химических явлений, происходящих в цилиндре при впрыскивании запальной порции топлива, дан в работах А.Г. Сахарова и Г.Г. Бородай. Установлено, что до впрыскивания основной порции топлива в сжимаемом топливовоздушном заряде интенсивно протекают реакции предварительного окисления углеводородов, которые начались под воздействием теплоты отработавших газов. С помощью диаграмм давления  выявлены  все  три  стадии низкотемпературного самовоспламенения. Химический анализ газов, отобранных из цилиндра при прокрутке  коленчатого  вала дизеля, но с подачей углеводородов на впуске, позволил установить наличие формальдегидов и карбонильных соединений, которые являются результатом холоднопламенных  реакций окисления углеводородов. Топливо запальной порции  проходит сложные предпламенные и холоднопламенные превращения до впрыскивания основной порции. К моменту впрыскивания  основной  порции  в камере сгорания находится полностью испарившаяся, хорошо перемешанная и поэтому достаточно  однородная топливовоздушная смесь. По составу эта смесь обеднена. Под воздействием температуры отработавших газов предыдущего цикла (при  подаче запальной порции на границе тактов выпуска-впуска) в этой смеси произошли физико-химические превращения с образованием перекисей, альдегидов и распадом отдельных связей  в молекулах углеводородов. 

Охлаждение запальной  порции  поступающим свежим зарядом в такте впуска несколько замедлило  этот процесс физико-химического превращения,  предотвращая  глубокий распад молекулярных связей и осуществляя  своеобразную «консервацию» уже начавшего разлагаться топлива до начала такта сжатия. В течение такта сжатия повышение температуры и давления при наличии избытка кислорода завершает процесс разложения топлива  запальной  порции. Локальное  повышение концентрации паров топлива, вызванное либо интенсивным вихревым движением смеси в камере сгорания, либо впрыскиванием первой дозы основной порции топлива, при наличии готовых перекисей и активных центров приводит к появлению  горячего пламени. При этом стадии самовоспламенения существенно сокращаются и приводят к значительному уменьшению периода задержки воспламенения основной порции топлива, который в ряде случаев оказывается равным нулю.

Оценка эффективности разделенного впрыскивания топлива проводилась с использованием кулачка вала  топливного насоса с двумя разновысокими выступами (рис. 5.15). Величина запальной порции подбиралась в процессе  безмоторных испытаний изменением высоты выступа А. Отличительной особенностью исследуемого процесса разделенного впрыскивания является использование теплоты отработавших газов для физико-химической подготовки запальной порции,  облегчающей  воспламенение основной порции  топлива. Это достигается впрыскиванием запальной порции непосредственно в цилиндр дизеля в конце такта выпуска или в начале такта впуска, что хорошо согласуется с уровнем температуры, необходимой для испарения топлива  и начала частичного его распада. 

Предварительная  термическая обработка части дизельного топлива по мнению Б.Г. Гаврилова способствует улучшению ряда показателей  дизеля  «в результате  процессов  термической  диссоциации  углеводородов топлива, предшествующих как основному окислению, так и окислению в предпламенный период». При этом отмечается второстепенная роль улучшения испаряемости при  нагревании  топлива.  Использование высоких температур отработавших газов для нагрева запальной порции топлива является эффективным средством предварительной подготовки ее за счет процессов распада наименее термически стабильных молекул, а также  тепловой активации наиболее термически стабильных углеводородов к реакции окисления. Такая предварительная термическая подготовка запальной порции топлива существенно облегчает процесс ее самовоспламенения. 
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Процесс предварительного разложения запальной порции не должен быть слишком полным, ибо это может привести к преждевременному ее окислению и, как следствие, к уменьшению КПД цикла. С этой точки зрения можно считать конец такта выпуска-начало такта впуска оптимальным  моментом для впрыскивания запальной порции, так как в отработавших газах содержится малое количество кислорода. Кроме этого, охлаждение топлива запальной порции поступающим в такте впуска свежим  зарядом,  способствует  торможению  процессов распада наименее термически стабильных молекул топлива и определяется, по-видимому, согласованием угла начала подачи запальной порции и фаз газораспределения.

Установлено, что максимальная эффективность процесса  достигается при впрыскивании запальной порции вблизи ВМТ конца  такта выпуска, где отработавшие газы вызывают реакцию интенсивного первичного разложения топлива.

Наличие относительно большого промежутка  времени между впрыскиванием запальной и основной порциями  топлива определяет специфику организации разделенного впрыскивания в дизелях с камерой сгорания в поршне. Наряду с положительными качествами: улучшенное смесеобразование запальной порции топлива вследствие наличия значительного интервала времени, снижение требований к качеству распыливания запальной порции топлива и т.д. это обстоятельство имеет и отрицательную сторону, которая заключается в возможности большей механической потери топлива. 

Для обеспечения удовлетворительной экономичности дизеля необходимо сохранять запальную порцию топлива уменьшением ее потерь на стенках цилиндра, днище поршня, головке цилиндра и вследствие уноса в систему выпуска в период перекрытия клапанов. Поэтому не следует  начинать впрыскивание запальной порции задолго до закрытия выпускного клапана, ибо при достаточно большом перекрытии клапанов в результате продувки может увеличиться унос части топлива запальной порции в систему выпуска. 

Для дизелей, имеющих камеру сгорания в поршне, появляется возможность в большей степени сохранить запальную порцию топлива, нежели в дизелях с открытыми камерами, при условии впрыскивания ее непосредственно  в  камеру сгорания. Очень удобной в этом смысле камерой является камера сгорания ЦНИДИ. Имея зауженную горловину, она создает дополнительное сопротивление вихревым потокам смеси, препятствуя таким образом уносу топлива запальной порции. 

На степень физико-химической подготовки топлива запальной порции оказывает влияние, в случае применения камер сгорания в поршне, не только температура отработавших газов, но и температура стенок камеры сгорания. 

Камера сгорания ЦНИДИ, имея неодинаковую температуру по  внутренней поверхности дает дополнительную возможность регулировать степень физико-химических превращений топлива запальной порции за счет изменения места контакта топливной струи со стенкой. Наибольшую температуру камера сгорания ЦНИДИ имеет в районе кромки горловины. Поэтому попадание струи топлива на «горячую» кромку позволит усилить эффект термического воздействия, снижая ее температуру.

Влияние момента начала  впрыскивания запальной порции топлива на показатели рабочего цикла  оценивалось на дизеле 1Ч 14,5/20,5. Изменение  момента  начала  впрыскивания запальной порции топлива осуществлялось  использованием кулачков вала топливного насоса с двумя  разновысокими выступами, расположенными друг относительно друга под разными углами. При испытании дизеля с различными кулачками расход топлива поддерживался неизменным. Испытания проводились при разной относительной величине запальной порции топлива. 

Изменение относительной величины запальной  порции  топлива  в рассматриваемых ниже пределах практически не влияет на оптимальный, с точки зрения топливной экономичности, угол начала подачи основной порции, который составил 23 град ПКВ до ВМТ такта сжатия. 

Поэтому сравнение результатов  исследования по влиянию момента подачи запальной порции топлива на показатели рабочего цикла производилось при неизменном угле начала подачи основной порции. Результаты эксперимента приведены на рис. 5.16, a, б. 

Из условия получения наименьшего удельного эффективного расхода топлива оптимальный  угол  начала  подачи запальной порции топлива находится в диапазоне от 5 град ПКВ до ВМТ такта выпуска до 10 град ПКВ после ВМТ такта впуска в зависимости от относительной величины запальной порции топлива. 

Значения углов, соответствующие более раннему впрыскиванию запальной порции, относятся к меньшим относительным величинам запальной порции. Отклонение  углов начала подачи запальной порции от указанного выше диапазона вызывает ухудшение экономичности дизеля, вследствие повышенных потерь топлива и снижения эффективности его сгорания. 

Потерянная часть топлива запальной порции не участвует в процессе сгорания. Это подтверждается, в частности,  характером изменения температуры и дымности отработавших газов. При углах подачи запальной порции, отличных от  оптимальных, указанные параметры отработавших газов снижаются, что  при  неизменном расходе топлива свидетельствует о  неполном участии цикловой подачи в процессе сгорания и падении мощности дизеля. 

Степень влияния на экономичность дизеля угла начала подачи  запальной порции определяется  согласно  экспериментальным данным величиной запальной порции топлива. Чем больше величина запальной порции, тем большее влияние на экономичность дизеля оказывает угол начала ее подачи. 

Это обстоятельство, по-видимому, можно объяснить тем, что с увеличением запальной порции увеличивается дальнобойность струи и улучшается качество ее распыливания, однако при этом увеличивается вероятность ее потерь, так как  большая  часть топлива находится в хорошо распыленном состоянии. 
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Вихревые движения газов внутри цилиндра в период перекрытия клапанов и в течение такта впуска сравнительно легко выносят распыленное топливо из объема камеры сгорания, увеличивая тем самым его потери.

Кроме этого, большая величина запальной порции формирует топливный факел более  устойчивый к вихревым движениям газов, а, следовательно,  способствует в большей степени попаданию части топлива не в камеру  сгорания, при углах подачи его отличных от оптимального, а на днище поршня и в надпоршневое пространство, откуда оно сравнительно легко может быть вынесено в систему выпуска.

Уменьшение же величины запальной порции, вследствие ухудшения ее распыливания и снижения дальнобойности струи топлива  способствует лучшему контакту со стенкой камеры  сгорания.  Топливо,  осевшее  на стенке камеры сгорания, уже  в  меньшей степени  подвержено воздействию вихревых потоков газа и поэтому лучше сохраняется до момента своего  самовоспламенения.  

С увеличением запальной порции топлива эффективность физико-химической подготовки при неоптимальном угле начала ее подачи снижается в большей степени, чем при малой  величине  запальной  порции. Это обстоятельство сопровождается снижением коэффициента эффективности сгорания, уменьшением индикаторного КПД и повышает чувствительность дизеля к углу начала  подачи запальной порции. 

Снижение эффективности физико-химической подготовки топлива запальной порции и увеличение ее потерь приводит к росту задерживающих стадий в воспламенении основной порции и, как следствие, к изменению «жесткости» работы дизеля. Об этом свидетельствует изменение таких показателей механической нагруженности, как максимальная быстрота нарастания давления и ускорение переходного процесса от сжатия к сгоранию.  С увеличением  степени  отклонения  угла  начала  подачи запальной порции от оптимального эти показатели увеличиваются. Примечательно, что изменение угла начала подачи запальной порции в рассматриваемом диапазоне практически не сказывается на величине максимального давления цикла. Отклонение угла начала подачи топлива запальной порции от  оптимального сопровождается, вследствие указанных выше обстоятельств, некоторым уменьшением угла начала сгорания. 

Повышенные потери и ухудшение эффективности термической  обработки  топлива запальной порции несколько изменяют продолжительность процесса сгорания. Увеличение задерживающих  стадий в воспламенении основной порции приводит к некоторому увеличению максимальной скорости сгорания при отклонении угла  начала подачи запальной порции от оптимального. Незначительное сокращение продолжительности процесса сгорания при этом можно объяснить увеличением части топлива запальной порции, не участвующей в процессе сгорания вследствие механической ее потери. В данном случае снижение (z не означает улучшения процесса сгорания топлива.

Анализ экспериментального  материала  позволяет определить диапазон оптимальных углов начала подачи запальной порции топлива, который составляет от 5 град ПКВ до ВМТ такта выпуска до 10 град ПКВ после ВМТ такта впуска.

Необходимость выбора оптимальной относительной величины запальной порции топлива ( определяется опасностью возникновения следующих явлений при работе дизеля с разделенным впрыскиванием: увеличение расхода  топлива  вследствие преждевременного выделения теплоты, относительных потерь теплоты через поверхности, образующие  внутрицилиндровое пространство, и механической нагруженности дизеля. 

При экспериментальном исследовании по выбору  оптимального  значения ( использовался кулачок вала топливного насоса с двумя разновысокими выступами. Необходимое значение ( устанавливалось  сменой кулачков с различной высотой выступа А. Выбор  относительной величины запальной порции топлива обоснован для дизелей 4Ч 14,5/20,5, 4ЧН 14,5/20,5  и  8ЧН 15/16 на номинальных режимах их работы (рис. 5.16, в, г). Зависимость основных показателей  рабочего цикла и параметров процесса сгорания от ( оценивалась в диапазоне ее изменения от 0 до 0,48.

Увеличение относительной величины запальной порции топлива после некоторого предела приводит к  резкому  повышению удельных эффективного и индикаторного расходов  топлива. Оптимальное значение ( при условии Gт = const для исследуемых дизелей составляет 0,12…0,18. В этом диапазоне удельный эффективный расход топлива практически не изменяется в сравнении с таковым при обычном впрыскивании, а максимальная быстрота нарастания давления минимальна. Уменьшение Wpmax снижает механическую нагруженность дизеля. Исчезают резкие стуки, снижается вибрация корпуса, уменьшается шум. На индикаторных диаграммах появляется плавный переход от линии сжатия в линию сгорания, причем, ускорение переходного процесса приближается к нулю. Однако при дальнейшем увеличении ( > 0,20 к моменту воспламенения основной порции в камере сгорания накапливалось большее количество топлива запальной порции, обуславливающее увеличение Wpmax. При этом наблюдалось снижение мощности дизелей и увеличение удельных  эффективного и индикаторного расходов топлива. 

Разделенное  впрыскивание  топлива при значениях ( = 0,15 на 25% снижает дымность отработавших газов К вследствие ускорения предпламенной подготовки топлива, сокращения общей продолжительности процесса сгорания и перемещения конца процесса сгорания ближе к ВМТ. 

Сокращение общей продолжительности сгорания можно объяснить увеличением скорости сгорания в конце процесса вследствие ускорения испарения и диффузии топлива основной  порции, обеспечиваемым увеличением температуры смеси перед началом  ее  горения. С увеличением ( максимальная скорость сгорания  w(нmax изменяется, хорошо согласуясь с характером изменения Wpmax. Коэффициент эффективности сгорания при ( > 0,20 резко уменьшается вследствие повышения  количества  продуктов  сгорания запальной порции и увеличенных потерь тепла. Максимальная температура цикла при разделенном впрыскивании топлива изменяется незначительно. 

По мере увеличения относительной величины запальной порции угол начала сгорания  сначала увеличивается до 15…16 град ПКВ, резко снижая при этом период задержки воспламенения основной порции топлива, а затем стабилизируется на уровне 14…15 град ПКВ. Увеличение  угла начала сгорания приводит к росту  продолжительности переходного процесса от сжатия к сгоранию (w (рис. 5.14, a). Увеличение угла начала сгорания  обуславливается  наличием однородной, хорошо подготовленной  к  самовоспламенению,  смеси запальной порции топлива с воздухом вследствие большого опережения ее впрыскивания. 

При этом количество  топлива запальной порции соответствует условиям смеси, при которых она является достаточно бедной, чтобы преждевременно  не самовоспламениться вследствие сжатия, и достаточно богатой, чтобы топливо основной порции могло воспламениться от  пламени начинающей гореть запальной порции. Несущественное изменение  ( при ( > 0,20 объясняется ухудшением  качества  физико-химической подготовки запальной порции. 

Появление продуктов ее сгорания тормозит процесс воспламенения основной порции. Для уменьшения влияния продуктов сгорания запальной порции на воспламенение основной  порции  можно  рекомендовать  интенсификацию движения газов вблизи  распылителя форсунки.  

На  основании анализа влияния ( на показатели цикла и  параметры  процесса сгорания определены оптимальные значения относительной величины запальной порции, которые на номинальных режимах составили (опт = 0,12…0,18 от суммарной цикловой  подачи топлива.  С этими значениями ( далее определялись нагрузочные характеристики дизелей.

Нагрузочные характеристики дизеля 1ЧН 14,5/20,5 представлены на рис. 5.17. В сравнении с аналогичными характеристиками, полученными со штатной  топливной аппаратурой, можно отметить при разделенном впрыскивании топлива снижение механической нагруженности  дизеля,  характеризуемой  значениями Рmax и Wpmax. 

Особенно значительное снижение  этих показателей имеет место при больших значениях среднего эффективного давления, что  объясняется  особенностями  изменения относительной величины запальной порции топлива. 
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При разделенном впрыскивании снижается температура и дымность отработавших газов. Анализ параметров процесса сгорания  указывает на увеличение угла начала сгорания, снижение максимальной относительной скорости w(нmax и общей продолжительности сгорания топлива. Мощностные и экономические показатели рабочего цикла практически не изменились. 

Эффект снижения механической нагруженности дизеля 1ЧН 14,5/20,5 проявляется  при частотах вращения  коленчатого  вала, соответствующих  режимам номинальной мощности и максимального вращающего момента.

Аналогичные результаты получены на дизеле 1ЧН 15/16 (рис. 5.18). Характерно, что здесь отмечается больший эффект снижения механической нагруженности дизеля как при работе с камерой сгорания ЦНИДИ, так и с открытой  камерой сгорания.  
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Это можно объяснить  особенностями  теплового состояния поверхностей внутрицилиндрового  пространства,  обусловленными воздушным охлаждением. Максимальная скорость нарастания давления уменьшилась в 2…3 раза. Заметный эффект имеет  место в снижении дымности отработавших газов. Температура отработавших газов и максимальная температура  цикла  практически  не изменились. Сохранились на высоком уровне мощностные  и экономические показатели дизеля 1ЧН 15/16.

На полноразмерном дизеле 4ЧН 14,5/20,5  топливный насос разделенного  впрыскивания  подвергнут экспериментальной проверке. Здесь определялись нагрузочные и внешняя скоростная характеристики. Нагрузочные характеристики при частоте вращения  коленчатого  вала, соответствующей режиму номинальной мощности, приведены на рис. 5.19, a. 
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Анализ нагрузочной характеристики показывает, что при разделенном впрыскивании топлива мощностные и  экономические  показатели дизеля не изменились. Основное отличие наблюдается в улучшении динамических показателей рабочего цикла, характеризуемым снижением максимального давления цикла в среднем  на 0,5…0,7 МПа, и максимальной быстроты нарастания давления в среднем в 1,5…2,0 раза.
При разделенном впрыскивании  топлива  имеет место существенное снижение дымности отработавших газов, которое на режиме номинальной мощности достигает 38…40%. Температура отработавших газов перед турбиной также уменьшилась в среднем на 20…25 0С. Следует отметить, что при разделенном впрыскивании сохраняется высокое начальное давление в нагнетательном топливопроводе  перед  началом основного впрыскивания. Максимальное давление основного  впрыскивания  несколько выше такового при штатной топливной аппаратуре.

Аналогичные результаты получены по нагрузочной характеристике при частоте вращения коленчатого вала дизеля, соответствующей режиму максимального вращающего момента (рис. 5.19, б). С топливной аппаратурой разделенного впрыскивания на полноразмерном дизеле  4ЧН 14,5/20,5 определялась внешняя скоростная характеристика (рис. 5.20). 
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Анализ этих характеристик показывает, что в случае разделенного впрыскивания топлива мощностные и экономические показатели остаются  на прежнем уровне. Наибольший эффект наблюдается в снижении максимальных давления и быстроты нарастания давления, свидетельствующем об уменьшении уровня механической нагруженности дизеля. Существенно снизилась дымность отработавших  газов, особенно в области повышенной частоты вращения коленчатого вала. Температура отработавших газов перед турбиной турбокомпрессора и на выходе из нее также имеет пониженное значение.

Проведенные испытания топливной аппаратуры разделенного впрыскивания на полноразмерном дизеле 4ЧН 14,5/20,5 подтвердили результаты исследований, полученных на одноцилиндровом дизеле. Полученный эффект несколько меньше отмеченного при испытаниях дизеля 1ЧН 14,5/20,5, однако он позволяет полнее оценить положительные стороны топливной аппаратуры разделенного впрыскивания. Использование топливной аппаратуры разделенного впрыскивания топлива является эффективным средством улучшения эксплуатационных свойств дизеля.

5.5. Топливная экономичность и механическая нагруженность дизеля 

при экспериментальной реализации принципов 

совершенствования процесса сгорания

Математическое моделирование закономерностей выгорания топлива в дизелях и приведенные выше результаты исследования рабочего цикла с использованием ЭВМ позволили сформулировать основные принципы совершенствования процесса сгорания. Сущность этих принципов составляет дифференцированный подход к проблеме совершенствования процесса сгорания, предполагающий реализацию методов совершенствования эффективно воздействующих  на отдельные периоды процесса.

Одним из методов, эффективность которого оценена выше, является изменение закономерностей топливоподачи. С помощью сравнительно несложного  конструктивного усовершенствования кулачка вала топливного насоса высокого давления удалось целенаправленно воздействовать на основные характеристики впрыскивания, добиваясь либо сокращения продолжительности и увеличения давления впрыскивания при несущественном изменении фактора динамичности топливоподачи, либо изменения закона топливоподачи посредством ее разделения на две стадии. В первом случае, повышая начальное давление в нагнетательном топливопроводе и среднюю скорость впрыскивания и, таким образом, изменяя эффективность смесеобразования в заключительных стадиях впрыскивания за счет их интенсификации, управляющее воздействие направлялось на основной период процесса сгорания. Во втором случае, ограничивая количество топлива, участвующего в воспламенении, управляющее воздействие осуществлялось на начальный период процесса сгорания.

Дифференцированное управление периодами процесса сгорания экспериментально осуществлялось на трех дизелях с полуразделенными камерами сгорания: тороидальной (ЦНИДИ) и цилиндрической – открытой (ЯМЗ), отличающихся частотой вращения коленчатого вала, наличием наддува и типом охлаждения. На рис. 5.21 представлены интегральные и дифференциальные характеристики выгорания топлива и результаты их изменения вследствие дифференцированных управляющих воздействий. Анализ приведенных закономерностей выгорания показывает, что разделенное впрыскивание  топлива  снижает  интенсивность  выгорания топлива в начальном периоде процесса сгорания (рис. 5.21, a, б, в, г). 

Дифференциальная характеристика выгорания отличается наличием одного максимума скорости, величина которого занимает промежуточное положение между максимальными скоростями выгорания в начальном и основном периодах. Если при обычном впрыскивании топлива момент достижения максимума скорости сгорания составляет 5…6 град ПКВ от  начала  сгорания, то при разделенном впрыскивании топлива эта характерная точка расположена за 22,5…25 град ПКВ от начала сгорания. Другими словами, в последнем случае интенсифицируются заключительные стадии выгорания топлива. 

В начальном периоде сгорания, который при разделенном  впрыскивании  выделяется условно в связи с монотонным выгоранием, сгорает в 3…3,5 раза меньше топлива. Процесс сгорания развивается постепенно, без резкого изменения скорости. Для такого процесса характерны малые значения ускорения сгорания. При разделенном впрыскивании топлива  характерно некоторое сокращение  продолжительности процесса сгорания. Максимальная относительная скорость сгорания в начальном периоде снижается в 1,5…2,5 раза.  Характеризуя разделенное впрыскивание топлива в целом, можно считать его эффективным методом  управления  преимущественно начальным периодом процесса сгорания.

Интенсификация выгорания топлива в основном периоде процесса сгорания достигается сокращением продолжительности впрыскивания посредством  повышения  начального  давления  в нагнетательном топливопроводе (рис. 5.21, д, е).  На дифференциальных характеристиках выгорания  заметно возросла максимальная относительная скорость сгорания в основном периоде. Это обстоятельство способствует сокращению его продолжительности и продолжительности процесса сгорания в целом. Интенсивность выгорания топлива в начальном периоде практически не изменяется. Несущественно изменилась и доля топлива, выгоревшая в начальном периоде. 

Анализ характеристик выгорания показывает, что повышение начального давления в нагнетательном топливопроводе является эффективным методом управления преимущественно  основным  периодом  процесса  сгорания.  Экспериментальная оценка топливной  экономичности  и механической нагруженности дизеля при изменении  интенсивности выгорания топлива в характерных периодах процесса сгорания приведена на  рис. 5.22.
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Реализация второго принципа совершенствования процесса сгорания, 

предполагающего воздействие на  начальный  период, обеспечивалась изменением максимальной относительной скорости сгорания w(нmax. Анализ результатов  управления процессом сгорания показывает, что максимальное давление цикла и максимальная быстрота нарастания давления снижаются при уменьшении максимальной относительной скорости в начальном периоде (рис. 5.22, a). На индикаторных диаграммах появляется плавный переход линии сжатия в линию сгорания. Интегральная и дифференциальная характеристики выгорания трансформируются в кривые с монотонным характером (рис. 5.22, б). Показатели эффективности и экономичности рабочего цикла, такие как, среднее индикаторное давление и удельный индикаторный расход топлива при снижении интенсивности выгорания топлива в начальном периоде практически не изменяются. Экспериментальные данные свидетельствуют о возможности  осуществления  второго принципа совершенствования процесса сгорания, обеспечивающего, при сохранении показателей эффективности  и экономичности, существенное снижение механической нагруженности дизеля.

Реализация третьего принципа совершенствования процесса сгорания, предполагающего воздействие на основной период, обеспечивается изменением максимальной относительной скорости сгорания w(omax. Анализ результатов управления процессом показывает, что с увеличением максимальной  относительной скорости сгорания в  основном  периоде  повышается эффективность рабочего цикла и снижается удельный  индикаторный расход  топлива (рис. 5.22, в).  Характерна  высокая  чувствительность этих показателей к величине w(omax,  изменение которой в 2 раза приводит к изменению среднего индикаторного давления  и  удельного индикаторного  расхода  топлива  на 10…12%. 

Механизм влияния скорости сгорания в основном периоде на показатели эффективности и экономичности рабочего цикла предполагает сокращение продолжительности и уменьшение тепловых потерь процесса сгорания. Повышение  интенсивности выгорания в основном периоде практически не оказывает влияния на уровень механической нагруженности дизеля, что отмечается по зависимостям максимального давления и максимальной быстроты нарастания давления. Это обстоятельство объясняется ограничением интенсивности выгорания топлива в начальном периоде (рис. 5.22, г). Повышение интенсивности выгорания топлива в основном  периоде  сопровождается  увеличением максимальной температуры цикла, что косвенно свидетельствует о повышении тепловой нагруженности дизеля. Экспериментальные данные свидетельствуют о возможности осуществления  третьего принципа совершенствования процесса сгорания, обеспечивающего при сохранении уровня механической  нагруженности повышение эффективности и экономичности рабочего цикла дизеля.

6. СНИЖЕНИЕ ТЕПЛОВОЙ НАГРУЖЕННОСТИ ДИЗЕЛЯ
Изменение интенсивности выгорания топлива в периодах процесса сгорания оказывает заметное влияние на теплообмен между рабочим телом и  стенками внутрицилиндрового пространства. Результаты экспериментальных  исследований свидетельствуют о возможности снижения тепловой нагруженности поршня и головки цилиндра повышением  управляемости процесса сгорания топлива, что представляет собой дополнительный резерв по улучшению теплового состояния элементов дизеля. Наряду со снижением тепловых потерь в процессе сгорания большое влияние на тепловую нагруженность  элементов дизеля оказывает их перераспределение между  теплоотводящими системами, в частности, увеличение теплоотдачи в смазочное масло.

Последнее наблюдается в системах принудительного охлаждения. Эффективность принудительного охлаждения таких элементов дизеля как поршень и головка цилиндра очень высока при достижении оптимальных конструктивных решений и параметров.

Решение проблемы тепловой нагруженности элементов дизеля при повышении удельной мощности следует искать в реализации комплекса мероприятий по обеспечению надлежащих интенсивности выгорания топлива и тепловых потерь в процессе сгорания, рационального перераспределения тепловых потерь между теплоотводящими системами и совершенствованию  конструкции теплонагруженных элементов.

6.1. Особенности теплообмена в процессе сгорания 

и оценочные показатели тепловой нагруженности

Сгорание топлива рассматривается как совокупность физико-химических явлений, характеризующаяся интенсивным выделением теплоты и световым излучением. Температура рабочего тела достигает максимальных значений в процессе сгорания и изменяется при переменном объеме  цилиндра в зависимости от продолжительности и характера выгорания топлива. Разность температур рабочего тела и поверхностей внутрицилиндрового пространства  обуславливает теплообмен. 

Особенности теплообмена между рабочим телом и окружающими поверхностями состоят в том, что потери тепла с одной стороны определяют  эффективность теплоиспользования в цикле, а с другой стороны повышают тепловую нагруженность деталей дизеля. Высокие тепловые потери в цикле обуславливают двойной ущерб: снижение мощностных, экономических показателей и повышение тепловой нагруженности, требующее затрат энергии на функционирование систем охлаждения. Наибольшие тепловые потери имеют место  в процессе сгорания.

Различают конвективный и радиационный (лучистый) теплообмен. Интенсивность теплообмена и ее изменение определяются характером процесса сгорания топлива, в частности, динамикой выгорания топлива.  Конвективный теплообмен и его интенсивность определяются особенностями движения рабочего тела, закономерности которого недостаточно полно изучены. Интенсивность конвективного теплообмена, как отмечает Г.Б. Розенблит, определяется не только движением рабочего тела вдоль тепловоспринимающей поверхности, но и составляющими этого движения – вторичными колебательными течениями, направленными по нормали к этой  поверхности. Колебательные движения, возникающие в связи с неоднородностью смеси и отсутствием одновременности воспламенения, проникая и деформируя пограничный слой, интенсифицируют процесс теплообмена. 

Волновая природа колебательного движения обусловлена локальными повышениями давления, а колебательная скорость зависит от быстроты  нарастания  давления газов


[image: image106.wmf]j

d

dP

P

k

D

n

2,43

w

o

зк

×

×

×

×

=

,                                      (6.1)

где  n – частота вращения коленчатого вала;

        k – показатель адиабаты;

        P – давление газов;

      Do – диаметр цилиндра.

Быстрота нарастания давления в свою очередь определяется интенсивностью выгорания топлива в процессе  сгорания, т.е. Wp = ((w(). Изменение интенсивности выгорания топлива может рассматриваться при прочих равных условиях, как управляемый параметр, воздействующий на колебательную скорость и интенсивность конвективного теплообмена.

Рассматривая механизм переноса теплоты, Петриченко Р.М. отмечает важность учета турбулентности газового потока во влиянии ее на интенсивность теплообмена в пограничном слое. Структура заряда при оценке интенсивности теплообмена учитывается с помощью  коэффициента, отражающего увеличение теплоотдачи из-за деформации  пограничного  слоя.

Этот корректировочный коэффициент e = (/(p, где ( – коэффициент теплоотдачи, соответственно, действительный и расчетный, связан с характеристиками выгорания топлива. Связь e с параметрами рабочего процесса, по предложению  В.А. Зысина и М.Р. Петриченко, можно оценить с помощью закона сгорания x = x (() по зависимости e = e [x (()], которая должна учитывать условие
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Накопление опытных данных по влиянию интенсивности выгорания топлива позволит оценить значение и характер изменения корректирующего коэффициента e в зависимости от угла поворота коленчатого вала.

Радиационный теплообмен условно подразделяют на лучеиспускание пламени и газов. Современные исследования указывают на существенную долю радиационного теплообмена в процессе передачи тепла, составляющую от 15 до 30% на номинальных режимах работы дизелей. 

А.К. Костин установил связь теплообмена в цилиндре дизеля, распределения тепловых потоков и температурного состояния деталей с характером выгорания топлива. При этом результатами анализа диаграммы свечения пламени и характеристик выгорания подтверждается существование двух, различных с позиции теплообмена, периодов процесса  сгорания:  начального   периода, характеризуемого «беспламенным» сгоранием, аналогичным сгоранию в гомогенной среде, и основного периода – преимущественно «диффузионного» сгорания с образованием ярко светящегося желтого пламени. Установлена длительность этих периодов: начального – до 10 град ПКВ и основного – свыше 90 град ПКВ. 

Анализ динамики выгорания топлива  позволил  установить взаимосвязь характера выгорания в основном периоде видимого сгорания с диаграммой свечения пламени. Изменение скорости сгорания dx/d( служит базой для  оценки теплоотдачи лучеиспусканием пламени, а неучет длительности основного периода и изменения степени черноты пламени приводит к ошибкам в определении теплоты лучеиспускания. Костин А.К. предложил зависимость для учета интенсивности выгорания топлива при определении условной степени черноты факела пламени 
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где  X – относительный объем, занимаемый факелом;

        ( – коэффициент избытка воздуха;

      qo – относительное количество теплоты, выделившееся в основном периоде;

       e'п – степень черноты пламени.

Теплоотдачей лучеиспусканием от газов, по данным А.К. Костина, можно пренебречь вследствие незначительной ее доли в теплообмене.

Анализируя  результаты  скоростной  цветной  киносъемки процесса горения с применением топливных присадок в качестве индикаторов температуры по  цвету пламени, Г.Б. Розенблит приходит к выводу о том, что «в тепловом излучении светящегося пламени в камерах сгорания дизелей … основное значение имеют частицы сажи, которые и определяют степень черноты этого пламени». Учитывая, что суммарная степень черноты газового  потока определяется оптической толщиной пламени и газового потока при горении жидкого топлива, известна зависимость для оптической толщины пламени дополнить характеристикой выгорания топлива x = ((() или dx/d( = (((), поскольку «от характера сгорания зависит продолжительность и эффективность высокотемпературного излучения пламени, возможность существования очагов горения с температурой, значительно превышающей среднеобъемную температуру газов». Полагая, что суммарная  оптическая толщина излучателя для процесса сгорания в дизелях может  быть определена по зависимости


[image: image109.wmf],

l

P

H

C

k

T

эф

p

p

×

×

×

=

                                         (6.4)

Г.Б. Розенблит установил связь ее с  интенсивностью выгорания топлива в виде дополнения
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где  Tт – теоретическая температура пламени данного вида топлива;

         Р – текущее давление газов в цилиндре;

        lэф – средняя длина пути луча;

   Ср/Hp – соотношение между углеродом и водородом в топливе;

         ( – коэффициент избытка воздуха.

Г.Б. Розенблит отмечает важность учета характера, протяженности во времени и интенсивности выгорания топлива для определения характеристики радиационной теплоотдачи. При этом выделяются две фазы тепловой радиации: первая – с относительно большими значениями оптической толщины  пламени и скоростями ее изменения, определяемыми интенсивным образованием сажи, ростом давления и температуры, и вторая – в периоде малой интенсивности выгорания с еще большей концентрацией частиц сажи.

Р.М. Петриченко, анализируя  процесс сажеобразования и свечения факела пламени на основе исследований Д.Б. Кузнецова и В.З. Мохова, приходит к выводу  о  том, что источником лучистого теплового потока  в дизеле можно считать нагретые частицы сажи. Рассматривая параметры этого потока, Р.М. Петриченко предлагает использовать модифицированный критерий Больцмана Boi камеры  сгорания дизеля для связи выделившегося в данный момент количества теплоты при сгорании и количества теплоты, переданного лучеиспусканием.

Модифицированный и приведенный критерии Больцмана зависят от интенсивности выгорания топлива dx/d(,  а, следовательно, как отмечает автор, «...и температура пламени зависит от скорости выделения тепла dq/d(». По  мере развития процесса сгорания температура пламени приближается к температуре газа.

А.М. Яцечко отмечает существенную зависимость интенсивности теплоотдачи и  тепловой  нагруженности дизеля от динамики выгорания топлива. В частности, установлено определяющее влияние интенсивности выгорания топлива в начальном периоде на конвективную составляющую,  а интенсивности выгорания в основном периоде – на  лучистую составляющую суммарного теплового потока. 

Конвективная и радиационная теплопередачи в  процессе сгорания топлива протекают одновременно,  накладываясь друг на друга, затрудняя процесс их экспериментального и  теоретического  изучения. На процесс как конвективного, так и радиационного теплообмена, оказывает влияние интенсивность выгорания  топлива в процессе сгорания.

Оценка дифференцированного подхода в снижении тепловой нагруженности дизеля наиболее достоверна с использованием экспериментальных исследований. В этом случае в качестве оценочных показателей тепловой нагруженности элементов дизеля целесообразно использовать температуры деталей в характерных точках, а также их градиенты.

6.2. Тепловая нагруженность элементов дизеля при изменении 

интенсивности выгорания топлива в периодах процесса сгорания

Влияние интенсивности выгорания топлива в периодах процесса сгорания на тепловую нагруженность поршня и головки цилиндра исследовалось на дизелях 1ЧН 14,5/20,5 и 1ЧН 15/16 соответственно жидкостного и воздушного охлаждения. Изменение интенсивности выгорания в начальном периоде осуществлялось реализацией разделенного впрыскивания топлива с изменением относительной величины запальной порции. Изменение интенсивности выгорания в основном периоде процесса сгорания осуществлялось изменением начального давления топлива в нагнетательном топливопроводе. Тепловая нагруженность поршня и головки цилиндра оценивалась уровнем температур в  характерных  точках.  

Измерение температур осуществлялось хромель–копелевыми термопарами, установленными на глубине ~ 2 мм от огневой  поверхности.  В поршнях устанавливались восемь термопар, из них: t1п, t2п – на кромке горловины камеры сгорания; t3п, t8п  –  на  кромке днища поршня; t4п, t5п – над верхним компрессионным кольцом; t6п – над нижним маслосъемным кольцом и t7п – на днище камеры сгорания. Кроме того, были установлены термопары в межклапанные перемычки головки блока дизеля 1ЧН 14,5/20,5 – tгб и головки цилиндра дизеля 1ЧН  15/16  – tгц. 

Температурное состояние указанных деталей дизелей определялось по нагрузочным характеристикам. Испытания проводились при оптимальных, с точки зрения экономичности, углах опережения подачи топлива. Температура в характерных точках поршня и головок блока (цилиндра) дизеля в зависимости  от нагрузки при управлении начальным периодом процесса сгорания посредством разделенного впрыскивания топлива, представлена на рис. 6.1. 

Наиболее чувствительна к изменению нагрузки температура кромки горловины камеры сгорания t2п, наименее подвержена  изменению  температура  над нижним маслосъемным кольцом t6п. Анализируя тепловое состояние  поршня дизелей 1ЧН 14,5/20,5 и 1ЧН 15/16 с камерой сгорания ЦНИДИ, следует отметить, что значения температур в характерных точках находятся в области предельных, с позиции прочности соответствующих алюминиевых сплавов. Эти  значения  соответственно составляют: t2п = 358…364 оС, а в области  верхнего компрессионного кольца t4п = 253…257 оС. Высокие  температуры  в области верхнего компрессионного кольца снижают его работоспособность. 

При замене камеры ЦНИДИ на указанных дизелях открытой (цилиндрической) камерой сгорания ЯМЗ изменилось и тепловое состояние поршня. Температуры кромки горловины камеры сгорания ЯМЗ для дизелей 1ЧН 14,5/20,5 и 1ЧН 15/16 соответственно составляют t2п = 318…320 оС, а в области верхнего компрессионного кольца t4п = 251…252 оС. 
Характерно, что замена камеры сгорания сказалась лишь на снижении температуры кромки горловины камеры t2п и днища поршня t3п. Температура днища открытой камеры сгорания t7п возросла на ~ 56 оС по сравнению с таковой у камеры сгорания ЦНИДИ.
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  Снижение температуры кромок горловины камеры сгорания можно объяснить изменением их ее конфигурации, меньшими тепловоспринимающей поверхностью и уровнем тепловых потерь в процессе сгорания топлива. Изменение эффективных и индикаторных показателей рабочего цикла и параметров процесса сгорания для указанных камер сгорания в дизеле 1ЧН 15/16 приведено на рис. 5.2, в. 

Анализируя тепловое состояние дизелей с открытыми камерами сгорания и камерами сгорания ЦНИДИ,  можно сделать вывод, что замена камеры сгорания не решает радикально проблему тепловой нагруженности поршня. Хотя температурное поле поверхности открытой камеры сгорания характеризуется меньшим градиентом температур и оно более равномерное, чем у камеры сгорания  ЦНИДИ, высокая температура в области верхнего компрессионного кольца требует реализации дополнительных мероприятий по обеспечению работоспособности поршня. 

Оценка тепловой нагруженности поршня с камерой сгорания ЦНИДИ при изменении интенсивности выгорания топлива в начальном периоде посредством разделенного впрыскивания топлива (рис. 6.1, а, в), показала, что на дизелях 1ЧН 14,5/20,5 и 1ЧН 15/16 температура кромок горловины камеры  сгорания соответственно снижается на (t2п = 18…20 оС,  а  температура  над  верхним компрессионным кольцом – на (t4п = 10…12 оС. Эффект снижения температуры наблюдается почти во всех  характерных точках поршня, и чем дальше эти точки удалены от кромки горловины, тем эффект меньше. Аналогичное влияние разделенного впрыскивания топлива на температуру поршня наблюдается  в указанных дизелях с открытой камерой сгорания (рис. 6.1, б, г). Наибольшее снижение температуры поршня имеет место при больших нагрузках дизелей.

Анализируя температуры головки блока дизеля 1ЧН 14,5/20,5 – tгб и головки цилиндра дизеля 1ЧН 15/16 –  tгц, измеряемые в межклапанной перемычке, можно заметить, что замена камеры сгорания ЦНИДИ открытой камерой сгорания приводит к снижению указанных температур на номинальных  режимах работы (Ре = 0,85 МПа и Ре = 0,80 МПа) соответственно на 28…30 оС. Это можно объяснить уменьшением скоростей истечения газового потока из камеры сгорания в надпоршневое пространство вследствие увеличенного диаметра горловины открытой камеры сгорания и  распространением  этого  высокотемпературного потока на большую огневую поверхность головки блока и цилиндра, т.е. устранения, так называемого эффекта  локализации температурного воздействия. 

Снижение интенсивности выгорания топлива в начальном периоде сгорания посредством разделенного впрыскивания заметно уменьшает температуры межклапанных перемычек в исследуемых дизелях с вариантами камер сгорания. В  дизелях 1ЧН 14,5/20,5 и 1ЧН 15/16 с камерами сгорания ЦНИДИ температура головок блока и цилиндра соответственно уменьшается на (tгб = 25 оС и (tгц = 28 оС, а с камерами  сгорания  открытого типа – на (tгб = 22 оС и (tгц = 24 оС.

Влияние изменения интенсивности выгорания топлива в основном периоде на тепловую нагруженность  элементов  дизеля  оценивалось также при двух вариантах  камер  сгорания (рис. 6.2). 
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Измерения температур поршня показывают, что у дизелей с камерой сгорания ЦНИДИ и открытой камерой сгорания повышение начального давления в нагнетательном топливопроводе снижает уровень температур во всем диапазоне нагрузок. Эффект снижения температур поршня в различных его точках различен и в среднем составляет 8…10 оС. 

Эффективные и индикаторные показатели рабочего цикла и параметры процесса сгорания при  повышенном  начальном  давлении в топливопроводе для исследуемых дизелей приведены на рис. 5.11, a и 5.12. 

Снижение температур поршня можно объяснить уменьшением тепловых потоков в связи со  снижением цикловой подачи топлива и ростом полного воздушно-топливного отношения. Последнее сопровождалось сокращением продолжительности процесса сгорания вследствие увеличения интенсивности выгорания топлива в основном периоде и уменьшением уровня тепловых потерь, характеризуемых коэффициентом эффективности сгорания топлива (. Температуры головок блока tгб и  цилиндра  tгц  при использовании топливной аппаратуры повышенного начального давления также снижаются. Эффект снижения этих температур аналогичен таковому у поршней исследуемых дизелей.

Температурные поля поверхностей поршней  дизелей 1ЧН 14,5/20,5 и 1ЧН 15/16 при различных комплектациях и вариантах топливной аппаратуры (рис. 6.3), показывают,  что достигаемые эффекты по снижению тепловой нагруженности  не решают радикальным образом этой проблемы.  

Влияние интенсивности выгорания в периодах процесса сгорания на температуру характерных точек поршня и головки блока (цилиндра) при постоянном расходе топлива представлено на рис. 6.4. Изменение максимальной относительной скорости выгорания в начальном периоде в диапазоне 0,02…0,07 град –1 приводит к изменению максимальной температуры поршня t2п на ~ 32 оС, температуры в области верхнего компрессионного кольца t4п на ~ 20 оС. 
Температура чугунной головки блока tгб в диапазоне  изменения w(нmax от 0,02 до 0,04 град –1 снижается на ~ 22 0С,  а температура головки цилиндра из алюминиевого сплава tгц – на  ~ 18 0С. Зависимости температур поршня и головок от максимальной относительной скорости сгорания в начальном периоде имеют линейный характер изменения в исследуемом диапазоне.

Повышение управляемости процесса сгорания топлива в начальном периоде снижает тепловую нагруженность элементов дизеля (рис. 6.4,а,б) при сохранении  неизменными показателей эффективности и экономичности, характеризуемых соответственно средним индикаторным давлением цикла и  удельным индикаторным расходом топлива.
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Изменение максимальной относительной скорости сгорания в основном периоде от 0,019 до 0,035 град –1 сопровождается повышением уровня форсирования дизеля и при неизменном расходе топлива соответствующим ростом удельной топливной экономичности. При ограничении интенсивности выгорания в начальном периоде (рис. 6.4, в, г) это обстоятельство несущественно изменяет уровень механической нагруженности дизеля. В таких условиях максимальная температура  поршня  t2п, температура в области верхнего компрессионного кольца  t4п и температуры межклапанных перемычек головок блока tгб  и цилиндра tгц практически не изменяются. Нечувствительность температур элементов дизеля к изменению w(omax в условиях Gт = const при увеличивающейся максимальной температуре цикла (рис. 6.4, в, г), можно объяснить ограничением  тепловых потоков в связи с сокращением  продолжительности  и  уменьшением тепловых потерь процесса сгорания.

Повышение управляемости процесса сгорания в основном периоде при несущественном изменении интенсивности выгорания топлива в начальном периоде ограничивает тепловую нагруженность элементов дизеля с одновременным увеличением показателей эффективности и экономичности рабочего цикла.

Известным методом управления процессом сгорания топлива является воздействие на состояние элементов топливовоздушной смеси на основе изменения ее состава. В частности, воздействие на состояние воздушного заряда в условиях равного изменения состава смеси может достигаться изменением давления и температуры наддувочного воздуха. Влияние этих параметров наддувочного воздуха на интенсивность  выгорания топлива  в периодах сгорания и управляемость процесса подробно рассмотрено выше и представлено на рис. 4.8 и рис. 4.9. В этой связи представляет интерес оценка  возможности снижения тепловой нагруженности поршня рациональным выбором  параметров наддувочного воздуха, в частности его давления и температуры. 

Увеличение плотности воздушного заряда может быть достигнуто повышением давления или снижением его температуры. Влияние способа повышения  плотности воздушного заряда на тепловую нагруженность поршня неодинаково вследствие разной температуры воздушного заряда равной плотности, поступающего в цилиндр дизеля.

В этой связи оценивается эффективность различных способов повышения плотности воздушного заряда по снижению тепловой нагруженности поршня полноразмерного  дизеля 4ЧН 14,5/20,5 с камерой сгорания ЦНИДИ, в котором установлены поршни с восемью хромель-копелевыми термопарами в характерных точках. Дизель 4ЧН 14,5/20,5 укомплектован турбокомпрессором ТКР-11. Для снижения температуры  наддувочного воздуха устанавливался теплообменник типа воздух-воздух (рис. 6.5). Испытания проводились на режимах нагрузочных и внешних скоростных характеристик. 

Первоначально определялись характеристики дизеля 4ЧН 14,5/20,5 в штатной комплектации (без теплообменника промежуточного охлаждения  и повышенного давления наддува) и тепловое состояние поршней. Затем путем уменьшения высоты лопаток соплового  аппарата турбины турбокомпрессора устанавливалось повышенное давление наддува и также оценивалось, наряду с основными характеристиками, тепловое состояние поршня. Следующим  этапом явилась установка теплообменника промежуточного охлаждения наддувочного воздуха и определение в условиях снижения его температуры основных характеристик дизеля и теплового состояния поршня.
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Влияние повышенного давления наддувочного воздуха на показатели работы дизеля по нагрузочной  характеристике представлено на рис. 6.6, а. 

На дизеле путем уменьшения высоты лопаток соплового аппарата h турбины турбокомпрессора ТКР-11 от h = 14,5 мм до h = 11,5 мм  повышено давление наддувочного воздуха на режиме номинальной мощности до Рк = 0,178 МПа. 
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Повышение давления наддува  вызвало соответствующее увеличение температуры наддувочного воздуха, при этом расход воздуха дизелем увеличился на 5,5%. Оценка экономичности дизеля в этом случае показала,  что удельный эффективный расход  топлива  на  режиме  номинальной  мощности уменьшился на 4,0…4,5 г/кВт·ч. Несущественное  улучшение экономичности объясняется заметным увеличением насосных потерь при повышении давления наддува без дополнительных мероприятий, а также большими  потерями мощности в процессе сжатия. Достигнутое увеличение расхода воздуха  дизелем  при повышении давления наддува несколько улучшает тепловое состояние поршня на режимах нагрузочной характеристики (рис. 6.6,б). Температура кромки горловины камеры сгорания на режиме номинальной мощности снижается на 10…12 оС, а температура поршня в области верхнего компрессионного кольца  –  на 8…10 оС.

Иной результат получен при введении  промежуточного охлаждения наддувочного воздуха на режимах  нагрузочной характеристики (рис. 6.6, а). При несущественном изменении давления наддува вследствие дополнительного  сопротивления трассы теплообменника охлаждение наддувочного воздуха на режиме номинальной мощности до значений температуры tк = 58…60 оС также, как и в случае повышения давления наддува, приводит к увеличению расхода воздуха на 5,4…5,6 %. Оценка экономичности дизеля при этом показала, что удельный эффективный расход топлива на режиме номинальной мощности  уменьшился  на  6,5…7,0 г/кВт·ч. Температура отработавших газов  на  этом режиме снижается на 65…70 оС. Введение промежуточного охлаждения наддувочного воздуха на дизеле 4ЧН 14,5/20,5 снижает температуру кромки  горловины  камеры  сгорания  на  режиме номинальной мощности на 18…21 оС, а температуру поршня  в области верхнего компрессионного кольца – на 12…16 оС ( рис. 6.6, б ).

Сравнительный анализ полученных результатов показывает, что одно и то же увеличение расхода воздуха  дизелем, достигаемое в первом случае повышением давления наддувочного воздуха с соответствующим увеличением его температуры, а в другом случае – уменьшением температуры наддувочного воздуха при несущественном изменении его давления, вызывает различный эффект по снижению температуры характерных точек поршня.

На рис. 6.6,в приведены внешние скоростные характеристики дизеля 4ЧН 14,5/20,5 в штатной комплектации, с промежуточным охлаждением наддувочного воздуха и с повышенным давлением наддува. Анализ внешних характеристик показывает, что в штатной комплектации дизель 4ЧН 14,5/20,5 характеризуется некоторым ухудшением экономичности в сравнении с его прототипом – дизелем 1Ч 14,5/20,5, у которого удельный эффективный расход топлива на режиме номинальной  мощности составлял 238 г/кВт·ч. Это объясняется малыми  значениями коэффициента избытка воздуха, который на режиме  n = 1250 мин –1  и  Ре  = 0,85 МПа у дизеля 4ЧН 14,5/20,5 составляет 1,53. Такие значения коэффициента избытка воздуха являются предельными для камеры сгорания ЦНИДИ из условий обеспечения  высокой экономичности. Дизель 4ЧН 14,5/20,5 устанавливаются на промышленные тракторы, которые работают с реализацией корректорной ветви внешней скоростной характеристики. На режиме максимального вращающего момента значения коэффициента избытка воздуха еще более уменьшаются и выходят за пределы, рекомендуемые для камеры сгорания ЦНИДИ. Поэтому необходимо увеличить коэффициент избытка воздуха на режиме номинальной мощности.

Малые значения коэффициента избытка воздуха являются основной причиной высокой тепловой нагруженности поршня (рис. 6.6, г). Характерно, что  наибольшее значение температур поршня имеет место на режиме максимального вращающего момента при частоте вращения коленчатого вала n = 950 мин –1. Наиболее чувствительна к изменению режима работы дизеля температура кромки горловины камеры сгорания t1п и t2п, значения которой превышают рекомендуемые пределы из  условий надежной работы поршня.

Эффективность рассматриваемых выше способов повышения коэффициента избытка воздуха проверялась и на режиме внешней характеристики дизеля. Повышение давления наддува, позволяя увеличить коэффициент избытка воздуха, оказывает однако несущественное влияние на показатели экономичности  и тепловой нагруженности. Экономичность дизеля  улучшилась на 3,5…4,5 г/кВт·ч (по удельному эффективному расходу топлива) в среднем по  характеристике. Температура в  характерных  точках поршня при этом уменьшилась в среднем по  характеристике  на 7…8 оС. Промежуточное охлаждение наддувочного воздуха за счет постановки теплообменника типа воздух-воздух, достигая той же степени увеличения расхода воздуха, как и  при  повышенном давлении наддува, обладает большей эффективностью во влиянии на экономичность дизеля  и  тепловую  нагруженность  поршня.

Удельный эффективный расход топлива в среднем по характеристике снижается на 6…8 г/кВт·ч, а  температура  в  характерных точках поршня – на 9…16 оС. Наибольший эффект снижения температуры имеет место в диапазоне  частот  вращения коленчатого вала n = 950…1250 мин –1.

Анализ эффективности мероприятий по изменению параметров наддувочного воздуха во влиянии на тепловое состояние поршня и экономичность дизеля, проведенный по нагрузочной и внешней характеристикам, показал  наибольшую эффективность промежуточного охлаждения наддувочного воздуха. Однако, несмотря на улучшение экономичности дизеля  4ЧН 14,5/20,5 указанным способом, уровень  температур в характерных точках поршня не позволяет надеяться на достижение надежной работы поршневых колец и поршня в целом. Некоторого снижения температуры поршня можно достичь рациональным выбором давления и температуры наддувочного воздуха в целях  увеличения коэффициента его избытка. В условиях одинаковой степени увеличения расхода воздуха дизелем при  повышении давления наддува и снижении температуры наддувочного  воздуха, последнее в 1,8…2,0 раза увеличивает эффект воздействия повышенного расхода воздуха на температуру характерных точек поршня. Промежуточное охлаждение наддувочного воздуха является более эффективным средством улучшения экономичности дизеля, чем повышенное давление наддува в условиях одинаковой  степени увеличения расхода воздуха. 

Учитывая эти обстоятельства, разработан способ работы дизеля, при котором в целях повышения эффективности и экономичности рабочего цикла охлаждение наддувочного воздуха осуществляют топливом системы питания, подаваемого на впрыскивание в цилиндр (рис. 6.7). 
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Сущность этого способа заключается в следующем. При работе воздух,  поступаемый в цилиндры дизеля 5 от турбокомпрессора 7, проходит через теплообменник 3, где отдает часть тепла прокачиваемому через него топливу. В зависимости от режимов работы дизеля  через теплообменник 3 и топливный насос 4 циркулирует количество топлива, необходимое для совершения  рабочего  цикла  или  несколько большее с добавлением избыточной порции,  которую  затем охлаждают в теплообменнике топлива 6 и перемещают обратно в бак. Утилизированная таким образом теплота наддувочного воздуха позволяет форсировать дизель с одновременным повышением топливной экономичности  при  ограничении тепловой  нагруженности элементов внутрицилиндрового пространства.

6.3. Особенности регулирования тепловой нагруженности

в условиях ограничения интенсивности выгорания топлива

Тепловая  нагруженность  элементов  внутрицилиндрового пространства дизеля определяется двумя факторами: теплообменом между рабочим телом и окружающими поверхностями элементов и теплообменом между элементами и окружающей средой. Количество теплоты, воспринимаемое  элементами внутрицилиндрового пространства дизеля от рабочего тела, распределяется по двум направлениям: на повышение температуры самих элементов и рассеивание поверхностями элементов в окружающую среду.

Тепловая нагруженность элементов может  регулироваться изменением не только воспринимаемого теплового потока, но и изменением эффективности теплорассеивания в окружающую или в охлаждающую среды. Управляя процессом сгорания топлива, как показано выше, можно  воздействовать  на  тепловую нагруженность элементов, изменяя интенсивность теплообмена между рабочим телом и самими элементами дизеля. При этом теплорассеивающая способность элементов изменяется несущественно. Иная картина наблюдается при  воздействии на тепловую нагруженность элементов интенсификацией теплорассеивающей способности. Снижение уровня температур элементов  оказывает в свою очередь влияние на интенсивность выгорания топлива в процессе сгорания в связи с изменением характера его испарения с поверхностей, в частности, камеры сгорания ЦНИДИ. Наибольшая зависимость от температуры поверхности характерна для интенсивности выгорания топлива в начальном периоде (рис. 4.12).

Ограниченные возможности  снижения  температуры поршня и межклапанной перемычки головок  блока  и  цилиндра  за  счет уменьшения интенсивности выгорания в начальном  периоде позволяют считать этот способ снижения  тепловой  нагруженности второстепенным в условиях высокой удельной мощности дизеля.

Повышение мощности тракторных дизелей сдерживается,  в частности, ростом тепловой нагруженности поршня, которая лимитирует работу верхних поршневых колец, сопровождается появлением трещин на кромках горловины камеры  сгорания  и оплавлением их с последующим выходом из строя  поршня. Указанные дефекты относятся прежде всего к полуразделенным камерам сгорания, например, ЦНИДИ. Камера сгорания ЦНИДИ обеспечивает высокую экономичность рабочего цикла в  широком диапазоне форсирования дизеля в сочетании с приемлемым уровнем динамических показателей, гарантирующим невысокую шумность работы, пониженные дымность и выбросы вредных веществ отработавшими газами. Поэтому снижение тепловой нагруженности основных элементов этой камеры является актуальной задачей. Известны мероприятия, позволяющие уменьшить  тепловую  нагруженность  камеры сгорания ЦНИДИ, однако ценой некоторого ухудшения экономичности. В этой связи становятся актуальными  способы снижения тепловой нагруженности путем  совершенствования конструктивных особенностей и условий топливоподачи  в  полуразделенных камерах сгорания  при  ограничении  интенсивности  выгорания топлива в периодах процесса сгорания.

Особенностью осуществления  высокоэкономичного рабочего цикла в камере сгорания ЦНИДИ является создание радиального торообразного вихря в сочетании с элементами пленочного смесеобразования и поступления топлива в  область  (под  кромку горловины  камеры  сгорания)  наибольшей  скорости  вихря.

Большое значение имеет сведение до минимума объема, образуемого надпоршневым зазором, поскольку слабое движение воздушного  заряда  в  нем,  вследствие  высокого  гидравлического сопротивления щели, существенно ухудшает качество смесеобразования. Ограничение места поступления топлива подкромочным пространством камеры сгорания ставит в невыгодное положение, с точки зрения тепловой нагруженности,  наиболее  уязвимый элемент камеры сгорания – кромку горловины.  Это объясняется неравномерным подводом теплоты к кромке по сторонам угла ее образующего и появлением вследствие этого значительного температурного градиента. Ограничение места поступления топлива в камеру сгорания не позволяет существенно изменить угол, образующий кромку горловины  камеры  сгорания, без заметного ухудшения экономичности дизеля. 
В этой связи известно конструктивное решение по камере сгорания ЦНИДИ-М, заключающееся в  некотором изменении кромки горловины и опускании ее вглубь камеры сгорания. Однако и в этом случае не удалось добиться требуемого снижения температуры кромки горловины в связи с ограничением по месту поступления топлива и обеспечением  надлежащей экономичности дизеля.

Дальнейшее подробное рассмотрение вопроса о возможности компромиссного решения проблемы экономичности  и теплонагруженности камеры сгорания полуразделенного типа привело к созданию оригинального способа работы дизеля (рис. 6.8, а). 

Сущность способа заключается в разделении камеры сгорания 1 на две зоны: с переменным объемом, ограниченным головкой цилиндров 3 и днищем поршня 2, и с постоянным объемом, размещенным в днище поршня, и подаче топлива в полость с переменным объемом в количестве 0,30…0,35 от общей цикловой подачи. При реализации этого способа устройство камеры сгорания предусматривает разделение горловиной зоны с постоянным объемом 7 на две полости: верхнюю 8 и нижнюю 9, причем, верхняя полость ограничена конической образующей 11, соединяющей кромку горловины 4 с периферийной  кромкой днища 12 поршня, а угол наклона образующей конуса к плоскости перпендикулярной его оси составляет 10…15 градусов.
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Особенностью указанного способа является подача топлива на обе стороны угла,  образующего  кромку  горловины  камеры сгорания, способствуя тем самым  существенному снижению неравномерности теплоподвода и обеспечению возможности увеличения угла, образующего кромку без ухудшения  топливной экономичности. Осуществление рабочего процесса в верхней полости позволяет ослабить влияние надпоршневого зазора на эффективность смесеобразования. Это достигается соответствующим выполнением образующей, ограничивающей эту полость, и выбором части подаваемого топлива от общей цикловой подачи в соответствии с уровнем скорости  движения  воздушного  заряда.

Последнее обеспечивает высокую полноту сгорания  топлива в верхней полости и надлежащую топливную экономичность дизеля. Верхняя полость камеры сгорания 8, относящаяся к зоне с постоянным объемом, в  которую  поступает  при  впрыскивании часть топливного факела, составляет ~ 33%  от  всего  объема камеры сгорания. Радиальный торообразный вихрь в нижней полости 9 камеры сгорания образуется аналогичным  образом, как и в камере ЦНИДИ. В нижнюю полость камеры сгорания при впрыскивании поступает остальная  часть  топливного  факела.

Изменение количества топлива, подаваемого в верхнюю полость 8 камеры сгорания, достигается за счет изменения  или выступания носка распылителя от плоскости головки  цилиндров, или угла конуса распыливания, или угла начала подачи  топлива. В связи с перераспределением объема камеры сгорания  в  поршне между верхней и нижней полостями появляется возможность увеличения угла, образующего кромку горловины камеры и некоторого уменьшения диаметра нижней полости камеры, что снижает термическое сопротивление распространению теплового потока от кромки горловины в днище камеры сгорания и юбку поршня.

Оценка эффективности нового способа работы проводилась на дизеле 1ЧН 15/16 воздушного охлаждения. В процессе испытаний осуществлялась поочередная комплектация дизеля камерой сгорания ЦНИДИ и опытной  камерой  сгорания. В поршнях с указанными камерами сгорания  установлены термопары в восьми характерных точках: на  кромке  горловины камеры сгорания, на периферийной  кромке днища, в области верхнего компрессионного кольца, на днище камеры сгорания и на юбке. В процессе испытаний производилось индицирование давления газов в цилиндре с последующей обработкой индикаторных диаграмм на ЭВМ с целью получения характеристик выгорания топлива. 

 В  целях сравнительной  оценки  экономичности  и  тепловой нагруженности поршней определялись регулировочные по углу опережения подачи топлива и нагрузочные характеристики дизеля.  Для опытной камеры сгорания дополнительно определялась регулировочная характеристика по выступанию носка  распылителя.  Изменением выступания носка распылителя от плоскости головки цилиндров устанавливалось необходимое (до 30…35% от всей цикловой подачи) количество топлива, подаваемое в верхнюю полость камеры сгорания.

Контроль распределения топлива по камере  сгорания непосредственно на дизеле практически невозможен,  в  связи  с чем определение количества топлива,  подаваемого в  верхнюю полость камеры сгорания, производилось на  безмоторном стенде. Топливо впрыскивалось форсункой в мерную емкость, имитирующую камеру сгорания соответствующей  формы.  Конструкция мерной емкости позволяла разделить  топливо,  поступающее  в верхнюю полость камеры сгорания и измерять его объемным способом. Имитация перемещения поршня в процессе впрыскивания топлива производилась изменением расстояния между головкой цилиндра и днищем поршня, при  этом  результаты  определения доли топлива, поступившей в верхнюю полость, определялись по двум замерам: в начале и в конце  впрыскивания.  

Результаты испытания показали, что наилучшая топливная экономичность достигалась при выступании носка распылителя hр = 3,8 мм  от плоскости головки цилиндра. Регулировочные характеристики определялись при неизменном значении среднего эффективного давления.  Анализ регулировочных характеристик показал, что оптимальный  угол начала подачи топлива у опытной камеры сгорания на ~6…7 град п.к.в. больше, чем таковой у камеры сгорания ЦНИДИ и  составляет 40…41 град ПКВ. Это можно объяснить значительным (на ~ 6 мм) удалением горловины камеры сгорания от плоскости головки цилиндра. 

При впрыскивании топлива на обе стороны  угла, образующего кромку, увеличение угла начала его подачи  в сочетании с увеличением выступания распылителя обеспечивают необходимое соотношение между количеством  топлива, поступившего в верхнюю полость 8 и нижнюю полость 9 камеры  сгорания. Это соотношение, как показывают результаты расчетно-экспериментальных исследований, для сохранения  высокой  экономичности должно составлять ~ 1:2. С выбранным оптимальным углом начала подачи определялись нагрузочные характеристики.

Результаты испытаний исследуемых  полуразделенных камер сгорания по нагрузочной характеристике представлены на рис. 6.8, в. Испытания проводились при частоте вращения коленчатого вала n = 1700 мин–1 с промежуточным охлаждением наддувочного воздуха. Анализ результатов свидетельствует, что эффективные показатели дизеля с опытной камерой  сгорания практически не отличаются от таковых у дизеля с  камерой  сгорания ЦНИДИ. Некоторые отличия наблюдаются лишь в  температуре отработавших газов, которая несколько больше у опытной камеры сгорания. 

Для оценки теплового состояния в  межклапанной перемычке установлена термопара ХК. Результаты  измерений температуры межклапанной перемычки tгц свидетельствуют о том, что начиная с величины среднего эффективного давления Ре > 0,7 МПа температура межклапанной перемычки с опытной камерой сгорания становится ниже. На режиме Ре = 0,9 МПа, n  =  1700 мин–1 tгц снижается у опытной камеры сгорания по сравнению с tгц у камеры сгорания ЦНИДИ на 12…14 оС. Снижение температуры межклапанной перемычки можно объяснить уменьшением эффекта локализации газового потока, вытекающего с большой скоростью из горловины камеры сгорания за счет удаления  горловины от поверхности головки цилиндров и наличия образующей конуса верхней полости, что позволяет  распространить воздействие газового потока на большую  поверхность  головки  цилиндров.

Указанное обстоятельство позволяет также без ущерба для теплового состояния распылителя форсунки обеспечить надежную его работу при несколько большем выступании от поверхности головки цилиндров. По нагрузочным  характеристикам определялись также температуры поршней в характерных точках. Анализ теплового состояния сравниваемых поршней, представленного на рис. 6.8, б, показал, что опытная  камера  сгорания  позволяет заметно понизить общий уровень температуры кромки горловины, а также уменьшить перепады температур по головке  поршня. 

На режиме Ре = 0,9 МПа, n = 1700 мин–1 температура кромки горловины опытной камеры сгорания по сравнению с таковой  у камеры сгорания ЦНИДИ снизилась t2п с 362 оС до 322 оС, t1п  – с 340 оС до 306 оС, температура периферийной кромки днища поршня t3п с 298 оС до 288 оС, t8п – с 275 оС до 269 оС,  температура в остальных точках изменилась несущественно.

В опытной камере сгорания зафиксированы меньшие перепады температур по сравнению с таковыми у камеры сгорания ЦНИДИ. Так перепад (t2-3п уменьшился с 64 оС до 34 оС, (t4-2п – с 65 оС до 37 оС, (t2-7п – со 127 оС до 87 оС, (t4-7п – со 105 оС до 71 оС. Это  указывает на более равномерное температурное  поле  головки  поршня  с опытной  камерой  сгорания.  

Пониженный уровень температур кромки горловины и более равномерное температурное  поле головки поршня с опытной камерой сгорания  вследствие уменьшения термического сопротивления  движению  теплового  потока, достигаемого в опытной камере сгорания  за  счет  увеличения угла, образующего кромку горловины, и подачи части топлива в верхнюю полость 8, способствуют повышению надежности поршня и стойкости кромки горловины к температурным напряжениям.

Результаты индицирования давления в цилиндре дизеля показали, что максимальное давление цикла  в среднем на 0,15…0,20 МПа выше у опытной камеры сгорания. Анализ интегральных и дифференциальных характеристик выгорания топлива показывает, что продолжительность процесса сгорания на 5…10 град ПКВ больше у опытной камеры сгорания. Однако  к  моменту достижения максимального давления цикла у обеих камер сгорания  выгорает  одно  и  то  же  количество  топлива,  что подтверждает несущественную разницу в  уровнях максимального давления. 

У опытной камеры сгорания процесс сгорания начинается несколько раньше, в связи с чем продолжительность начального периода меньше. Характерно, что, несмотря  на  более ранний угол начала сгорания, максимальная скорость сгорания в начальном периоде несколько ниже таковой у камеры сгорания ЦНИДИ. Это, по-видимому, можно объяснить тем, что,  несмотря на повышенное количество топлива, участвующего в воспламенении, у опытной камеры сгорания, вследствие увеличения периода задержки, интенсивность выгорания его в начальном периоде ослаблена некоторым первоначальным уменьшением интенсивности воздушного вихря,  обусловленного изменением формы камеры сгорания. Максимальная скорость сгорания в основном периоде практически одинакова у опытной  камеры  сгорания  и  камеры сгорания ЦНИДИ.

Анализ тепловых потерь показал, что коэффициент эффективности сгорания на ~ 3% выше у  опытной  камеры сгорания, что обеспечивает сохранение высоких индикаторных и эффективных показателей на уровне таковых у камеры сгорания ЦНИДИ, несмотря на некоторое изменение  продолжительности  процесса сгорания. Для рассматриваемого режима  коэффициент  ( составил: у камеры ЦНИДИ – 0,877, а у опытной камеры  сгорания  – 0,906. Продолжительность процесса сгорания у камеры ЦНИДИ – 138 град ПКВ, а  у  опытной  камеры сгорания – 146 град ПКВ. Максимальная температура цикла несущественно различается у обеих камер сгорания.

Сравнительное исследование полуразделенных камер сгорания показывает, что снижение температуры  кромки горловины камеры сгорания может быть достигнуто разделением  камеры на две полости с подачей в них соответствующего количества топлива и уменьшением термического сопротивления движению теплового потока за счет увеличения угла,  образующего  кромку.

Исследуемая опытная камера сгорания, обеспечивая  топливную экономичность на уровне таковой  у  камеры  сгорания  ЦНИДИ, имеет пониженную тепловую нагруженность кромки горловины, что позволяет повысить ее надежность.

Совершенствование конструктивных особенностей и организации рабочего процесса в полуразделенных камерах сгорания с целью снижения тепловой нагруженности дает эффект  в сочетании с интенсификацией рассеивания тепла элементами внутрицилиндрового пространства. Последняя  достигается применением принудительного охлаждения. Повышение удельной  мощности дизеля требует существенного увеличения эффективности способов принудительного охлаждения.

Одним из  наиболее  распространенных  способов принудительного охлаждения поршня является струйное охлаждение смазочным маслом его внутреннего днища. В дизеле 4ЧН 14,5/20,5 струйное охлаждение осуществляется посредством  подачи масла из калиброванных отверстий верхней головки шатуна. В условиях повышения удельной мощности дизеля эффективность  этого способа снижения тепловой нагруженности поршня невелика.

Несколько большей эффективностью (при рациональной ориентации струи масла) обладает струйное охлаждение поршня свободной струей масла, истекающей из неподвижного сопла, установленного в картере дизеля и соединенного с  главной масляной магистралью. Однако эффективность такого способа зависит от полноты использования охлаждающего масла для теплообмена с поверхностью внутреннего днища поршня (рис. 6.9). Свободная струя охлаждающего масла, ударяясь о поверхность внутреннего днища, в значительной степени отражается и не полностью участвует в процессе теплообмена. Неорганизованное движение оставшейся части охлаждающего  масла  сопровождается  неравномерным  ее распределением по поверхности внутреннего днища и, как следствие, снижением эффективности охлаждения.

Повышение эффективности струйного охлаждения поршня можно обеспечить снижением потерь охлаждающего масла, участвующего в процессе теплообмена, и равномерным распределением его по внутреннему днищу с целью увеличения омываемой поверхности (рис. 6.9, а, б). Для этого под внутренним днищем 2 устанавливается вставка 1, повторяющая форму днища 2 и стенок 3 и образующая с днищем 2 полость охлаждения 4, сечение которой выполнено постоянным по длине вставки  и  равным 1…2 внутреннего  диаметра  неподвижного сопла 5. Концы 9 вставки отогнуты в сторону сопла, образуя со стенками поршня входной (подводящий) 10 конфузорный и выходной (отводящий) 11 диффузорный каналы. С помощью модельной  установки (рис. 6.9, г) определена оптимальная высота h сечения  полости охлаждения, равная 1…2 внутреннего диаметра сопла. Оптимальная величина h, установленная на компромиссной основе, определяет соотношение между расходом охлаждающего  масла  Gм  и поверхностью теплообмена Fм, удовлетворяющее  условию наибольшей эффективности охлаждения  (рис. 6.9, в).  Ограничение высоты сечения полости охлаждения вызвано необходимостью обеспечения максимального, при заданном давлении масла, его расхода через полость охлаждения. 

Уменьшение высоты h сопровождается увеличением гидравлического сопротивления за счет роста профильных потерь трения, а чрезмерное увеличение, помимо снижения омываемой  поверхности, вызывает дополнительное сопротивление за счет необходимости преодоления потоком масла его частиц, совершающих возвратно-поступательное движение под действием инерционных сил, вызванных перемещением поршня. При работе  поршня  масло  из сопла 5 через подводящий канал 10, отражаясь от вставки  1 и стенок 6, направляется в рабочую зону полости  охлаждения 4, откуда через канал 11 сливается в картер дизеля.

Эффективность снижения тепловой нагруженности поршня со вставкой проверялась экспериментально на дизеле 1ЧН  15/16 при работе его с двумя типами камер сгорания по нагрузочной характеристике при частоте вращения  коленчатого  вала  n  = 1700 мин–1, (рис. 6.10). 
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Результаты  испытаний  показали, что использование вставки снижает за счет организации движения масла в полости температуры кромки горловины  камер сгорания ЦНИДИ и открытой камеры соответственно на (t2п = 20…25  оС  и температуры в области  верхнего  компрессионного  кольца  – на (t4п = 16…17 оС. Снижаются температуры и в других характерных точках исследуемых поршней. 

Достигаемой эффективности струйного охлаждения поршня, однако, недостаточно для радикального решения проблемы снижения тепловой нагруженности. Современные требования к надежности, долговечности и моторесурсу дизелей транспортных и тяговых машин заставляют изыскивать способы снижения тепловой нагруженности повышенной эффективности.

Большая эффективность принудительного охлаждения элементов внутрицилиндрового пространства дизеля достигается использованием преимуществ  локального охлаждения. В этом случае создаются зоны охлаждения непосредственно в теплонагруженных элементах, в частности, поршня или головки цилиндров с интенсивной циркуляцией в них охлаждающей среды.

В связи с этим получили широкое распространение конструкции поршней, в головке которых размещается  специальная полость охлаждения кольцевого типа с циркуляцией масла. Расположение и  конфигурация  полости  охлаждения  определяется конструкцией элементов поршня, в частности, камеры сгорания.

Основные параметры полости охлаждения включают: объем, поверхность, участвующую в теплообмене, площадь, форму  и расположение поперечного сечения, и  гидравлические ее характеристики в зависимости от частоты движения поршня  и параметров охлаждающего масла.

Специфика работы дизеля транспортных и тяговых машин такова, что в общем объеме работы велика доля циклопеременной нагруженности, характеризуемая изменением частоты вращения коленчатого вала и вращающего момента в условиях существенного колебания мощности. Это приводит к тому, что давление масла в главной масляной магистрали, питающей систему охлаждения поршня, изменяется в значительном диапазоне. Последнее сказывается на диапазоне изменения расхода смазочного масла через полость охлаждения и сопровождается изменением степени ее заполнения.

Характерной особенностью теплообмена в полостях охлаждения поршней дизелей является осуществление его в условиях полного и частичного заполнения полости охлаждающим маслом. Теплообмен в  полостях  охлаждения  полного заполнения широко изучен, а в полостях частичного заполнения – исследован недостаточно полно. 

Имеющиеся публикации по этому вопросу не дают  убедительных  рекомендаций по методам оценки влияния формы и расположения поперечного сечения относительно оси поршня на  тепловое состояние элементов камеры сгорания и области верхнего компрессионного кольца.
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При частичном заполнении полости охлаждения движение поршня оказывает влияние на характер циркуляции масла, зависящий от величины инерционных сил, формы и  расположения поперечного сечения, условий подачи масла в полость, слива его и ряда других факторов. 

Работы ряда исследователей отмечают, что движение охлаждающего масла в полости охлаждения поршня подчиняется законам  механики твердого тела. Наглядным подтверждением этого тезиса являются кадры скоростной киносъемки движущейся полости охлаждения, выполненные специалистами фирмы «Fata» (Италия) (рис. 6.11, а).
При частичном заполнении полости охлаждения в условиях движущегося поршня охлаждающее масло попеременно омывает то верхнюю, то нижнюю части поверхности полости в зависимости  от направления движения поршня. Очевидно, в этом случае в процессе теплообмена участвует не вся поверхность полости  охлаждения, а лишь та ее часть, которая в данный момент омывается охлаждающим маслом. Большую часть хода поршня охлаждающее  масло оказывается прижатым к той или иной части поверхности и лишь вблизи ВМТ и НМТ, вследствие изменения  направления движения поршня, происходит смена положения охлаждающего масла  в полости. 

Величина поверхности полости охлаждения, омываемой охлаждающим маслом и  участвующей  в  теплообмене,  зависит, прежде всего, от формы и  расположения  поперечного  сечения полости охлаждения и степени ее заполнения. Степень заполнения полости охлаждения оказывает заметное влияние на коэффициент теплоотдачи от поршня  к охлаждающему маслу (рис. 6.11, б).

Форма поперечного сечения полости и  расположение  его большей оси относительно оси поршня выбирается с учетом особенностей конструкции камеры сгорания, размещения полости охлаждения в наиболее теплонагруженном элементе  и обеспечения надлежащей прочности поршня в месте  размещения полости.

Величина поверхности полости, омываемой маслом, зависит от его расхода, значение которого определяет степень заполнения полости. В целях сравнения поперечных сечений полости охлаждения различных форм и расположения с одинаковыми  значениями площади поверхностей необходимо установление  зависимости текущих значений омываемой  охлаждающим  маслом  поверхности  от степени заполнения полости или расхода  охлаждающего масла. 

Такая зависимость, учитывая особенности формы и расположения поперечного сечения, и может быть использована  как основная определяющая характеристика полостей охлаждения, позволяющая объективно различать их, изучать особенности  теплообмена  и определять значения коэффициента теплоотдачи  при частичном заполнении.
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Для оценки коэффициента теплоотдачи от  поверхности полости охлаждения к охлаждающему маслу в зависимости от формы и расположения поперечного сечения полости и степени  ее заполнения рассмотрим систему уравнений  теплового  баланса  в полости:
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где  Qп,Qм – количество тепла, соответственно, отданное поршнем и воспринятое охлаждающим маслом;

                F – поверхность полости охлаждения;

                ( – коэффициент теплоотдачи;

           Gмп  – расход охлаждающего масла через полость охлаждения;

         tпср, tмср – средняя температура, соответственно, поверхности полости охлаждения и охлаждающего масла;

                  cp – удельная теплоемкость масла;

       tмвых, tмвх – температура охлаждающего масла, соответственно, на выходе и на входе в полость охлаждения.

Коэффициент теплоотдачи ( определяется:
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Для вычисления коэффициента  теплоотдачи по уравнению (6.8) необходимо прежде всего установить зависимость  между поверхностью полости охлаждения, омываемой маслом,  и расходом охлаждающего масла Gм = ( (F) (рис. 6.12). 
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При решении многих задач практической гидродинамики делается предположение о том, что поток движущейся жидкости состоит из отдельных элементарных струек (трубок). Это предположение о возможности разделения потока жидкости  на элементарные струйки относится только к ламинарному режиму течения, характеризуемого значением критерия Re менее 2320. Анализ экспериментального материала  по  исследованию режимов течения охлаждающего масла в полостях охлаждения показывает, что движение масла подчиняется законам механики твердого тела и для поршней с диаметром от 120 до 165 мм  в диапазоне расходов масла от 0 до 5,5 л/мин режим течения близок к ламинарному. В этой связи можно допустить, что движение охлаждающего масла  в полостях охлаждения  в значительный период времени за цикл носит струйчатый характер.

Предположение о струйчатом характере движения охлаждающего масла в полости охлаждения поршня позволяет проанализировать механизм теплообмена между поверхностью полости и охлаждающим маслом. В процессе теплообмена элементарные струйки  потока охлаждающего масла участвуют с разной эффективностью. Из общего числа элементарных струек целесообразно выделить элементарные струйки охлаждающего масла, непосредственно контактирующие с элементарной поверхностью полости  охлаждения.  Эти элементарные струйки несут основную тепловоспринимающую функцию и посредством теплопроводности передают тепло, воспринятое от элементарной поверхности полости охлаждения, далее, через соседние элементарные струйки в ядро потока.

Элементарные струйки, непосредственно контактирующие с поверхностью полости охлаждения, являются основной составляющей пограничного слоя потока масла, структура которого определяет эффективность процесса теплообмена. В связи с этим элементарные струйки, непосредственно контактирующие с поверхностью полости охлаждения, целесообразно  назвать активными элементарными струйками. Количество активных элементарных струек в потоке охлаждающего  масла  определяется общим количеством элементарных струек, а также формой и расположением поперечного сечения полости охлаждения, обеспечивающими наилучшую возможность непосредственного контактирования элементарных струек с поверхностью полости.

Поверхность полости охлаждения поршня участвует в процессе теплообмена также с  разной  эффективностью. Наиболее эффективно теплоотдача протекает на той части поверхности полости, которая непосредственно омывается охлаждающим маслом (рис. 6.13). В этой связи естественно допустить, что каждой активной элементарной струйке потока охлаждающего масла соответствует своя элементарная поверхность полости охлаждения. 

Если совокупность всех элементарных струек потока составляет расход охлаждающего масла через полость  охлаждения, то совокупность элементарных поверхностей составляет полную поверхность полости охлаждения. Количество элементарных поверхностей полости определяется количеством активных элементарных струек потока охлаждающего масла, а  также формой  и расположением поперечного сечения полости.

[image: image286.wmf] 


[image: image287.wmf] 


Изложенные выше представления о механизме  теплообмена между охлаждающим маслом, протекающим через полость охлаждения поршня, и поверхностью полости охлаждения  позволяют записать следующее
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где    dG – изменение расхода элементарных струек, совокупность которых определяет поток масла через полость охлаждения;

        dGe – изменение расхода активных элементарных струек, непосредственно контактирующих с поверхностью и входящих в совокупность элементарных струек;

             n – коэффициент пропорциональности.

Знак «–» перед dG указывает на то, что с увеличением расхода активных  элементарных  струек  расход  элементарных струек, не контактирующих непосредственно с поверхностью полости, уменьшается. Учитывая, что каждой активной элементарной  струйке соответствует элементарная поверхность полости, введем понятие удельных расходов активных элементарных GeF  и  элементарных GF струек
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Тогда, дифференцируя выражение (6.9) по dF, получим
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Если отнести изменение удельного расхода активных элементарных струек к расходу охлаждающего масла  (расходу элементарных струек) через полость охлаждения, то получим относительную плотность  изменения  удельного  расхода  активных элементарных струек:
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Подставив ( в выражение (6.10) получим
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Интегрируя (6.11) получим
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где    Go – расход масла при полном заполнении полости охлаждения.

Обозначим долю расхода активных элементарных струек 
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, тогда оставшаяся доля расхода составит 1 – 
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. Учитывая это обстоятельство, выражение (6.12) можно записать
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Опуская  математические выкладки и принимая на основании анализа экспериментального материала зависимость между относительной плотностью изменения удельного расхода активных элементарных  струек  и поверхностью полости в виде
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получим окончательное выражение искомой связи
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где    ( – показатель форморасположения поперечного сечения полости охлаждения.

Для момента полного заполнения полости охлаждения выражение (6.15) запишем
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где    Fo – полная поверхность полости охлаждения.

Решая совместно выражения (6.15) и (6.16), получим
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Уравнение (6.17) представляет собой  зависимость  между относительным расходом масла и относительной поверхностью полости охлаждения, омываемой этим маслом. Следовательно, гидравлическая характеристика поперечного сечения полости охлаждения поршня однозначно определяется количественной (полной поверхностью – периметром Fo) и качественной (показателем форморасположения () геометрическими константами. Оценка возможности использования уравнения (6.17) для описания характеристик полости охлаждения производилась для ряда  поперечных  сечений  полости  конкретных  конфигураций (рис. 6.14). 
Для этого расчетно-экспериментальным  путем получены характеристические зависимости 
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). Первоначально экспериментальным путем определяют зависимость 
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) (рис. 6.14, а), затем расчетом – зависимость 
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) (рис. 6.14, б). Эти две зависимости при совместном решении в конечном результате определяют искомую функцию 
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Зависимость 
[image: image137.wmf]U

= ((
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) определялась расчетом  по заданным форме и расположению поперечного сечения  полости охлаждения поршня. Уровень охлаждающего масла в полости охлаждения поршня определялся с помощью U-образной  трубочки  по принципу сообщающихся сосудов.

Поперечное сечение 1 полости охлаждения (рис. 6.14), охарактеризовано по данным фирмы Mahle. Характеристические зависимости представлены на рис. 6.14, в. 

При одинаковом расходе охлаждающего масла через  полость охлаждения 
[image: image139.wmf]G

, в относительном представлении, относительная поверхность полости 
[image: image140.wmf]F

, омываемая этим  маслом, неодинакова  и зависит от конкретной конфигурации  поперечного  сечения полости. При 
[image: image141.wmf]G

= 0,6 наименьшее  значение относительной поверхности 
[image: image142.wmf]F

 = 0,44 имеет место у щелевого  поперечного сечения полости, а наибольшее – 
[image: image143.wmf]F

 = 0,60 – у  каплевидного поперечного сечения. 

При прочих равных условиях  количество теплоты, отведенное охлаждающим маслом от теплонагруженных элементов поршня, будет больше у поперечного сечения полости, обладающего большей поверхностью, непосредственно контактирующей с охлаждающим маслом. 

Оценить предварительно на стадии проектирования охлаждаемых поршней для форсируемых дизелей, какое поперечное сечение полости  охлаждения позволяет обеспечить наибольшую поверхность контактирования с охлаждающим маслом поможет показатель форморасположения (, который учитывает не только форму поперечного сечения, но и расположение его большей оси. Для определения  показателя форморасположения характеристические зависимости, приведенные на рис. 6.14, в, перестраиваются в логарифмические координаты линеанизированного уравнения (6.17) (рис. 6.14, г).  Далее, используя известный метод наименьших квадратов, по координатам экспериментальных точек характеристической зависимости определяем показатель форморасположения ( поперечного сечения полости и уточняем ее полную поверхность Fo. В результате анализа характеристических зависимостей на  рис. 6.14, в получены значения геометрических констант для конкретных поперечных сечений полости: щелевого – ( = 0,585; Fo = 192(10-4 м2; круглого – ( = 2,130; Fo = 148(10-4 м2;  ромбовидного – ( = 2,200; Fo = 161(10-4 м2 и каплевидного  –  (  = 2,480; Fo = 160(10-4 м2.

При близких значениях полной поверхности полости охлаждения наибольшее значение поверхности, контактирующей  с охлаждающим маслом, при частичном заполнении достигается у поперечного сечения с наибольшим  значением  показателя форморасположения.

Особенностью показателя форморасположения поперечного сечения является одновременный учет влияния формы поперечного сечения и расположения большей его оси относительно оси поршня. Для отдельных  конфигураций поперечного сечения, например круглой, не имеющих большей оси симметрии, показатель форморасположения можно назвать показателем формы поперечного сечения полости охлаждения, поскольку изменение расположения оси симметрии относительно оси поршня не влияет на вид характеристической зависимости 
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). Однако для большинства конфигураций поперечного сечения вид этой характеристической зависимости определяется не только формой поперечного сечения, но и расположением большей оси. В дальнейшем математическое моделирование характеристик целесообразно с учетом дифференциации показателя форморасположения по раздельному влиянию на него формы и расположения большей оси симметрии поперечного сечения.

Результаты исследования теплового состояния кромки горловины камеры сгорания (рис. 6.15, а) показывают, что при одинаковом расходе масла через полость  охлаждения  наименьшую температуру кромки tmaxп = t1п имеет поршень  с  каплевидной формой поперечного сечения полости охлаждения.

Каплевидное поперечное сечение полости охлаждения в диапазоне изменения расхода охлаждающего масла 0,5(10–3…4,6(10–3 кг/с обладает большей поверхностью теплосъема  F.  При неизменной разнице температур (tмвых – tмвх) в условиях одинакового расхода масла это определяет соответствующее значение коэффициента теплоотдачи (. Несмотря на заметное различие в высоте поперечных сечений исследуемых  полостей, коэффициенты теплоотдачи, отнесенные к текущей  поверхности теплообмена, отличаются незначительно. Наибольшее  значение коэффициента теплоотдачи имеет  место  при  изменении  расхода масла через полость охлаждения в диапазоне 27(10–3…31(10–3 кг/с, что соответствует частичному заполнению полости охлаждения.

Характер изменения коэффициента теплоотдачи  в зависимости от расхода масла имеет свои  особенности. Максимальное значение (, равное ~ 4000 вт/м2град, достигается при изменении расхода масла дважды: при частичном заполнении полости расходом масла ~ 30(10–3 кг/с и при полном заполнении полости расходом ~ 65(10–3 кг/с. Без учета зависимости G = ((F) характер изменения ( показан кривой 1 (рис. 6.15, а).

Лучшее тепловое состояние кромки горловины  камеры сгорания в поршне с каплевидной формой поперечного сечения полости охлаждения можно объяснить более выгодной зависимостью поверхности полости от расхода охлаждающего масла. При равных значениях поверхности F, омываемой маслом, и коэффициента теплоотдачи равные температуры поверхности поршня наблюдаются при повышенном расходе охлаждающего масла  в  полости охлаждения с ромбовидной формой поперечного сечения.

Влияние частоты вращения коленчатого вала дизеля на коэффициент теплоотдачи при различных расходах масла через полость охлаждения (рис. 6.15, б) исследовалось  при  одинаковом количестве тепла Qм, отданного поршнем охлаждающему  маслу. Последнее обеспечивалось соответствующим выбором нагрузки дизеля при пониженной частоте вращения коленчатого вала. Повышение частоты вращения  коленчатого вала практически не влияет на коэффициент теплоотдачи независимо от степени заполнения полости охлаждения. Наибольшее значение коэффициента теплоотдачи с учетом реальной величины омываемой маслом поверхности составляет 4000 вт/м2·K при степени заполнения полости охлаждения от 58 до 69%. 
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Уменьшение нагрузки дизеля при пониженной частоте вращения коленчатого вала приводит к снижению  количества  теплоты,  отведенного  охлаждающим маслом  от  поршня.  В  этом  случае  наблюдается  некоторое уменьшение и коэффициента теплоотдачи. Учитывая, что характер зависимости поверхности от расхода масла  в  исследуемом диапазоне частоты вращения коленчатого вала  практически  не изменился, изменение коэффициента  теплоотдачи  можно объяснить лишь соответствующим изменением температурного напора.

Оценка особенностей теплообмена в полостях охлаждения поршней позволило установить, что для предварительного определения эффективности формы и расположения  поперечного сечения полости охлаждения целесообразно учесть характеристическую зависимость поверхности полости,  омываемой  охлаждающим маслом, от его расхода. При определении  действительного коэффициента теплоотдачи от поршня к охлаждающему маслу, необходимо учитывать реальную поверхность полости  охлаждения, участвующую в теплообмене.

Рассмотренные выше особенности теплообмена в полостях охлаждения поршней учитывались при разработке новой конструкции полости охлаждения повышенной эффективности с каплевидной формой поперечного сечения расположенной    в поршне с камерой сгорания ЦНИДИ (рис. 6.16).
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В диапазоне реального изменения давления масла в  главной масляной магистрали дизеля 4ЧН 14,5/20,5 от 0,09 до 0,30 МПа наиболее полно удовлетворяет требованиям сопло маслоподающей форсунки с диаметром отверстия dс = 2 мм и  длиной цилиндрической части H = 5 мм. При этом допустимая степень расширения масляной струи (dстр не превышает 12 мм. Диаметр входного маслоприемного канала dвх определен равным 8  мм  с входным конусом, имеющим угол конусности ( =  14 град. Диаметр выходного сливного канала dвых составляет 14 мм. На модельной установке определены гидравлические, в частности, расходные характеристики полости в системе охлаждения поршня при различной частоте вращения коленчатого вала.  

Увеличение частоты вращения несколько снижает  расход  масла через полость охлаждения, причем степень этого снижения зависит от формы и расположения  поперечного  сечения  полости охлаждения. Расход охлаждающего масла через полость охлаждения зависит от параметров масла  перед  маслоподающим соплом (рис. 6.17, а). Увеличение температуры tмс и давления Рмс масла перед соплом приводит к повышению его расхода через полость охлаждения. Наибольшее влияние на расход  масла  через полость охлаждения оказывает его давление. 
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При выборе расхода масла через полость охлаждения необходимо учесть реальное колебание давления масла в системе смазки  дизеля. Учитывая, что температура масла в главной масляной  магистрали прогретого дизеля изменяется незначительно, ее влиянием  на расход масла можно пренебречь.

Для окончательной оценки эффективности формы и расположения поперечного сечения полости охлаждения в поршне дизеля 1ЧН 14,5/20,5 определены экспериментально значения температур в характерных точках (рис. 6.18). 
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Аналогичные результаты получены на дизеле 8ЧН 15/16  воздушного охлаждения. Для подтверждения эффективности снижения температуры поршня проведены испытания полноразмерного дизеля 4ЧН 14,5/20,5, оборудованного токосъемным устройством измерения температуры охлаждаемого и неохлаждаемого поршней (рис. 6.17, в, г). Различные форма и расположение поперечного сечения полости  изменяют температуру охлаждаемого поршня в характерных точках на 28…30 oС вследствие различного расхода масла и специфики заполнения полости, определяющей величину участвующей в теплообмене поверхности. 

В поршне с каплевидной формой  поперечного  сечения полости  температура  характерных  элементов  оказывается наименьшей. Расход охлаждающего масла через  полость охлаждения с каплевидной формой поперечного сечения оказывает существенное влияние на температуру характерных точек  поршня в диапазоне его изменения, равном Gмп = 0,00…0,03 кг/с (рис. 6.17, б). При увеличении Gмп более 0,03 кг/с эффект снижения температур стабилизируется. Аналогичный характер изменения имеет температура масла tмвых на выходе из сливного канала полости охлаждения.  Эффективность снижения температуры поршня с камерой сгорания ЦНИДИ, как показали результаты испытаний на дизеле 1ЧН 14,5/20,5, очень высока  и  составляет по кромке горловины камеры сгорания ~ 105 oС,  а  в  области верхнего компрессионного кольца ~ 75…80 oС. 

Анализ результатов измерения температур поршней показывает, что в условиях  конкретных значений давлений масла перед соплом Рс1 и Рс2 (в двух цилиндрах) наибольший эффект снижения температуры  кромки  горловины  t2п составляет 92 oС при Ре = 0,85 МПа, а температуры в области верхнего компрессионного кольца t4п – 64 oС.  Меньший эффект по сравнению с таковым на одноцилиндровом дизеле объясняется меньшим давлением масла перед соплом, а, следовательно, и меньшим расходом его через полость  охлаждения.  

Характерно, что принудительное охлаждение поршня маслом в специальной охлаждающей полости изменяет и тепловое состояние огневой поверхности головки блока. Температура головки блока tгб при охлаждаемом поршне ниже на ~ 18 oC. В  результате на режиме работы дизеля 4ЧН 14,5/20,5 (n = 1250 мин–1 и Nе = 118 кВт) получены следующие значения  температур  поршня: на  кромке горловины камеры сгорания t2п = 272 oС,  в  области  верхнего компрессионного кольца t4п = 200 oС. Достигнутый уровень температур  гарантирует  надежную  работу  поршня  и  поршневых компрессионных колец. Температура масла на выходе из полости охлаждения составляет ~ 135 oС.

Эффективность принудительного охлаждения поршня проверялась на дизеле 4ЧН 14,5/20,5 при повышенном  уровне форсирования. Повышенная мощность дизеля Nе = 150 кВт достигалась увеличением давления наддувочного воздуха  и  промежуточным его охлаждением. Тепловое состояние неохлаждаемого и охлаждаемого поршней оценивалось на режимах  нагрузочной и скоростной характеристик. При работе дизеля по  нагрузочной характеристике эффективность принудительного охлаждения возрастает с увеличением среднего эффективного давления. При значении Ре = 1,05 МПа температуры кромки горловины камеры сгорания t1п и t2п снижаются в среднем на ~ 70 oС, температура верхнего компрессионного кольца – на ~ 52 oС. В этих условиях (рис. 6.19, а, б) абсолютные значения температур t1п и t2п не превышают 300…315 oС, а t4п – 218 oС.
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Определение теплового состояния поршней на режимах внешней скоростной характеристики (рис. 6.19, в) показывает, что наибольшую температуру неохлаждаемый поршень имеет при частотах вращения коленчатого вала n = 950…1250 мин –1. 
В этом же диапазоне частот имеет место  наибольший эффект по снижению температур поршня принудительным охлаждением. У охлаждаемого поршня наблюдается более пологая зависимость температуры от частоты вращения  коленчатого вала. Наибольшая температура кромки горловины камеры сгорания охлаждаемого поршня достигается на режиме максимального вращающего момента при n = 950 мин –1. Анализ теплового состояния охлаждаемого поршня при повышенном уровне форсирования дизеля показывает, что оно удовлетворяет условиям  надежной  работы цилиндропоршневой группы.

Результаты длительных испытаний в OАО «ЧТЗ» дизеля 4ЧН 14,5/20,5 на разных уровнях форсирования показали высокую надежность сварных охлаждаемых поршней. 
Создание дизелей воздушного охлаждения высокой удельной мощности сопряжено с рядом проблем, одной из которых является обеспечение тепловой нагруженности головки цилиндров, гарантирующей ее надежность и долговечность. 

Особенности конструкции головки цилиндров дизеля воздушного охлаждения, обусловленные размещением теплорассеивающих элементов и технологией производства в условиях повышенной размерности диаметра цилиндра (более 130 мм) приводят к ее высокой тепловой нагруженности. Определенное расположение впускных  и выпускных каналов, топливоподающей форсунки и размещение вентилятора системы охлаждения создают трудности при организации движения охлаждающего воздуха и рациональном его использовании. Наряду с высокими температурами головка  цилиндров воздушного охлаждения характеризуется неравномерностью температурного поля, которую не удается устранить даже специальным дефлектированием.

Тепловая нагруженность головки цилиндров характеризуется значительным уровнем температур огневого днища и, особенно, элементов с затрудненным теплообменом, к которым относятся перемычки между отверстиями для выхода  распылителя  и клапанов газораспределения – межклапанные перемычки. Тепловая нагруженность головки цилиндров характеризуется значительными температурными градиентами вследствие неравномерности и осевой ассиметрии температурного поля. 

Анализ температурных полей днища указывает на концентрацию повышенных температур в области седла выпускного клапана со стороны противоположной натеканию охлаждающего воздуха. Высокий градиент по огневому днищу головки цилиндров вызывает повышенные температурные напряжения в межклапанной перемычке, приводящие к возникновению термоусталостных  трещин и разгерметизации внутрицилиндрового пространства. 

Высокий уровень температур огневого днища ухудшает работу топливоподающей форсунки, снижает механические свойства и прочностные характеристики материала головки. Высокий градиент температур приводит к температурной деформации огневого днища и седел впускных и выпускных клапанов, что сопровождается нарушением газового стыка и разгерметизацией пары «седло-клапан». Очевидна необходимость ограничения тепловой нагруженности головки цилиндров. Эта задача решается реализацией ряда способов локального охлаждения огневого днища, отличающихся эффективностью и сложностью исполнения.

Одним из способов снижения тепловой нагруженности головки цилиндров воздушного охлаждения является размещение замкнутых охлаждающих полостей, по которым циркулирует охлаждающий агент. В качестве охлаждающего агента используются смазочное масло, топливо и воздух. Интересно оценить эффективность снижения тепловой нагруженности  головки цилиндров при использовании в качестве охлаждающего агента наддувочного воздуха. Для этой цели разработан оригинальный способ работы двигателя внутреннего сгорания  и  устройство  для  его осуществления. Эффективность этого способа по снижению температуры межклапанной перемычки днища  головки  цилиндров установлена на дизеле 1ЧН 15/16 воздушного охлаждения.

Конструктивная схема головки цилиндров представлена на рис. 6.20. Вокруг седла выпускного клапана 6, включая область межклапанной перемычки 1, расположена замкнутая кольцевая полость 7, соединенная входным отверстием 3 щелевого поперечного сечения с впускным каналом 2. Выходное отверстие 5 полости охлаждения сообщается с атмосферой или выпускным каналом 4 дросселем с регулируемым проходным сечением.

Наддувочный воздух из впускного канала через соединительное отверстие поступает в полость охлаждения и охлаждает область седла выпускного клапана и  межклапанную  перемычку. Расход наддувочного воздуха через полость охлаждения изменяется с помощью дросселя или противодавления в выпускном канале. Для определения температуры головки цилиндров в межклапанной перемычке установлена хромель-копелевая термопара в т.1 (рис. 6.20, а) на глубину ~ 2 мм от огневого днища. 

Дизель 1ЧН 15/16 укомплектован поршнем с камерой сгорания ЦНИДИ. Испытания проводились на режимах нагрузочных характеристик. Влияние расхода наддувочного воздуха через полость охлаждения Gвп головки цилиндров оценивалось в двух вариантах: при выпуске наддувочного воздуха в атмосферу и в выпускной канал с имитацией противодавления  Рr.  
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Учитывая, что при открытии выходного отверстия полости охлаждения наблюдалось падение давления во впускном канале  Рк,  испытания проводились с восстановлением этого давления  изменением режима работы автономного  компрессора  и  без  восстановления его.

Регулирование проходного сечения дросселя в выходном отверстии полости охлаждения изменяет расход  наддувочного воздуха через полость Gвп в диапазоне от 0 до 75  кг/ч. Увеличение расхода наддувочного воздуха через полость охлаждения в обоих случаях изменения его давления приводит к снижению температуры межклапанной перемычки tгц. Наибольшего снижения tгц удается достичь при восстановлении давления наддувочного воздуха с увеличением сечения дросселя. При закрытом выходном отверстии полости охлаждения весь наддувочный воздух поступает в цилиндр дизеля. 

На рис. 6.21, а  расход  этого воздуха обозначен Gв, а расход  наддувочного воздуха через полость охлаждения равен нулю. Это положение дросселя  и соотношение расходов наддувочного воздуха  рассматривается как исходная база для оценки эффективности  исследуемого способа охлаждения межклапанной перемычки, температура которой составляет на номинальном режиме работы дизеля 278…280 оС. По мере увеличения сечения дросселя возрастает расход наддувочного воздуха через полость охлаждения при одновременном снижении давления наддувочного воздуха во впускном канале и его расхода, поступающего в цилиндр дизеля. Последнее сопровождается увеличением часового расхода топлива Gт и уменьшением коэффициента избытка воздуха. 

Снижение коэффициента избытка воздуха приводит к увеличению температуры отработавших газов и удельного эффективного расхода топлива. Уменьшение коэффициента избытка воздуха в условиях сохранения среднего эффективного давления сопровождается повышением тепловых потерь в стенки внутрицилиндрового пространства и увеличением температуры деталей цилиндропоршневой группы и головки цилиндра. Это является основной причиной незначительного изменения температуры межклапанной перемычки tгц при увеличении Gвп до 75 кг/ч. Снижение tгц составило в этих условиях 11 оС при одновременном увеличении удельного  эффективного расхода топлива на 10 г/кВт·ч. Поэтому для повышения  эффективности охлаждения межклапанной перемычки необходимо восстановление давления наддувочного воздуха до уровня  обеспечивающего сохранение неизменным его количества, поступающего в цилиндр дизеля. 
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Такой уровень Рк составляет 0,1475 МПа в исследуемом диапазоне изменения Gвп. При этом обеспечивались неизменными расход наддувочного воздуха,  коэффициент  избытка  воздуха, удельный эффективный и часовой расход топлива и уровень тепловых потерь в стенки внутрицилиндрового пространства. Влияние расхода наддувочного воздуха через полость охлаждения на температуру межклапанной перемычки становится более заметным и оценивается снижением ее на 25…27 оС при значении Gвп  = 75 кг/ч. Эти результаты получены при выпуске  наддувочного воздуха в атмосферу, т.е. в условиях потерь этой части наддувочного воздуха для рабочего цикла дизеля.

Практический интерес представляет дальнейшее использование части наддувочного воздуха, предназначенной для охлаждения головки цилиндров, в рабочем цикле дизеля  с газотурбинным наддувом. Для этого выходное отверстие полости охлаждения соединяется с областью проточной части  турбины турбокомпрессора, расположенной между сопловым аппаратом  и рабочим колесом. Наддувочный воздух, пройдя через полость охлаждения головки цилиндра, поступает на лопатки рабочего колеса турбины. При этом наряду с увеличением  количества  рабочего тела на турбине несколько охлаждаются ее лопатки. Экспериментальная проверка этого решения осуществлялась  на дизеле, где выходное отверстие полости охлаждения соединялось  с выпускным каналом головки цилиндра.

Анализ результатов испытаний (рис. 6.23, б) показывает, что уменьшение противодавления Рr в выпускном  канале  при открытом сечении дросселя сопровождается повышением расхода наддувочного воздуха через  полость охлаждения головки цилиндра Gвп, увеличением коэффициента избытка воздуха и снижением удельного эффективного расхода топлива. 

С увеличением расхода воздуха через полость охлаждения заметно  снижается температура межклапанной перемычки. Наибольшее снижение tгц наблюдается при восстановлении давления наддувочного воздуха во впускном канале головки цилиндра. Восстановление давления Рк усиливает зависимость расхода наддувочного воздуха через полость охлаждения от противодавления и сопровождается снижением температуры отработавших газов tr вследствие разбавления их частью наддувочного воздуха, выходящей  из  полости охлаждения. 

Учитывая, что давление Р1 в турбине между сопловым аппаратом и рабочим колесом составляет 60…62% от давления газа перед сопловым аппаратом,  для  режима  работы дизеля (Ре = 0,8 МПа и n = 1700 мин–1) его величина установлена 0,12 МПа. В этой связи расход наддувочного  воздуха через полость охлаждения головки цилиндра,  определяемый перепадом давления Рк – Р1 = 0,1475 – 0,12 = 0,0275 МПа, составляет 48…50 кг/ч. Такое значение расхода наддувочного воздуха через полость охлаждения позволит, согласно данных на рис. 6.21, б, снизить температуру межклапанной перемычки не более, чем на 20 оС.

Эффективность охлаждения межклапанной перемычки при изменении нагрузки дизеля оценивалась в условиях выпуска части наддувочного воздуха из полости охлаждения в атмосферу (рис. 6.21, б). С увеличением среднего эффективного давления эффективность охлаждения перемычки  возрастает.  Это  объясняется увеличением расхода наддувочного воздуха с ростом  Ре. Количество тепла Qв, отводимого от головки  цилиндра, увеличивается с повышением нагрузки дизеля. Для  номинального  режима работы дизеля (n =1700 мин–1 и Ре = 0,8 МПа) значение Qв составляет 810 Вт, при этом  температура  межклапанной перемычки снижается на 24 оС.

В результате установлено, что снижение тепловой нагруженности головки цилиндра дизеля воздушного охлаждения может быть достигнуто локальным охлаждением с помощью  кольцевых замкнутых полостей с циркуляцией наддувочного воздуха  в качестве охлаждающего агента. Эффективность такого охлаждения оценивается затратой на 1 оС снижения  температуры межклапанной перемычки 2,9…3,2 кг/ч наддувочного воздуха  при  объеме полости охлаждения 0,4(10–4 м3 и ее  внутренней  поверхности 1,3(10–2 м2. Выпуск части наддувочного воздуха, предназначенной для  локального  охлаждения межклапанной перемычки головки цилиндра, из полости охлаждения в область между сопловым аппаратом и рабочим колесом турбины, позволяет обеспечить его расход Gвп, равным 48…50 кг/ч. Это позволяет снизить температуру межклапанной перемычки на ~ 20 оС. В связи с увеличением отношения Рк/Рr по мере повышения среднего эффективного давления эффективность локального охлаждения головки цилиндра возрастает.

7. УЛУЧШЕНИЕ ЭКСПЛУАТАЦИОННЫХ СВОЙСТВ ДИЗЕЛЯ
     На мировом рынке предъявляются все возрастающие требования к  эксплуатационным свойствам двигателей траспортных и тяговых машин. В последние годы, наряду с такими эксплуатационными свойствами двигателей, как топливная  экономичность и надежность, большое внимание уделяется обеспечению пониженных выбросов вредных веществ с отработавшими газами, уровня вибраций и шума, а также возможности работы на нетрадиционных топливах.

     В решении проблемы совершенствования указанных эксплуатационных свойств двигателей траспортных и тяговых машин важную роль играет совершенствование процесса сгорания. Повышение управляемости начального периода процесса сгорания топлива позволяет целенаправленно воздействовать на содержание в отработавших газах сажи, окислов азота, окиси углерода и непредельных углеводородов, виброакустическую активность, воспламеняемость и эффективность последующего сгорания, например в дизеле, бензинов А-66, А-72, А-76, А-93.

     Анализ экспериментальных  данных по совершенствованию эксплуатационных свойств дизелей повышением управляемости процесса сгорания указывает на перспективность реализации управляемой топливоподачи, в частности, разделенного впрыскивания топлива.

7.1. Требования к эксплуатационным свойствам и оценочные показатели

     Двигатели характеризуются комплексом эксплуатационных свойств, часть которых рассмотрена ранее. Проанализируем эксплуатационные свойства, характеризующие экологические аспекты совершенствования двигателей и некоторые проблемы расширения ассортимента используемых топлив на примере дизеля.

     С каждым годом становится все острее проблема загрязнения окружающей среды отработавшими газами двигателей. Эта проблема приобретает еще большую актуальность в связи с тем, что транспортные и тяговые машины эксплуатируются на строительстве дорог вблизи населенных пунктов и животноводческих помещений, на промышленных предприятиях, на открытых горных разработках,  в карьерах, в местах с ограниченным воздухообменом  –  шахтах, тоннелях, часто в пределах городской черты и т.п. В этой связи все более ужесточаются требования к составу отработавших газов, к их запаху и температуре и другим характеристикам. 

Выполнение этих требований затруднено в связи с цикличностью работы двигателей, с недостаточной разработанностью методов и устройств снижения выбросов вредных веществ с отработавшими газами не только на переменных, но и на установившихся режимах работы.  

 Действующими нормами на выбросы вредных веществ с отработавших газов дизелей ограничивается содержание в них сажи C и вредных веществ: окислов азота NOx, окиси углерода CO, углеводородов CH. Дымность отработавших газов K ограничивается по ГОСТ 17.2.2.02-98 не более 55%, 45% по шкале Hartridge  или  2,9  единицами  по шкале Bosch; лимитируемый оценочный удельный выброс: углеводородов GCH составляет не более 3,6 г/кВт·ч,  окиси  углерода GCO не более 3,5 г/кВт·ч, окислов азота GNO не  более  6 г/кВт·ч  по ГОСТ Р 41.96-2005.  Учитывая  существующие  тенденции, а также перспективные стандарты США и других стран, следует ожидать в будущем ужесточение установленных норм до аналогичных норм для малотоксичных дизелей, а также нормирование содержания в отработавших газах альдегидов  и  интенсивности  запахов.  

В связи с противоречивыми тенденциями снижения некоторых токсичных компонентов в отработавших газов и повышения экономических и мощностных показателей дизелей основные усилия должны  быть сосредоточены на уменьшении образования токсических компонентов в источнике их возникновения, т.е. на повышении управляемости процесса сгорания топлива. Снижение дымности и токсичности отработавших газов дизелей тесно связано с необходимостью обеспечения надлежащих условий труда.

     Обеспечение нормальных условий труда является важным звеном в цепи повышения производительности транспортных и тяговых машин. Существенным фактором в обеспечении регламентирующих условий  труда  является уровень виброакустической  активности  дизеля. Проблема снижения шума дизелей в связи с увеличением их удельной мощности становится  все  более острой, поскольку повышенный шум ведет к полной  или  частичной потере слуха, неврозам, нарушениям  сердечно-сосудистой деятельности, быстрой утомляемости и, в итоге, к снижению производительности труда и  появлению производственных  травм.

Известные данные свидетельствуют, что снижение шума на 4…5 дб повышает производительность труда на 5%, а с уменьшением шума на 10…15 дб она возрастает на 18%. Вредное влияние на человека оказывают вибрации,  особенно высокочастотные. Вибрации вызывают гипертоническую и вибрационную болезни, поражают сердечно-сосудистую систему. В ведущих зарубежных фирмах, производящих транспортные и тяговые машины, уделяется большое внимание обеспечению комфортных условий труда обслуживающего персонала за  счет снижения виброакустической активности дизелей. В этой связи  в  целях повышения качества отечественных дизелей перед их создателями стоят задачи по устранению или снижению вредного влияния шума и вибрации на здоровье обслуживающего персонала. Рациональным и наиболее сложным  способом решения этой проблемы является борьба с шумом и вибрацией в  источнике их возникновения, в частности, в процессе сгорания топлива, как наиболее динамичном процессе рабочего цикла дизеля.

     Для сравнительной оценки эффективности методов управления процессом сгорания топлива в дизеле неизменной конструктивной схемы и комплектации, например, одноцилиндровая установка, можно  использовать  следующие  оценочные  показатели шумности: общий уровень шума Lобщ и уровень шума  в октавных полосах L со среднегеометрическими частотами – 63, 125, 250, 500, 1000, 2000, 4000 и 8000 гц. Уровень шума  L оценивается величиной уровня звукового давления, вычисляемого по выражению 
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где    Po – пороговая величина звукового давления, равная 2(10–5 Па.

     Оценка уровней вибрации производится по виброускорению A, характеризующему внутренние механические напряжения в колеблющихся деталях. Энергетическая оценка уровней вибрации производится по выражению
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где    Ao – пороговая величина ускорения, равная 3(10–4 м/с2.

     Спектр вибрации учитывает зависимость уровней вибрации от среднегеометрической частоты.

     Развитие производства дизелей транспортных и тяговых машин, повышение их удельной мощности, расширение сферы использования в различных, часто труднодоступных, районах нашей страны, дизелизация автомобильного транспорта и т.п. обуславливают возможность появления разрыва между потреблением  и выработкой дизельного топлива. Исследования в нашей стране и за рубежом показывают, что в целях расширения ассортимента топлив все интенсивнее ведутся работы по созданию многотопливных дизелей. Интерес к многотопливным  дизелям обусловлен также получением экономии при изготовлении, транспортировке и хранении топлива, упрощением снабжения, более высоким КПД дизеля по сравнению с бензиновым  двигателем  и другими качествами. В создании  многотопливных дизелей имеют место два направления: целевое создание многотопливного дизеля и конвертирование существующих дизелей в многотопливные. Последнее направление имеет определенные преимущества, связанные с сокращением сроков создания  многотопливных модификаций.

     В качестве условной оценки многотопливных свойств дизеля можно использовать диапазон цетановых чисел (ЦЧ) топлив, обеспечивающий основные показатели рабочего цикла в пределах таковых при работе этого дизеля  на  традиционном  дизельном топливе. В число таких  показателей  входят показатели эффективности, экономичности, механической и тепловой нагруженности, выбросы вредных веществ с отработавшими газами, виброакустической активности, надежности и т.п. Оценка методов управления процессом сгорания топлива в целях улучшения многотопливных свойств дизеля будет тем полнее, чем большее число указанных показателей участвует в рассмотрении.

7.2. Снижение выбросов вредных веществ с отработавшими газами изменением интенсивности выгорания топлива в периодах процесса сгорания

     Эксплуатация двигателей в связи с цикличностью работы приводит к значительному загрязнению атмосферы вредными для здоровья человека  веществами,  которые выделяются с отработавшими газами. В частности, одним из основных недостатков дизелей  является повышенная дымность отработавших газов. Дымление, характеризуемое наличием частиц несгоревшего углерода, тесно связано с качеством процесса сгорания, динамическими и  экономическими показателями рабочего цикла. Повышенное дымление является одним  из факторов, ограничивающих дальнейшее форсирование дизеля по мощности за счет уменьшения полного воздушно-топливного отношения и частоте  вращения  коленчатого  вала.  Снижение дымности отработавших газов дизелей является одной  из актуальных задач дизелестроения.

     Причину дымления связывают с термокрекированием и дегидрогенизацией молекул топлива во время процесса самовоспламенения. Этому способствует образование недостаточно однородной смеси в стадии предпламенной  подготовки топлива. Неравномерность распределения  топлива  по  камере сгорания приводит к местной нехватке кислорода при сгорании. Начавшееся сгорание топлива сопровождается интенсивным образованием промежуточных продуктов реакции. Анализ газов, отбираемых из камеры сгорания,  показывает,  что  процесс  сгорания  в начальном периоде идет при обильном выделении свободного углерода. К моменту достижения максимального давления цикла количество выделившегося  свободного  углерода достигает 75…80% от количества углерода, содержащегося в топливе, поданном к этому времени в цилиндр. 

Причиной интенсивного выделения свободного углерода является  термический  крекинг топлива, вследствие локального обогащения смеси. С повышением скорости окисления в начальный период  сгорания скорость подвода кислорода в зону горения лимитирует полноту окисления топлива. Вследствие недостатка кислорода и ускорения реакции за счет повышения температуры  увеличивается интенсивность крекинга топлива. Воздействуя на начальный период сгорания с целью уменьшения скорости реакции можно  увеличить полноту окисления и ослабить интенсивность выделения свободного углерода за счет согласования скоростей окисления и подвода кислорода в зону горения.

     Одним из путей управления начальным периодом сгорания является  выделение небольшой части  цикловой подачи для воспламенения топлива и  организации  эффективного сгорания остального топлива путем  интенсивной турбулизации горючей смеси. Обеспечение при воспламенении  достаточно однородной смеси достигается увеличением времени на смесеобразование малой части цикловой подачи. Этим самым  удается значительно ограничить возможность крекинга топлива в процессе его самовоспламенения. 

Интенсивная турбулизация горючей смеси имеет место в камере сгорания ЦНИДИ и обеспечивается высокой скоростью истечения газов из камеры сгорания. Это способствует повышению скорости сгорания в основном периоде и сокращению процесса сгорания в  целом.  Снижение скорости сгорания в начальном периоде достигается разделенным впрыскиванием топлива, при котором в условиях полуразделенной камеры сгорания  наибольший  эффект достигается впрыскиванием запальной порции непосредственно в камеру сгорания вблизи ВМТ тактов выпуска - впуска.  

Эффективная физико-химическая подготовка запальной порции за счет  теплоты отработавших газов и процесса сжатия ведет к повышению концентрации эффективных центров к моменту подачи основной порции топлива, что значительно снижает ее  период  задержки воспламенения.

     Окись углерода CO и углеводородные соединения CH в отработавших газах образуются как продукты неполного окисления топлива в условиях обогащенных смесей, которые в связи с избытком воздуха все же выгорают к концу процессов сгорания  и расширения. Большое значение для образования этих продуктов неполного окисления имеет локальный состав смеси, определяемый степенью равномерности распределения топлива  по камере сгорания. 

Так как в целом ряде дизелей концентрация CO и CH в отработавших газах невелика, особое внимание уделяется содержанию в отработавших газах окислов азота  NOx: окиси азота NO и двуокиси азота NO2. Работами Я.Б. Зельдовича показано, что скорость образования окиси азота зависит  от температурной неоднородности горящей смеси в камере сгорания. Образованию NO2 способствует сгорание по объемному механизму в начальном периоде процесса, характеризуемое наряду с высокими температурами и температурной неоднородностью наличием локальных зон со свободным кислородом. Температурная неоднородность в этих зонах  формируется высокими скоростями выгорания топлива, снижение которых  может быть достигнуто ограничением его количества, поданного в цилиндр за период  задержки  воспламенения и испарившегося за начальный период процесса сгорания. Указанное ограничение может обеспечить  управляемая  топливоподача, например, разделенное впрыскивание топлива.

     Интенсификация выгорания топлива в основном периоде процесса сгорания сопровождается ростом температур газа и повышением скорости образования окислов азота. В  этой связи условия обеспечения высокой топливной экономичности вступают в противоречие с условиями минимизации выхода NOx.

     Испытания дизелей 1ЧН 14,5/20,5 [57] и 1ЧН 15/16 с разделенным впрыскиванием топлива подтвердили возможность снижения выбросов вредных веществ отработавшими газами повышением управляемости начального периода  процесса сгорания. Разделенное впрыскивание топлива осуществлялось топливным насосом, кулачки вала которого  имели два разновысоких выступа. На номинальных режимах работы указанных дизелей относительная  величина  запальной  порции топлива  составляла 0,15. Дымность отработавших  газов  оценивалась фотоэлектрическим дымомером, основанном на измерении степени задымленности бумажного фильтра. Окислы азота оценивались по интенсивности окраски раствора Зальцмана, содержание окислов углерода оценивалось газоанализатором, работающим  по принципу термохимического детектирования.

     Нагрузочные характеристики дизелей 1ЧН 14,5/20,5 и 1ЧН 15/16 при работе с обычным и разделенным впрыскиванием топлива с различными частотой вращения коленчатого вала и типом камер сгорания представлены на рис. 7.1. 

При сохранении мощностных и экономических показателей дизелей достигнуто значительное уменьшение дымности отработавших  газов, оцениваемой в единицах Bosch. Эффект снижения дымности  усиливался с увеличением частоты вращения коленчатого вала и нагрузки дизеля 1ЧН 14,5/20,5. Практически во всем диапазоне рассматриваемых нагрузочных характеристик наблюдалось снижение максимальной скорости выгорания w(нmax и продолжительности процесса сгорания. 

Применение разделенного впрыскивания топлива позволяет сдвинуть предел дымления в область  больших нагрузок. Снижение дымности на  режиме  максимального  вращающего момента дизеля 1ЧН 14,5/20,5 (n = 950 мин–1) позволяет увеличить цикловую подачу топлива, способствуя повышению запаса вращающего момента. Интересно отметить, что выигрыш  в величинах максимальных скоростей сгорания в начальном  периоде и продолжительности процесса сгорания в целом также увеличивается с ростом нагрузки и частоты вращения  коленчатого вала.

Эффект снижения дымности отработавших газов дизеля 1ЧН 15/16 наблюдается при применении обеих камер сгорания (рис. 7.1, в, г). Коэффициент эффективности сгорания практически не изменился во всем диапазоне нагрузок и частот вращения коленчатого  вала испытуемых дизелей.

     Анализ характеристик выгорания при обычном впрыскивании показывает наличие высокой скорости в начальном периоде, что способствует появлению эффекта самоторможения окислительных процессов вблизи момента окончания впрыскивания топлива (рис. 5.21, б). При разделенном  впрыскивании топлива значительно уменьшается ускорение сгорания в  начальном периоде, что приводит к лучшему согласованию скоростей  окисления топлива и подвода кислорода в зону горения. В  результате этого удается повысить скорость выгорания топлива в  конечных стадиях процесса сгорания. 
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На интегральной характеристике выгорания отсутствует участок замедленного горения, наблюдаемый при обычном впрыскивании топлива. Это способствует эффективному  выгоранию  свободного  углерода,  образующегося  в результате  крекинга в начальном периоде сгорания  и,  как следствие, снижению дымности отработавших газов. Высокие средние скорости сгорания топлива обеспечивают сокращение продолжительности процесса сгорания в целом.

Анализ полученных данных  показывает,  что обеспечение однородной смеси к моменту воспламенения и снижение максимальных скоростей сгорания топлива при разделенном впрыскивании позволяет уменьшить  дымность отработавших газов, а также сократить продолжительность процесса сгорания при сохранении мощностных и экономических показателей  работы дизелей 1ЧН 14,5/20,5 и 1ЧН 15/16.

     Снижение максимальной скорости сгорания в начальном периоде w(нmax уменьшает удельный выброс окислов азота GNO дизелей 1ЧН 14,5/20,5 и 1ЧН 15/16 практически во всем исследуемом диапазоне среднего эффективного давления и частот вращения коленчатого вала. На номинальных режимах  работы дизелей снижение GNO составляет от 18 до 24%. Меньшие  значения характерны для дизеля 1ЧН 14,5/20,5. С уменьшением нагрузки выход окислов азота возрастает менее интенсивно при разделенном впрыскивании топлива.

Несколько иная картина наблюдается с выбросом окислов углерода GCO.  На номинальных режимах работы разделенное впрыскивание топлива практически не влияет на содержание в отработавших газах окиси углерода. С уменьшением нагрузки содержание окиси углерода в отработавших  газах  при разделенном впрыскивании несколько возрастает. 

Это можно объяснить особенностями подготовки к воспламенению топлива запальной порции с уменьшением  нагрузки, заключающимися в снижении интенсивности теплового воздействия на нее отработавших газов предыдущего цикла. 

При меньших частотах вращения коленчатого вала выброс окиси углерода на малых нагрузках снижается. Увеличение уровня форсирования дизеля по мощности при разделенном впрыскивании топлива  приводит  к снижению содержания CO в отработавших газах.

     Анализ полученных данных показывает, что повышение управляемости  процесса сгорания, достигаемое разделенным впрыскиванием топлива, снижает содержание окислов  азота  и окиси углерода в отработавших газах в условиях высокой удельной  мощности.

     Обобщая результаты исследования  по  влиянию  изменения интенсивности выгорания топлива в начальном периоде процесса сгорания на дымность и токсичность отработавших  газов дизелей с камерой сгорания ЦНИДИ в широком диапазоне изменения частот вращения коленчатого вала  (рис. 7.2, а, б)  можно отметить, что при неизменных показателях эффективности  и экономичности снижение максимальной относительной скорости сгорания w(нmax приводит к уменьшению выбросов окислов азота и сажи. Содержание окиси углерода в  отработавших  газах практически не зависит от интенсивности  выгорания  топлива  в начальном периоде.
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     Анализ влияния интенсивности выгорания топлива в основном периоде на дымность и выбросы вредных веществ отработавшими газами дизеля свидетельствует (рис. 7.2, в, г), что повышение максимальной относительной скорости сгорания w(оmax приводит  к снижению выбросов NOx и сажи. 

Однако, выброс окислов азота с увеличением интенсивности  выгорания топлива в основном периоде возрастает. Указанное явление наблюдается в условиях повышенных удельной мощности и топливной экономичности дизелей. 

Это свидетельствует о том, что тенденции повышения мощности и топливной экономичности дизелей и тенденции снижения выбросов окислов азота отработавшими газами должны рассматриваться как конфликтные. В этой связи проблемы оптимизации процесса сгорания топлива должны решаться на компромиссной основе. 

Одним из вариантов компромиссного решения является  постановка задачи снижения удельного выброса окислов азота в условиях сохранения высоких показателей эффективности и экономичности рабочего цикла ограничением интенсивности выгорания топлива в основном периоде при уменьшении ее в начальном периоде процесса сгорания.

7.3. Улучшение виброакустических характеристик дизелей 

при ограничении интенсивности выгорания топлива 

в начальном периоде процесса сгорания

Шум и вибрация дизелей возникают вследствие развития колебательных процессов. В общем уровне шума, создаваемого работающим дизелем, велико значение шума от процесса сгорания, который вызван с одной стороны  появлением ударных  и звуковых волн, т.е. является шумом  газодинамического происхождения, а с другой  стороны,  вызван  динамикой изменения давления газов в цилиндре,  регистрируемой  по  индикаторным диаграммам, т.е. является шумом  механического происхождения. 

При рассмотрении индикаторных диаграмм бензиновых двигателей и дизелей различие в их  форме наблюдается в начальном периоде сгорания. В карбюраторном двигателе давление после воспламенения нарастает настолько  медленно, что трудно определить начало сгорания. В дизеле  начало сгорания характеризуется резким повышением  давления. Это  различие объясняется разным способом воспламенения. 

В бензиновом двигателе начало горения возбуждается искрой (принудительное воспламенение) и очаг пламени постепенно распространяется на всю камеру сгорания. При этом обеспечивается плавность переходного процесса от сжатия к сгоранию с  малыми  значениями ускорения нарастания давления. 

В дизеле после момента самовосламенения топлива в начальный период сгорания  преобладают большие скорости горения и охват пламенем  значительного количества горючей смеси. Это приводит к резкому переходу от  сжатия  к сгоранию с большими первоначальными скоростями нарастания давления и абсолютными значениями ускорения в  этот  период. Последующее сгорание топлива, сопровождающееся турбулентной диффузией горящей смеси, значительно снижает первоначальную скорость нарастания давления. Характерно, что низкочастотные участки спектра шума дизелей меньше всего подвергаются влиянию характера развития давления в начальный  период сгорания и в основном определяются величиной  максимального давления цикла. Высокочастотная часть спектра шума существенно зависит от характера развития давления в этот период и определяется скоростями и  ускорениями  нарастания  давления.

Проблема уменьшения шума дизеля неразрывно связана с возможностями управления процессом сгорания. Высокочастотный  шум можно уменьшить, управляя процессом сгорания в начальном периоде и обеспечивая плавный переходный процесс от  сжатия  к сгоранию.

     Оценка шума дизеля 1Ч 14,5/20,5 позволила установить высокую интенсивность газодинамических колебаний, которая, наряду с быстротой нарастания давления, определяет уровень шума от процесса сгорания. С  целью  снижения  шумности процесса сгорания рекомендуется дальнейшее снижение жесткости работы дизеля, выражаемое в достижении  меньших  значений скорости и ускорений нарастания давления в цилиндре. 

Ранее отмечалось, что снижение жесткости работы дизеля можно достичь повышением управляемости процесса сгорания посредством разделенного впрыскивания топлива. В целях установления эффективности управления процессом сгорания в снижении шумности работы дизеля 1Ч 14,5/20,5  рассмотрим  экспериментальные данные по уровню шума в зависимости от  таких эксплуатационных факторов, как угол опережения впрыскивания топлива, нагрузка и частота вращения коленчатого вала. Уровень  шума измерялся с помощью шумомера Ш-3М и анализатора  спектра  шума АШ-2М.

     Угол опережения впрыскивания топлива при  прочих равных условиях оказывает существенное влияние на  развитие процессов воспламенения и сгорания и их выходные параметры: период задержки воспламенения, коэффициент эффективности сгорания, ускорение и скорость нарастания давления, максимальное давление цикла и т.п. С изменением угла опережения впрыскивания топлива изменяется и форма индикаторной  диаграммы. Оптимальные углы начала подачи топлива (нп дизеля 1Ч  14,5/20,5 при обычном и разделенном впрыскивании соответственно составляют 25,5 и 23 град ПКВ до ВМТ. Применение разделенного впрыскивания топлива обеспечило на номинальном режиме снижение Рmax на 0,4…0,5 МПа, Wpmax на 0,4 МПа/град и Jp на 0,35 МПа/град2. 

Это привело к уменьшению общего  уровня  шума  в среднем на 2,5 дб (рис. 7.3).  При  разделенном  впрыскивании топлива изменение угла начала подачи незначительно сказывается на величине общего уровня шума L. Изменение угла начала подачи топлива при обычном впрыскивании сопровождается существенным изменением динамических показателей процесса сгорания. Наибольшее изменение уровня шума имеет место  в высокочастотной области спектра ( =  800…4000 гц (рис. 7.4). 
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С увеличением угла начала подачи топлива уровень шума  на этих частотах возрастает вследствие увеличения  ускорения  и скорости нарастания давления. При этом возрастают и амплитуды газодинамических колебаний. Уровень шума в области  низких и средних частот изменяется в меньшей степени с изменением угла начала подачи и определяется в основном максимальным давлением цикла. 

Применение разделенного  впрыскивания  топлива существенно снижает уровень шума дизеля  в  области  высоких частот. При этом изменение угла начала подачи топлива основной порции в меньшей степени сказывается на уровне высокочастотного шума, что определяется сравнительно малым изменением ускорения и скорости нарастания давления. При оптимальных углах начала подачи топлива уровень высокочастотного шума дизеля с разделенным впрыскиванием в среднем на 5 дб ниже, чем таковой при обычном впрыскивании. 

[image: image307.wmf] 


Ускорение нарастания давления является решающим фактором в определении шума сгорания дизеля. Низкие значения ускорения  переходного процесса от сжатия к сгоранию при разделенном впрыскивании топлива обеспечиваются за счет уменьшения максимальной быстроты нарастания давления и увеличения продолжительности переходного процесса (рис. 7.5). Увеличение продолжительности переходного процесса произошло за счет перемещения момента начала сгорания на линию сжатия. Управление начальным периодом процесса сгорания практически не повлияло на месторасположение момента достижения максимальной быстроты нарастания давления относительно ВМТ. Продолжительность  переходного процесса от сжатия к сгоранию при разделенном впрыскивании составила 12 град ПКВ  вместо 1,5  град ПКВ при обычном впрыскивании топлива. При разделенном впрыскивании топлива существенно ниже и амплитуда газодинамических колебаний давления, что способствует уменьшению интенсивности шума в области высоких частот ( > 4000 гц.

     Влияние нагрузки на общий уровень шума  дизеля показано на рис. 7.6, а. С увеличением среднего эффективного давления увеличивается количество выделяющейся при  сгорании теплоты, повышается температура газа и стенок камеры  сгорания. 
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Средняя скорость выгорания топлива  с  увеличением  нагрузки существенно уменьшается, в  результате  чего растет продолжительность  процесса  сгорания.  Влияние  нагрузки на максимальную скорость выгорания  вследствие  изменения  характера сгорания значительно меньше. Это  подтверждается  небольшим изменением Wpmax при увеличении нагрузки. 

С увеличением нагрузки увеличивается максимальное давление  цикла.  Изменение ускорения в зависимости от нагрузки незначительно и отражает существенное изменение  характера  переходного  процесса  от сжатия к сгоранию. Однако изменение общего уровня шума в зависимости от нагрузки определяется не только изменением динамических показателей процесса сгорания. 

С увеличением нагрузки возрастает давление на выпуске отработавших газов, повышается механическая нагруженность отдельных  деталей, возрастает давление топлива в системе высокого давления и цикловая подача. Эти факторы также  увеличивают  общий  уровень шума с ростом нагрузки дизеля. С  увеличением  нагрузки возрастает уровень шума как газодинамического, так и механического происхождения. 
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Уменьшение общего уровня шума при управлении начальным периодом процесса сгорания топлива определяется в основном снижением таких динамических показателей рабочего цикла, как Jp, Wpmax и Pmax. На рис. 7.7, а представлен спектр шума дизеля при различных  нагрузках. С  увеличением частоты уровень шума несколько снижается,  уменьшается и амплитуда колебаний. Наибольшее уменьшение уровня шума с уменьшением нагрузки имеет место  в  диапазоне  частот:  при обычном впрыскивании топлива – 100…1000 гц, а  при разделенном впрыскивании – 50…10000 гц. 

Основной эффект по снижению уровня шума вследствие повышения управляемости процесса сгорания по нагрузочной характеристике достигается в высокочастотной области спектра при ( = 800…8000 гц.  

Некоторое снижение шума имеет место в области низких частот, определяемое различием  в  величинах  максимального  давления  цикла. С уменьшением нагрузки эффект снижения уровня шума  высокочастотного спектра при ( = 1000…4000 гц вследствие применения разделенного впрыскивания топлива сначала несколько увеличивается, достигая своего максимума при Pe = 0,43 МПа, а затем уменьшается. Максимальный эффект по снижению  уровня  шума составил 7 дб на частоте 3000 гц.
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С увеличением частоты вращения коленчатого  вала дизеля n возрастает интенсивность ударов  поршней  при  перекладке, увеличиваются силы трения в  подвижных  сочленениях  и количество импульсов возмущающих сил. Для оценки характера изменения динамических показателей процесса  сгорания  в зависимости от частоты вращения, они выражены во временных единицах. Скорость и ускорение нарастания давления,  имеющие размерность соответственно Vp – МПа/мс, Jp – МПа/мс2, при обычном впрыскивании топлива резко падают с уменьшением частоты вращения коленчатого вала. Уменьшается при этом и максимальное давление цикла. 

Применение разделенного впрыскивания топлива уменьшает значения Vpmax и Jp, а также определяет практическую независимость указанных показателей от скоростного режима работы дизеля (рис. 7.6, б). Изменение  общего уровня шума дизеля с разделенным впрыскиванием топлива в зависимости от частоты вращения коленчатого вала  указывает на малое значение динамики процесса сгорания в формировании общего уровня шума вследствие низких абсолютных значений показателей ее характеризующих. Спектры шума дизеля  при различных частотах вращения коленчатого вала (рис. 7.7, б) показывают, что с уменьшением частоты вращения шум снижается во всем частотном диапазоне. 

Изменение частоты вращения приводит к перемещению дискретных низко- и среднечастотных составляющих по оси частот. Одновременно с этим наблюдается некоторое нарушение соотношения  между амплитудами отдельных гармоник. Наибольший эффект снижения шума имеет место при большой частоте вращения коленчатого вала дизеля в высокочастотном диапазоне спектра вследствие наибольшего отличия в значениях Vpmax  и  Jp  при обычном и разделенном впрыскиваниях топлива. Изменение частоты вращения существенно сказывается на динамических  показателях  процесса сгорания, но важнее то, что с изменением угловой скорости резко возрастают силы инерции, которые в ряде случаев  вызывают большее увеличение шума, чем процесс сгорания.

     Процесс сгорания является источником шума в области высоких и частично  средних  частот.  Применение  разделенного впрыскивания топлива, обеспечивая управление начальным периодом процесса сгорания и уменьшение показателей механической нагруженности, способствует снижению шума на  указанных выше частотах спектра.

     Для оценки влияния интенсивности  выгорания  топлива в начальном периоде на уровень вибрации и деформации анкерного болта, картера и крышки коренного подшипника  исследовался топливный насос разделенного впрыскивания топлива на дизеле 8ЧН 15/16 воздушного  охлаждения. 

Снижение максимальной относительной скорости сгорания w(нmax при разделенном впрыскивании топлива (рис. 7.1, в)  уменьшает уровень вибрации анкерного болта в среднем на 2 дб в диапазоне частот ( = 150…3500 гц, а наибольший эффект достигается в диапазоне частот (= 800…1200 гц и  составляет 8 дб  (рис. 7.9). 

Учитывая, что собственная частота колебаний головки цилиндра дизеля 8ЧН 15/16 составляет 850…900 гц, причиной повышенной вибрации при обычном впрыскивании топлива  является явление резонанса при совпадении частот собственных колебаний и гармоник газовых сил. На рис. 7.8 представлена совместная запись процессов вибрации и деформации деталей с индикаторными диаграммами давления газа. Вибрации, вызванные процессом сгорания, наблюдаются при обычном  и  разделенном  впрыскивании топлива. 

При управлении начальным периодом процесса сгорания снижаются амплитуды вибраций анкерного болта и картера дизеля. Амплитуды деформации  крышки  коренного подшипника при разделенном впрыскивании также несколько снижаются.
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Скорость изменения деформации примерно совпадает со скоростью изменения давления и при повышении управляемости процесса сгорания топлива уменьшается почти в 3 раза. Полученные данные свидетельствуют, что управление интенсивностью выгорания топлива в начальном периоде процесса сгорания позволяет снизить уровень вибрации и деформации деталей дизеля 8ЧН 15/16.

7.4. Совершенствование многотопливных свойств дизеля

изменением условий воспламенения топлива 

Улучшение многотопливных свойств дизеля  производится в целях расширения ассортимента применяемых топлив, в частности, за счет использования автомобильных бензинов. Реализация бензинов в дизелях сдерживается рядом факторов,  среди которых значительную роль  играет  их  затрудненная воспламеняемость, характеризуемая удлинением периода подготовки к воспламенению – периода  задержки  воспламенения  вследствие низких цетановых  чисел.  Повышенная  испаряемость бензинов в сочетании со значительным периодом задержки самовоспламенения приводит к увеличению количества топливовоздушной смеси к началу сгорания, вследствие  чего наблюдается существенное увеличение интенсивности  выгорания  топлива  в начальном периоде и, как следствие, возрастание максимальных давления цикла и быстроты  нарастания  давления.  

Последние, как известно, оказывают  влияние на механическую нагруженность дизеля и, в итоге, определяют его моторесурс. Основной задачей обеспечения многотопливности дизеля является достижение независимости его рабочих показателей от свойств применяемого топлива. Решение этой задачи обеспечивается повышением управляемости процесса сгорания за счет улучшения условий воспламеняемости топлив. Совершенствование условий воспламеняемости является одним из эффективных методов управления процессом сгорания.

     Среди многообразия способов улучшения воспламеняемости топлив в дизелях можно выделить способ, при  котором способность топлива к самовоспламенению повышается посредством дополнительного теплового воздействия на него. Особенно эффективно это воздействие на топливо, находящееся  в распыленном состоянии. При работе дизеля такое тепловое воздействие осуществляется теплотой процесса сжатия. Однако, для легких топлив с высокой термической стабильностью этого оказывается недостаточным по двум причинам: во-первых, тепловое воздействие осуществляется на значительную часть  топлива, поступившего в цилиндр в течение периода задержки самовоспламенения при неуправляемой топливоподаче, во-вторых, интенсивность теплового воздействия невелика. 

В этой связи улучшения условий воспламеняемости можно достичь выделением из общей цикловой подачи части топлива и повышением интенсивности ее тепловой обработки. Это реализуется с помощью разделенного впрыскивания топлива с подачей запальной порции в конце такта выпуска-начале такта впуска. При этом запальная  порция подвергается дополнительному тепловому воздействию от отработавших газов предыдущего цикла.

     Оценка эффективности управления  процессом  сгорания  в обеспечении многотопливных свойств  посредством разделенного впрыскивания на дизеле 1Ч 14,5/20,5 с камерой сгорания ЦНИДИ при работе на бензинах А-66, А-72 и А-76 проводилась при относительной величине запальной порции на номинальном режиме, равной ( = 0,15. Сравнение показателей рабочего  цикла трех типов топлив производилось на основании анализа регулировочных характеристик по углу начала подачи топлива, которые определялись при неизменном часовом расходе. Результаты эксперимента (рис. 7.10, а, б) показали, что наилучшие  мощностные и экономические показатели достигаются при работе на бензине А-76. Это определяется более высоким коэффициентом эффективности ( и минимальной из испытуемых топлив продолжительностью сгорания. 
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При работе на бензине А-76 дизель имеет минимальную дымность отработавших газов, что говорит о достаточно полном и совершенном сгорании. Температура отработавших газов и максимальная температура цикла с повышением октанового числа топлива несколько увеличивается. 

Увеличение октанового числа бензина при использовании его в дизелях приводит к ухудшению  воспламеняемости, что объясняется различиями в термической стабильности углеводородных компонентов и их реакционной способности. Поэтому использование неизменного количества теплоты отработавших газов для физико-химической подготовки запальной порции топлива по-разному оказывает влияние на топлива с неодинаковыми октановыми числами. 

Этим обстоятельством, по-видимому, можно объяснить уменьшение угла начала сгорания при увеличении октанового числа испытуемых бензинов. Различие в степени подготовки запальной порции топлива, определяемое  различием  в термической стабильности углеводородных  молекул, обуславливает неодинаковую жесткость работы дизеля. 

С повышением октанового числа увеличиваются  максимальное  давление цикла, ускорение переходного процесса от сжатия к  сгоранию, максимальная быстрота нарастания давления. 

Однако их значения остаются соответственно неизменными или существенно меньшими, чем таковые у дизеля при его работе на дизельном  топливе с обычным впрыскиванием. Значение максимальной быстроты нарастания давления прямо пропорционально  значениям максимальной скорости выгорания  топлива w(нmax,  определяющей продолжительность и характер начального периода  процесса  сгорания. 

Продолжительность и характер сгорания в значительной степени определяются соответственно: начальной плотностью эффективных центров  и начальной и текущей плотностями эффективных центров. С увеличением начальной плотности  эффективных  центров максимальная скорость растет, сокращая, таким образом, при неизменном характере сгорания его продолжительность,  а,  следовательно, растет и максимальная быстрота нарастания давления. С увеличением октанового числа топлива различие в степени подготовки запальной порции приводит к увеличению начальной плотности эффективных центров, чем и вызывает  сокращение продолжительности сгорания. 

В связи с тем, что при смене топлива характер сгорания меняется незначительно, увеличение динамических  показателей можно объяснить перераспределением количества выгоревшего топлива между периодами, сокращением продолжительности процесса и повышением его эффективности с увеличением октанового числа (рис. 7.11). 
[image: image317.wmf] 


[image: image318.wmf] 


С увеличением октанового числа топлива возрастает быстрота нарастания давления, уменьшается продолжительность и возрастает ускорение переходного процесса от сжатия к сгоранию. Изменение последних параметров можно проследить, рассматривая первые производные давления в цилиндре дизеля, полученные электрическим дифференцированием. Изменение скорости выгорания с увеличением октанового числа сопровождается увеличением ускорения выгорания в начале процесса, что приводит к более резкому переходу от сжатия к сгоранию.

     Оценка эффективности управления  процессом  сгорания  в обеспечении многотопливных свойств дизеля  производилась по нагрузочной характеристике при работе на бензине А-76 (рис. 7.10, в, г). Для сравнения приведена нагрузочная характеристика дизеля с обычным впрыскиванием на дизельном топливе. Наилучшие экономические показатели в области больших нагрузок имеют место при работе на бензине, причем применение разделенного впрыскивания позволяет наряду с этим  улучшить динамику процесса сгорания. Однако при работе дизеля  на бензине А-76 вследствие более высокой его  термической  стабильности эффект тепловой активации запальной порции выразился слабее, чем на дизельном топливе. Это нашло  отражение  в динамических  показателях  процесса  сгорания.  

Максимальная быстрота нарастания давления на бензине уменьшилась, оставаясь, однако больше таковой при работе с разделенным впрыскиванием на дизельном  топливе. Это объясняется увеличенным значением скорости сгорания, вследствие  увеличения  периода задержки воспламенения основной порции. 

Применение разделенного впрыскивания бензина сокращает продолжительность сгорания и уменьшает дымность отработавших газов К по сравнению с таковыми у дизеля при обычном впрыскивании дизельного топлива. Угол начала сгорания при работе с разделенным впрыскиванием бензина несколько увеличился, сокращая при  этом период задержки воспламенения основной порции топлива до 6…7 град ПКВ на номинальном режиме. Характерно,  что интенсивность выгорания в начальном периоде при работе на бензине  А-76  с разделенным впрыскиванием соответствует таковой у  дизеля  с обычным впрыскиванием при работе на дизельном  топливе. Максимальное давление цикла дизеля при работе на бензине с разделенным впрыскиванием несущественно отличается  от такового у дизеля с обычным впрыскиванием дизельного топлива. Коэффициент эффективности сгорания выше при работе дизеля на бензине.

     Проведенная оценка эффективности повышения управляемости процесса  сгорания в совершенствовании многотопливных свойств дизеля 1Ч 14,5/20,5 подтверждает возможность достижения независимости его рабочих показателей от свойств применяемого топлива улучшением условий воспламеняемости. 
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Рис. 4.1. Структурная схема системы управления процессом сгорания топлива в дизелях
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Рис. 5.18. Нагрузочные характеристики дизеля 1ЧН 15/16 


с различной топливной аппаратурой (ТА) при n = 1700 мин –1


а – кс ЦНИДИ; б – открытая кс – ЯМЗ


– ( – штатная ТА; – ( – ТА разделенного впрыскивания








Рис. 5.17. Нагрузочные характеристики дизеля 1ЧН 14,5/20,5 


с различной топливной аппаратурой (ТА)


а – n = 1250 мин –1; б – n = 950 мин –1


– ( – штатная ТА;  – ( – ТА разделенного впрыскивания








Рис. 5.16. Зависимость показателей рабочего цикла и параметров процесса сгорания от момента подачи (а) и (б) и относительной величины (в) и (г) запальной порции топлива ( – ( – ( = 0,15; –(– ( = 0,33; –(– ( = 0,42)


      – ( –    1Ч 14,5/20,5, n = 1070 мин –1; Gт = 4,75 кг/ч; кс ЦНИДИ;


     – ( –1ЧН 14,5/20,5,   n = 1250 мин –1; Gт = 7,75 кг/ч; кс ЦНИДИ;


     – – –     1ЧН 15/16,   n = 1700 мин –1; Gт = 7,80 кг/ч; кс ЦНИДИ








Рис. 5.15. Способ осуществления разделенного впрыскивания топлива 


и иллюстрирующий его фрагмент осциллограммы 


процесса впрыскивания топлива в дизеле 1ЧН 14,5/20,5








Рис. 5.14. Оценочные показатели механической нагруженности дизелей 


с неуправляемым (а) и управляемым (б) процессами сгорания 


и их связь с коэффициентом эффективности (в), показателем характера (г) 


и продолжительностью (д) сгорания топлива








Рис. 5.13. Нагрузочные характеристики дизеля 4ЧН 14,5/20,5


 с различной топливной аппаратурой (ТА) 


а – n = 1250 мин–1; б – n = 950 мин –1;


– ( – штатная ТА; – ( – ТА повышенного Рнач








Рис. 5.12. Нагрузочные характеристики дизеля 1ЧН 15/16


 с различной топливной аппаратурой (ТА) при n = 1700 мин –1


а – камера сгорания ЦНИДИ; б – открытая камера сгорания – ЯМЗ; 


– ( – штатная ТА;  – ( – ТА повышенного Рнач








Рис. 5.11. Нагрузочные характеристики дизеля 1ЧН 14,5/20,5


 с различной ТА а – n = 1250 мин – 1; б – n = 950 мин – 1; 


– ( – штатная ТА; – ( – ТА повышенного Рнач








Рис. 5.10. Зависимость параметров процесса впрыскивания топливной


 аппаратуры (ТА) дизеля 1ЧН 14,5/20,5 от нагрузки; а – nк = 625 мин – 1; 


б – nк = 475 мин – 1; – ( – штатная ТА;  – ( – ТА повышенного Рнач, 


hкА = 3 мм; – (– ТА повышенного Рнач, hкА = 3,14 мм; 


– ( – ТА разделенного впрыскивания
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Рис. 5.7. Способ повышения начального давления в нагнетательном


топливопроводе и иллюстрирующий его фрагмент осциллограммы


процесса впрыскивания топлива в дизеле 1ЧН 14,5/20,5








Рис. 5.6. Типичное изменение скоростей воздушного заряда Wв, 


истечения топливной струи Сф и расположения процесса впрыскивания относительно ВМТ по углу поворота коленчатого вала в дизеле с камерой сгорания ЦНИДИ (hи – подъем иглы распылителя)











Рис. 5.4. Камера сгорания дизеля, интенсифицирующая 


процесс сгорания в основном периоде








Рис. 5.3. Полуразделенные камеры сгорания дизеля 8ЧН 15/16


 а –  кс ЦНИДИ; б – кс открытая – ЯМЗ








Рис. 5.2. Схема образования вихря (а), зависимость вихревого отношения от углового положения ширмы 1 на клапане 2 при его полном подъеме (б)  и нагрузочные характеристики (в) дизеля 1ЧН 15/16 при n = 1700 мин –1


– ( – камера ЦНИДИ;  – (– открытая камера – ЯМЗ








Рис. 5.1. Влияние полного воздушно-топливного отношения на 


эффективные (а), индикаторные показатели рабочего цикла, 


параметры (б) и критерии управляемости (в) процесса сгорания 


 (1ЧН 14,5/20,5; n = 1250 мин –1; кс ЦНИДИ)


– ( – Gт = var; – (– Gт = const
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Рис. 6.19. Нагрузочные при n = 1250 мин–1 (а), (б) и скоростные (в), (г) характеристики модификации дизеля 4ЧН 14,5/20,5; 


– ( – штатный поршень;   – ( – охлаждаемый поршень с полостью





Рис. 6.18. Температурные поля неохлаждаемого и охлаждаемых поршней с различными расположениями и формами поперечного сечения полости (1ЧН 14,5/20,5; dc = 2,0 мм; Рмс = 0,2 МПа;  tмс = 90 oС; dвх = 8 мм; ( = 14 град; dвых = 14 мм) а – Ре = 0,95 МПа, n = 950 мин –1; б – Ре = 0,90 МПа, n = 1250 мин –1





Рис. 6.17. Зависимости расхода масла от его параметров перед соплом (а), температур поршня от расхода масла через полость охлаждения при n = 1250 мин –1, Ре = 0,9 МПа (б) дизеля 1ЧН14,5/20,5, показателей рабочего цикла,  параметров систем смазки, наддува (в) и температур поршня (г) 


дизеля 4ЧН14,5/20,5 от нагрузки при n = 1250 мин –1. 








Рис. 6.16. Система масляного охлаждения поршня повышенной эффективности с максимальным показателем форморасположения поперечного сечения полости охлаждения





Рис. 6.15. Зависимость основных параметров теплообмена  от расхода масла через полость охлаждения; а – Ре = 0,8 МПа; n = 1250 мин –1; 


dc = 2,0 мм; H = 2,0 мм; ( = 13 град; dвх = 8 мм; ( = 14 град; dвых = 14 мм; 


поперечное сечение полости охлаждения в поршне: – ( – каплевидное; – ( – ромбовидное;  б –  – ( – Pe = 0,8 МПа; n = 1250 мин –1; – ( – Pe = 0,9 МПа; n = 950 мин –1; – ( – Pe = 0,8 МПа; n = 950 мин –1; поперечное сечение каплевидное; в – схемы установки термопар в элементах поршней  








Рис. 6.14. Гидравлические характеристики полостей охлаждения: а – экспериментальная зависимость(U = (((G); б – расчетная зависимость


(U = (((F); в – расчетно-экспериментальная зависимость(G = (((F); 


г – линеанизированные характеристические зависимости(G = (((F)





Рис. 6.13. Схема процесса заполнения элементарными струйками масла поперечного сечения и особенности механизма


их контактирования с поверхностью полости охлаждения





Рис. 6.12. «Критериальная» характеристика зависимости расхода G охлаждающего масла от поверхности F полости охлаждения, омываемой этим маслом





Рис. 6.11. Характер перемещения масла в полости охлаждения при движении поршня (а) и изменение коэффициента теплоотдачи от поршня к маслу в зависимости от расхода масла (б)


– – – n = 700 мин –1; – ( – n = 900 мин –1





Рис. 6.10. Температурные поля поршней и зависимость температуры их 


характерных точек от нагрузки дизеля 1ЧН 15/16 при n = 1700 мин –1; 


а, в – кс ЦНИДИ, Ре =  0,80 МПа; б, г –  кс ЯМЗ, Ре =  0,80 МПа 


 – ( – струйное охлаждение;  – ( – струйное охлаждение со вставкой





Рис. 6.9. Поршень повышенной эффективности струйного охлаждения (а) 


со вставкой (б), согласующей расход охлаждающего масла и омываемую 


им внутреннюю поверхность с зазором h (в) на модельной установке (г) 





Рис. 6.8. Опытная камера сгорания (а), тепловое состояние (б) поршня, 


эффективные (в), индикаторные показатели рабочего цикла и параметры процесса сгорания (г)  (1ЧН 15/16; n = 1700 мин –1)


– ( – кс ЦНИДИ;  – ( – опытная кс





Рис. 6.7. Схема системы наддува с промежуточным охлаждением 


наддувочного воздуха топливом системы питания дизеля 


1 – топливный бак; 2 – насос низкого давления; 3 – охладитель воздуха; 


4 – насос высокого давления; 5 – дизель; 6 – охладитель топлива;


 7 – компрессор системы газотурбинного наддува





Рис. 6.6. Изменение показателей дизеля 4ЧН 14,5/20,5 и теплового 


состояния поршня по нагрузочной (а, б) (n = 1250 мин –1) и внешней 


скоростной (в, г) характеристикам; ––– штатная комплектация; 


– ( – комплектация с повышенным давлением наддувочного воздуха; 


– – – комплектация с промежуточным охлаждением наддувочного воздуха 





Рис. 6.5. Схема системы наддува с промежуточным 


охлаждением наддувочного воздуха дизеля 4ЧН 14,5/20,5


1 – охладитель; 2 – турбокомпрессор; 3 – секции радиатора системы


жидкостного охлаждения; 4 – цилиндр дизеля





Рис. 6.4. Экспериментальная оценка влияния интенсивности тепловыделения  в начальном (а,б) и основном (в,г) периодах процесса сгорания 


на температуру деталей дизелей при Gт = const с кс ЦНИДИ 


– (–1ЧН 14,5/20,5; n = 1250 мин –1;  – ( –1ЧН 15/16; n = 1700 мин –1





Рис. 6.3. Температурные поля поршней дизелей 


с различной топливной аппаратурой 


1ЧН 14,5/20,5; n = 1250 мин –1; Ре = 0,85 МПа (а) и (б); 


1ЧН 15/16; n = 1700 мин –1; Ре 0,80 МПа (в) и (г)


––– штатная ТА; – ( – ТА разделенного впрыскивания; 


– – – ТА повышенного Рнач





Рис. 6.2. Зависимость температуры характерных точек поршня и головки блока (цилиндра) от нагрузки дизелей при различной топливной аппаратуре    – ( – штатная ТА;  – ( – ТА повышенного Рнач


1ЧН 14,5/20,5; n = 1250 мин –1; а – кс ЦНИДИ,  б – открытая кс ЯМЗ; 


1ЧН 15/16; n = 1700 мин –1; в – кс ЦНИДИ,  г – открытая кс ЯМЗ 





Рис. 6.1. Зависимость температуры характерных точек поршня и головки блока (цилиндра) от нагрузки дизелей при различной топливной аппаратуре   – ( – штатная ТА; – ( – ТА разделенного впрыскивания


1ЧН 14,5/20,5; n = 1250 мин –1; а – кс ЦНИДИ,  б – открытая кс ЯМЗ; 


1ЧН 15/16; n = 1700 мин –1; в – кс ЦНИДИ,  г – открытая кс ЯМЗ 





Рис. 5.22. Экспериментальная оценка влияния интенсивности 


тепловыделения в начальном (а,б) и основном (в,г) периодах 


процесса сгорания на показатели рабочего цикла дизеля 


 – ( – 1Ч 14,5/20,5; n = 1070 мин –1; – ( – 1ЧН 14,5/20,5; n = 1250 мин –1;


– ( – 1ЧН15/16; n = 1700 мин –1





Рис. 5.21. Интегральные и дифференциальные характеристики выгорания 


топлива в дизелях с различной топливной аппаратурой (ТА)   


а – 1Ч 14,5/20,5; n = 1070 мин–1; Ре = 0,67 МПа; кс ЦНИДИ;


б, д – 1ЧН 14,5/20,5; n = 1250 мин–1; Ре = 0,85 МПа; кс ЦНИДИ;


в, е – 1ЧН 15/16; n = 1700 мин–1; Ре = 0,80 МПа; кс ЦНИДИ;


г – 1ЧН 15/16; n = 1700 мин–1; Ре = 0,80 МПа; кс ЯМЗ;


 (– ( – штатная ТА; – ( – ТА повышенного Рнач; 


– ( – ТА разделенного впрыскивания)








Рис. 5.20. Внешние скоростные характеристики дизеля 4ЧН 14,5/20,5 


с различной топливной аппаратурой (ТА);   ( – ( – штатная ТА; 


– ( – ТА повышенного Рнач; – ( – ТА разделенного впрыскивания)








Рис. 5.19. Нагрузочные характеристики дизеля 4ЧН 14,5/20,5 


с различной топливной аппаратурой (ТА)


а – n = 1250 мин –1; б – n = 950 мин –1


– ( – штатная ТА;  – ( – ТА разделенного впрыскивания








Рис. 7.9. Спектры шума и вибрации анкерного болта дизеля 8ЧН 15/16 


а – n = 1250 мин –1, Ре = 0,8 МПа; б – n = 1700 мин –1, Ре = 0,7 МПа


––– штатная ТА;    – – – ТА разделенного впрыскивания


























































































































































































































































































































































































































































































































































































































































































































































































































































































































































































































































































































































































































































































































Рис. 7.8. Осциллограммы давлений газа в цилиндре, вибраций и деформаций деталей дизеля 8ЧН 15/16 (n = 1700 мин –1, Ne = 250 кВт); 


а – штатная ТА;  б – ТА разделенного впрыскивания;


1 – вибрация анкерного болта; 2 – вибрация картера; 3 – давление газа в цилиндре; 4 – деформация крышки коренного подшипника; 


5 – деформация анкерного болта; 6 – отметка ВМТ





Рис. 7.7. Спектры шума при различных нагрузках при n = 1070 мин –1 (а) и частотах вращения коленчатого вала (б)  дизеля 1Ч 14,5/20,5;  


– – – штатная ТА;   ––– ТА разделенного впрыскивания





Рис. 7.6. Зависимость общих уровней шума и динамических 


показателей рабочего цикла от нагрузки при n = 1070 мин –1 (а)


и частоты вращения коленчатого вала (б) в дизеля 1Ч 14,5/20,5 


– ( –  штатная ТА;   – ( – ТА разделенного впрыскивания





Рис. 7.5. Индикаторные диаграммы давления Р, скорости нарастания Wр давления и их высокочастотная часть L спектра, давления Рт 


топлива перед форсункой и подъемы hи иглы форсунки дизеля 


1Ч 14,5/20,5 с различной топливной аппаратурой (ТА)


(n = 1070 мин –1; Ре = 0,67 МПа)   


а – ТА разделенного впрыскивания; б – штатная ТА





Рис. 7.4. Спектры шума при различных углах опережения подачи 


топлива в дизеле 1Ч 14,5/20,5 (n = 1070 мин –1, Gт = 4,7 кг/ч); 


а – штатная ТА;  б – ТА разделенного впрыскивания





Рис. 7.3. Зависимость общих уровней шума и динамических показателей рабочего цикла от угла опережения подачи топлива 


в дизеле 1Ч 14,5/20,5 (n = 1070 мин –1, Gт = 4,7 кг/ч); 


– ( –  штатная ТА;   – ( – ТА разделенного впрыскивания





Рис. 7.2. Экспериментальная оценка влияния интенсивности тепловыделения в начальном (а,б) и основном (в,г) периодах процесса сгорания на дымность и токсичность отработавших газов 


и показатели рабочего цикла дизелей  


– ( – 1Ч 14,5/20,5, n = 1070 мин –1, кс ЦНИДИ; 


 – ( – 1ЧН 14,5/20,5, n = 1250 мин –1, кс ЦНИДИ; 


– ( – 1ЧН 15/16, n = 1700 мин –1, кс ЦНИДИ 








Рис. 7.1. Зависимость показателей дымности 


и токсичности отработавших газов, рабочего цикла 


и параметров процесса сгорания от нагрузки дизелей 


1ЧН 14,5/20,5: кс ЦНИДИ, а – n = 1250 мин –1, б – n = 950 мин –1; 


1ЧН 15/16: n = 1700 мин–1, в – кс ЦНИДИ, г – кс ЯМЗ; 


– ( – штатная ТА;   – ( – ТА разделенного впрыскивания





Рис. 6.21. Зависимость показателей дизеля 1ЧН 15/16 


(n = 1700 мин–1,  Ре= 0,80 МПа, tк = 75 оС) от расхода наддувочного воздуха через полость охлаждения головки цилиндров (а) 


и противодавления на выпуске (б) ; 


– ( – с восстановлением Рк;    – ( – без восстановления Рк





Рис. 6.20. Схема головки цилиндров с полостью охлаждения (а) и нагрузочные характеристики (б) дизеля 1ЧН 15/16 (n = 1700 мин–1); 


– ( – с охлаждением межклапанной перемычки;


 – ( – без охлаждения межклапанной перемычки






































Рис. 7.11. Индикаторные диаграммы давления, скорости нарастания давления, подъемы иглы форсунки и характеристики выгорания в дизеле 1Ч 14,5/20,5 с топливной аппаратурой  разделенного впрыскивания на различных топливах (n = 1070 мин –1; Gт = 4,75 кг/ч)   


а – дизельное топливо; б – бензин А-66; 


в – бензин А-72; г – бензин А-76





Рис. 7.10. Зависимость показателей рабочего цикла и параметров процесса сгорания от угла опережения подачи основной порции (а), (б) и нагрузки (в), (г) дизеля 1Ч 14,5/20,5 с топливной аппаратурой (ТА) разделенного впрыскивания (n = 1070 мин–1); 


– ( – дизельное топливо при штатной ТА;  – ( – бензин А-66;


 – ( – бензин А-72;  – ( – бензин А-76 
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2.9. Зависимость параметров процесса сгорания 

 

от неточности определения угла начала сгорания 

 

(результаты обработки одной индикаторной диаграммы)
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 дизель 1ЧН 14,5/20,5, б 

–

 дизель 1ЧН 15/16
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Рис. 4.19. Влияние условий смесеобразования на эффективные (а), индикаторные показатели рабочего цикла дизеля, параметры  (б) 


и критерии управляемости (в) процесса сгорания при изменении состава смеси (1Ч 14,5/20,5; n = 1070 мин –1; ( = 14,5) 


непосредственное (кс ЦНИДИ) и        опосредствованное 


(предкамера) впрыскивание топлива 
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Рис. 4.8. Влияние давления наддува на эффективные (а), индикаторные показатели цикла, параметры (б) и критерии управляемости (в) процесса сгорания (1ЧН14,5/20,5; n = 1250 мин –1) 
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Рис. 5.8. Конфигурации профилей кулачков, перемещения и скорости плунжеров топливных насосов разделенного впрыскивания при подаче запальной и основной порций топлива
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Рис. 4.18. Влияние способа смесеобразования на эффективные (а), индикаторные показатели рабочего цикла , параметры (б) и критерии управляемости процесса сгорания (в) в условиях изменения состава смеси (1Ч 14,5/20,5; n = 1070 мин –1; ( = 14,5; ) 


кс Гессельман;          кс ЦНИДИ;         кс МАН
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Рис. 4.17. Влияние количества присадки водорода к топливу на индикаторные показатели (а) рабочего цикла, параметры  (б) и критерии управляемости (в) процесса сгорания 


(1Ч 13/14; n = 1750 мин –1; Рi = 0,88 МПа; кс ЯМЗ) 
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Рис. 4.23. Гидравлические характеристики распылителей


–(– расп. Ф-2 (i=2, (р(с=0,333 мм2)


–(– расп. Ф-16 (i=3, (р(с=0,339 мм2)


–(– расп. Ф-21 (i=4, (р(с=0,34 мм2)


–(– расп. Ф-14 (i=5, (р(с=0,341 мм2)


_1365341077.doc
Рис. 4.27. Влияние угла опережения впрыскивания топлива на эффективные (а), индикаторные показатели рабочего цикла, параметры  (б) и критерии управляемости (в) процесса сгорания 


(1ЧН 14,5/20,5; n = 1250 мин –1; Gт = 6,2 кг/ч; 


Рк = 0,148 МПа; tк = 76 0С; кс ЦНИДИ) 
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Рис. 4.29. Влияние относительной величины запальной порции топлива на эффективные (а), индикаторные показатели цикла, параметры  (б) и критерии управляемости (в) процесса сгорания 


(1Ч 14,5/20,5; n = 1070 мин –1; Gт = 4,75 кг/ч; ( = 14; кс ЦНИДИ) 



_1365341727.doc
Рис. 4.30. Влияние относительного объема камеры сгорания на эффективные (а), индикаторные показатели цикла, параметры  (б) 


и критерии управляемости (в) процесса сгорания 


(1ЧН15/16; n = 1700 мин –1; Gт = 7,4 кг/ч; 


Рк = 0,147 МПа; tк = 80 0С; кс ЦНИДИ) 



_1365341288.doc
Рис. 4.28. Влияние цетанового числа топлива на эффективные (а), индикаторные показатели рабочего цикла, параметры  (б) и критерии управляемости (в) процесса сгорания 


(1Ч 14,5/20,5; n = 1070 мин –1; Gт = 4,76 кг/ч; кс ЦНИДИ) 



_1365340754.doc
Рис. 4.25. Влияние площади условного проходного сечения сопловых отверстий распылителя на эффективные (а), индикаторные показатели рабочего цикла, параметры  (б) и критерии управляемости (в) процесса сгорания 


(1ЧН 15/16; n = 1700 мин –1; Gт = 7,6 кг/ч; 


 кс ЦНИДИ;       кс ЯМЗ – открытая) 



_1365340850.doc
Рис. 4.26. Влияние продолжительности впрыскивания топлива на эффективные (а), индикаторные показатели рабочего цикла, параметры  (б) и критерии управляемости (в) процесса сгорания 


(1ЧН 14,5/20,5; n = 1250 мин –1; Gт = 7,6 кг/ч; 


Рк = 0,146 МПа; tк = 75 0С; кс ЦНИДИ) 



_1365312541.doc
Рис. 4.24. Влияние числа распыливающих отверстий распылителя на эффективные (а), индикаторные показатели рабочего цикла, параметры  (б) и критерии управляемости (в) процесса сгорания 


(1ЧН 15/16; n = 1700 мин –1; ( = 14; (р(с = 0,34 мм2; кс ЦНИДИ ) 



_1365311583.doc
Рис. 4.16. Влияние концентрации кислорода в воздушном заряде на индикаторные показатели (а) рабочего цикла, параметры  и (б) и критерии управляемости (в) процесса сгорания 


(1ЧН 15/18; ( = 15; n = 1800 мин –1; 


Рк = 0,125 МПа; tк =100 0С; кс Гессельман) 



_1365312354.doc
Рис. 4.21. Влияние температуры кромки камеры сгорания в поршне на эффективные (а), индикаторные показатели рабочего цикла, параметры  (б) и критерии управляемости (в) процесса сгорания 


(1ЧН 14,5/20,5; n = 1250 мин –1; Gт = 9,5 кг/ч; 


Рк= 0,168 МПа; tк = 60 0С; кс ЦНИДИ) 



_1365312412.doc
Рис. 4.22. Варианты исследуемых распылителей форсунки ФД-22 дизеля 1ЧН 15/16 и ориентация топливных струй при впрыскивании топлива в камере сгорания ЦНИДИ 



_1365312202.doc
Рис. 4.20. Влияние частоты вращения коленчатого вала на эффективные (а), индикаторные показатели рабочего цикла дизеля, параметры  (б) и критерии управляемости (в) процесса сгорания  (1Ч 14,5/20,5; n = 1070 мин –1; ( = 14; hр = const) 



_1365311388.doc
Рис. 4.14. Влияние воздушно-топливного отношения на эффективные (а), индикаторные показатели рабочего цикла, параметры (б) и критерии управляемости (в) процесса сгорания 


(1Ч 14,5/20,5; ( = 14; n = 1070 мин –1; кс ЦНИДИ) 
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Рис. 4.15. Влияние противодавления на выпуске на эффективные (а), индикаторные показатели рабочего цикла, параметры (б) и критерии управляемости (в) процесса сгорания 


(1ЧН 15/16; Gт = 7 кг/ч; n = 1700 мин –1; 


Рк = 0,165 МПа; tк =92 0С; кс ЯМЗ) 



_1365311134.doc
Рис. 4.12. Влияние температуры топлива на эффективные (а), индикаторные показатели рабочего цикла, параметры (б) и критерии управляемости (в) процесса сгорания 


(1ЧН 14,5/20,5; Gт = 7,8 кг/ч; n = 1250 мин –1) 



_1365311241.doc
Рис. 4.13. Влияние давления начала впрыскивания топлива на эффективные (а), индикаторные показатели рабочего цикла, параметры (б) и критерии управляемости (в) процесса сгорания 


(1Ч 14,5/20,5; Gт = 4,7 кг/ч; n = 1070 мин –1; кс ЦНИДИ) 
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Рис. 4.10. Влияние степени сжатия на эффективные (а), индикаторные показатели рабочего цикла, параметры (б) 


и критерии управляемости (в) процесса сгорания 


(1ЧН 14,5/20,5; n = 1250 мин –1; tк = 75 C; кс ЦНИДИ) 



_1365311045.doc
Рис. 4.11. Влияние вихревого отношения воздушного заряда на эффективные (а), индикаторные показатели рабочего цикла, параметры (б) 

и критерии управляемости (в) процесса сгорания 


(1ЧН15/16; Ne = 30,6 кВт; n = 1700 мин–1; Рк = 0,165 МПа; tк = 92,5 C; кс ЯМЗ) 
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Рис. 4.9. Влияние температуры наддувочного воздуха на эффективные (а), индикаторные показатели цикла, параметры (б) и критерии управляемости (в) процесса сгорания (1ЧН 14,5/20,5; n = 1250 мин –1) 



_1365272388.doc
Рис. 3.8. Влияние интенсивности выгорания в начальном периоде 

на давление газа, характеристики выгорания (а) и анаморфозы (б) 



_1365273124.doc
Рис. 3.16. Зависимость показателей рабочего цикла дизеля от симплекса скоростей сгорания при изменении интенсивности выгорания топлива в периодах процесса:        начальном;      


            основном;        перераспределении ее между периодами



_1365274611.doc
Рис. 4.4. Влияние параметров процесса сгорания на показатели рабочего цикла дизеля: экономические (а), мощностные (в),  механической (б) и тепловой (г) нагруженности 



_1365274753.doc
Рис. 4.6. Зависимость угла начала сгорания от продолжительности процесса сгорания при различных показателях его характера 



_1365274895.doc
Рис. 4.7. Определение степеней управляемости процесса сгорания по частным (а) и комплексным (б) критериям управляемости


– высшая,           – средняя,          – низшая



_1365274697.doc
Рис. 4.5. Зависимость угла начала сгорания от показателя характера сгорания при различной продолжительности процесса



_1365274116.doc
Рис. 4.2. Интегральные характеристики выгорания топлива 


и их логарифмические анаморфозы


(1, 2, 3 – варианты характеристик выгорания)



_1365274146.doc
Рис. 4.3. Структурная схема критериев управляемости 


процесса сгорания 



_1365273175.doc
Рис. 3.17. Дифференциальные характеристики и логарифмические анаморфозы интегральных характеристик при изменении интенсивности выгорания топлива в периодах: а – начальном; 


б – основном; в – перераспределении ее между периодами:


1 – 4 – типы дифференциальных характеристик выгорания и соответствующих им логарифмических анаморфоз



_1365272640.doc
Рис. 3.12. Влияние интенсивности выгорания в основном периоде на давление газа, характеристики выгорания (а) и анаморфозы (б) 
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Рис. 3.14. Влияние соотношения интенсивности выгорания в периодах на давление газа, характеристики выгорания (а) и анаморфозы (б) 



_1365272955.doc
Рис. 3.15. Влияние соотношения интенсивности выгорания в периодах на индикаторные показатели 

рабочего цикла дизеля



_1365272669.doc
Рис. 3.13. Влияние интенсивности выгорания в основном периоде 

на индикаторные показатели рабочего цикла дизеля
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Рис. 3.10. Влияние интенсивности выгорания в основном периоде на давление газа, характеристики выгорания (а) и анаморфозы (б) 
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Рис. 3.11. Влияние интенсивности выгорания в основном периоде 

на индикаторные показатели рабочего цикла дизеля
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Рис. 3.9. Влияние интенсивности выгорания в начальном периоде 

на индикаторные показатели 

рабочего цикла дизеля
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Рис. 3.4. Зависимость продолжительности процесса сгорания топлива от коэффициента избытка воздуха при различных частотах вращения коленчатого вала



_1365271862.doc
Рис. 3.6. Зависимость коэффициента эффективности сгорания топлива от продолжительности процесса сгорания, коэффициента избытка воздуха и частоты вращения коленчатого вала



_1365272014.doc
Рис. 3.7. Зависимость тепловых потерь от продолжительности сгорания и коэффициента избытка воздуха 
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Рис. 3.5. Зависимость коэффициента эффективности сгорания топлива от коэффициента избытка воздуха при различных частотах вращения коленчатого вала



_1365269276.doc
Рис. 2.9. Зависимость параметров процесса сгорания 


от неточности определения угла начала сгорания 


(результаты обработки одной индикаторной диаграммы)


а – дизель 1ЧН 14,5/20,5, б – дизель 1ЧН 15/16



_1365269835.doc
Рис. 3.2. Дифференциальные и интегральные характеристики выгорания топлива и логарифмические анаморфозы интегральных характеристик при изменении параметров процесса сгорания



_1365269893.doc
Рис. 3.3. Влияние начальной скорости на показатель характера 

сгорания в начальном периоде (а) и угла опережения впрыскивания топлива  на параметры сгорания (б)


_1365269783.doc
Рис. 3.1. Зависимость продолжительности сгорания от начальной 

скорости (а), показателей характера сгорания в начальном (б), 

основном (в) периодах и продолжительности начального периода (г)
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_1365269015.doc
Рис. 2.4. Индикаторные диаграммы давления, температуры газа (а, б) и логарифмические анаморфозы интегральных характеристик 


выгорания (в) в дизелях: 1 – 1Ч 14,5/20,5; 2 – 1ЧН 15/16


                опытные,       по уравнению (2.16),       по уравнению (2.24)



_1365269232.doc
Рис. 2.8. Логарифмические анаморфозы интегральных 


характеристик выгорания топлива в дизелях


а – простого вида, б – сложного вида



_1365268943.doc
Рис. 2.2. Дифференциальная и интегральная характеристики выгорания топлива (а) и логарифмическая анаморфоза интегральной характеристики (б)


выгорания в дизеле



_1365268982.doc
Рис. 2.3. Интегральные (а,б) и дифференциальные (в,г) характеристики выгорания топлива  


1 – 1Ч 14,5/20,5; 2 – 1ЧН 15/16


  опытные,       по уравнению (2.16), 


       по уравнению (2.24)



_1365268581.doc
Рис. 2.1. Фрагменты дифференциальных характеристик выгорания топлива, иллюстрирующие особенности известных методов математического моделирования процесса сгорания в дизелях
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