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ГЛАВА I
КИНЕМАТИКА И ДИНАМИКА

КРИВОШИПНО — ШАТУННОГО МЕХАНИЗМА
§1. Кинематика кривошипно-шатунного механизма
Кинематические исследования и динамический расчет криво​шипно-шатунного механизма необходимы для выяснения сил, действующих на детали и элементы деталей двигателя, основные параметры которых можно определить расчетом. 
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Рис. 1. Центральный и дезаксиальный 

кривошипно-шатунные механизмы
Детальные исследования кинематики и динамики кривошипно-шатунного ме​ханизма двигателя из-за переменного режима работы двигателя очень сложны. При определении нагрузок на детали двигателя пользуются упрощенными формулами, полученными для условия равномерного вращения кривошипа, которые дают при расчете достаточную точность и существенно облегчают расчет.
Принципиальные схемы кривошипно-шатунного механизма двигателей автотракторного типа показаны: на .рис. 1, а — центральный кривошипно-шатунный механизм, у которого ось ци​линдра пересекает ось кривошипа, и на рис. 1, б — дезаксиальный, у которого ось цилиндра не пересекает ось коленчатого вала. Ось
3

цилиндра смещена относительно оси коленчатого вала на величи​ну, а. Такое смещение одной из осей относительно другой позволяет, несколько изменить давление поршня на стенку цилиндрами уменьшить скорость поршня у в. м. т. (верхней мертвой точки), что благоприятно сказывается на процессе сгорания п уменьшает, шум при переносе нагрузки от одной стенки цилиндра на другую при изменении направления движения поршня
На схемах приняты следующие обозначения: 
[image: image3.wmf]a

 — угол поворота кривошипа, отсчитываемый от в. м.т. в направлении вращения кривошипа (коленчатого вала); S = 2R — ход поршня; R — радиус кривошипа; L — длина шатуна; 
[image: image4.wmf]L
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 — отношение радиуса кривошипа к длине шатуна. У современных автомобильных двигателей 
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, у тракторных двигателей 
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— угловая скорость вращения кривошипа; а — смещение оси цилиндра от оси коленчатого вала; 
[image: image8.wmf]b

 —  угол отклонения шатуна от оси цилиндра; для современных автотракторных двигателей 
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У современных  двигателей относительное смещение  осей принимают 
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. При таком смещении рассчитывают двигатель с дезаксиальным механизмом так же, как и с центральным кривошипным механизмом.

В кинематических расчетах определяют -перемещение, скорость и ускорение поршня.

Перемещение поршня вычисляют по одной из приведенных формул:


[image: image11.wmf](

)

(

)

(

)

[

]

a

l

a

2

cos

1

 

4

cos

1

R

S

-

+

-

=

;                      (1)

[image: image12.wmf](

)

(

)

[

]

{

}

.

cos

1

cos

1

1

R

S

b

l

a

l

+

-

+

=

                              (2)
Величины в квадратных и фигурных скобках для различных значений 
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 и 
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 см. в приложениях.

Перемещение поршня S представляет собой сумму двух S1 и S2 гармонических составляющих: 
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Кривая, описывающая перемещение поршня в зависимости от изменения 
[image: image17.wmf]a

, представляет собой сумму п+1. гармонических составляющих. Эти составляющие выше второй оказывают очень малое влияние на значение S, поэтому в расчетах ими пренебрегают, ограничиваясь только S = S1 + S2.
Производная по времени выражения S представляет собой скорость перемещения поршня


[image: image18.wmf](

)

(

)

(

)

[

]

a

l

a

w

a

a

2

sin

2

sin

R

dt

d

 

d

dS

dt

dS

v

+

=

=

=

,    (3)

здесь 
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 — соответственно первая и вторая гармонические составляющие.
Вторая гармоническая составляющая, учитывающая конеч​ную длину шатуна, приводит к смещению 
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 к  в. м. т., т. е. 
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Одним из, параметров, характеризующих конструкцию двига​теля, является средняя скорость поршня (м/с)
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где п — частота вращения коленчатого вала в минуту.
Средняя скорость движения поршня у современных автотракторных двигателе колеблется в пределах 
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 м/с. Большие значения относятся к двигателям легковых автомобилей, меньшие — к тракторным.

Так как износ поршневой группы приблизительно пропорционален средней скорости поршня, то для увеличения долговечности двигатели стремятся делать с. меньшей средней скоростью поршня.

Для автотракторных, двигателей: 
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Производная  скорости поршня по времени — ускорение поршня  
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здесь 
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 — соответственно первая, и вторая гармонические составляющие.

Характер изменения:
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 — для двигателей автотракторного типа показан на графиках (рис. 2).

Шатун кривошипно-шатунного механизма совершает сложное возвратно-поступательное движение и колебательное относительно оси цилиндра, шатун качается подвешенным на поршневом пальце(. 
Угловое перемещение шатуна.
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Максимальные отклонения шатуна от оси цилиндра будут при 
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Угловая скорость вращения шатуна вокруг пальца
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Максимальная угловая скорость шатуна
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Угловое ускорение шатуна
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Максимальное угловое ускорение шатуна
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[image: image41]
§ 2. Силы, действующие в кривошипно-шатунном механизме
двигателя
В кривошипно-шатунном механизме двигателя внутреннего сгорания действуют силы от давления газов Рг, силы инерции Pj, центробежные Рс и силы трения и полезного сопротивления.
Изменение давления газов на днище поршня представляется в виде индикаторной диаграммы 
[image: image42.wmf])
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, где S — ход поршня, м; V— объем цилиндра (Vh+ Vc), м3.
Для удобства выполнения последующих расчетов индикаторную диаграмму перестраивают в координаты 
[image: image44.wmf])
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, где 
[image: image45.wmf]a

 — угол поворота кривошипа (развернутая индикаторная диаграмма). При перестроении графика давление отсчитывают от атмосферной линии, т. е. от рг= (pа—pо), где р0 — давление окружающей среды; ра — абсолютное давление.
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Индикаторные диаграммы для карбюраторного двигателя и дизеля показаны на рис. 3.

Индикаторная диаграмма в развернутом виде показана на рис. 4. Для перестроения индикаторной диаграммы из координат p—V в координаты р—
[image: image46.wmf]a

 под ней чертят полуокружность радиусом R, имея в виду, что 2R=S, затем полуокружность делят на дуги, охватывающие углы 15 или 30°, и точки на полуокружности соединяют с центром. Затем смещают центр на   величину 
[image: image47.wmf]2
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Рис. 3. Индикаторные диаграммы:
а — карбюраторного двигателя: б—дизеля
(поправка Брикса), учитывающую конечную длину шатуна (смещение в сторону н. м. т.) Из нового центра строят лучи параллельно радиусам, проведенным к точкам на окружности. Из полученных новых точек на окружности проводят перпендикуляры к диаметру и продолжают их до пересечения с линиями индикаторной диаграммы. Точки пересечения перпендикуляров с линиями индикаторной диаграммы дают значения рг, соответствующие данному углу поворота кривошипа. Значения рг берут от линии р0 и откладывают на развертке. Полученные точки соединяют плавной кривой.
Кроме сил от давления газов на поршень в кривошипно-шатунном механизме действуют силы инерции возвратно-поступательно движущихся масс. Суммарная сила, отнесенная к оси пальца
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Для удобства сложения сил давления газов Рг и сил инерции Pj возвратно-поступательно движущихся масс берут их в одинаковом масштабе, тогда P( можно 
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 получить графическим суммированием (рис. 4.).
Силы инерции возвратно-поступательно движущихся масс подсчитывают, приближенно относя их к единице площади поршня (м2 или см2):
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где 
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 — соответственно силы инерции первого и второго порядков; m1— масса, сосредоточенная на оси верхней головки шатуна.

Силы инерции, направленные так же, как и силы от давления газов, считают положительными, если же они направлены в про​тивоположную сторону - отрицательными.

Силы инерции вращающихся масс К' действуют по направлению радиуса кривошипа и определяют их в предположении, что 
[image: image53.wmf]w

— частота вращения- кривошипа — неизменна. При расчетах принимают частоту вращения, соответствующую работе двигателя с номинальной частотой вращения коленчатого вала,
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где m2 — масса, сосредоточенная на оси нижней головки шатуна.

При определении сил инерции, действующих в кривошипно-шатунном механизме, сложные формы массы деталей двигателей заменяют условными массами, сосредоточенными в точке, совпадающей с центром, тяжести детали, или в точке, лежащей на оси, проходящей через центр тяжести детали или системы деталей (рис. 5, а—в).
Масса m1, сосредоточенная на оси верхней головки шатуна, представляет собой сумму масс:
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где 
[image: image56.wmf]m

пор — масса поршня, кг (кгс(с2/м); тк — масса поршневых колец; тп — масса поршневого пальца; 
[image: image57.wmf]m

в.г.ш.— масса шатуна, отнесенная к верхней головке; обычно принимают 
[image: image58.wmf]m

в.г.ш = (0,25(0,3) тш.
Масса нижней головки шатуна, сосредоточенная на оси кривошипа,
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где тш — масса шатуна, кг (кгс(с2/м).

Для определения сил, действующих на опорные подшипники, необходимо, отнести массу кривошипной шейки, массу щек и массу нижней головки шатуна на ось кривошипной шейки. Так как центр тяжести щек не совпадает с осью шейки кривошипа, то необходимо пересчитать действительную массу тдщ на эквивалентную тэщ:
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где ( — расстояние центра тяжести действительной массы щеки до оси вращения коленчатого вала; R — радиус кривошипа.
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Для приближенных :расчетов можно воспользоваться данными удельных масс поршней и шатунов, приведенных в табл. 1. Суммарная масса, отнесенная к оси кривошипа,
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где 
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 — масса кривошипной шейки; 
[image: image63.wmf]щ
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 — масса щек.
Если части щек, примыкающие к кривошипной шейке, имеют сложную форму, то их массы определяют методом расчленение сложной формы на простые элементы, позволяющие с достаточной точностью найти общую массу как сумму масс отдельных элементов данной детали.
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Рис. 5. Схема масс шатунно-кривошипного механизма:

а - определение массы щеки; б,в - распределение массы шатуна между верхней и нижней головками

Ранее был рассмотрен случай, когда движущиеся массы приводят к двум точкам — верхней и нижней головкам шатуна. Иногда эту систему рассматривают состоящей из трех масс, две из которых сосредоточены в верхней и нижней головках шатуна, а третья—в центре тяжести шатуна. Так как эта масса в последующих расчетах деталей на прочность существенного влияния не оказывает, то при расчетах на прочность деталей автомобильных и тракторных двигателей пользуются схемой, состоящей из двух масс.
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Для предварительного определения масс деталей кривошипно-шатунного механизма можно воспользоваться данными табл. 1. В таблице массы поршней и .шатунов автомобильных и тракторных двигателей отнесены к площади поршня. -

Таблица 1.

	Тип двигателя
	Удельная масса, кг/м2 (г/см2)

	
	поршня алюминиевого
	поршня чугунного
	шатуна стального

	Карбюраторные двигатели

Автомобильные Дизели

Тракторные дизели
	100—150 (10—15) 200—250 (20—25) 200—300 (20—30)
	120—280 (12—28)

-

-

250—400 (25—40)
	120—200 (12—20) 300—400 (30-40) 350—550 (35—55)
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На рис. 6 показана схема сил, действующих в кривошипно-Шатунном механизме. Суммарная сила 
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 приложена к верхней головке шатуна и разложена на две составляющие: одна, (S) направлена по шатуну, а другая (N) — нормально к стенке цилиндра. Из треугольников со сторонами N, S, 
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 определяют силы:
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где 
[image: image69.wmf]b

 — угол отклонения шатуна от оси цилиндра.

Сила S может быть перенесена в нижнюю головку шатуна на ось кривошипной шейки и разложена на две составляющие:  К — силу, действующую вдоль кривошипа (щеки коленчатого вала), и T — касательную силу, приложенную к точке на окружности с радиусом, равным R.
[image: image807.png]Z1

LV

Vs

z

3)

2]

4



Силы К и Т зависят от углов 
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 поворота кривошипа и отклонения 
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 шатуна от оси цилиндра:
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Силы N, S, К, Т для удобства пользования в последующих расчетах относят к единице площади поршня м2 (см2). Это позволяет некоторые операции по сложению сил производить графическим методом. На рис. 7 силы N, S, К, Т показаны в зависимости от 
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.
11

Из схемы сил, действующих в кривошипно-шатунном механизме, видно, что кривошипная шейка нагружается силами 
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где 
[image: image78.wmf]K

¢

 — центробежная сила.
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Рис. 7. Графики сил, действующих в шатунно-
кривошипном механизме: PΣ=f(α), S=f(α ),N=f(α ),T=f(α ) и К=f(α )

Суммарная сила, нагружающая кривошипно-шатунную шейку, 
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так как сила Т сдвинута по отношению силы К на угол 90°, поэтому
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Произведение ТR = Мкр. Характер изменения Мкр соответствует характеру изменения тангенциальной силы Т.
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Для определения среднего значения крутящего момента двигателя на диаграмме T=f(α ) (рис. 7) находят среднее значение тангенциальной силы (Н):
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где μ — масштабный коэффициент; 
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— площадь над осью диаграммы (горизонтальной); 
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 — площадь под осью диаграммы; L— длина диаграммы.
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Крутящий момент одноцилиндрового двигателя (Н·м)
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Для определения крутящего момента многоцилиндрового двигателя суммируют крутящие моменты отдельных цилиндров, для чего на график изменения 
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 одного цилиндра накладывают такие же графики для других цилиндров, учитывая при этом сдвиг по фазе рабочих ходов всех цилиндров двигателя.  Затем графически суммируют и,  определив 
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На рис. 8 показан характер изменения 
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 четырехцилиндрового четырехтактного двигателя.
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Характер изменения крутящего момента одно-, двух-, четырех-, шести- и восьмицилиндровых двигателей показан на рис. 9.

Сдвиг по фазе (град)  рабочих ходов соответственно у четырех- и двухтактных двигателей
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где i — число цилиндров двигателя.
§ 3. Силы, действующие на шатунные и коренные шейки

Шатунная шейка (шейка кривошипа) нагружается силой S, а. передаваемой шатуном от верхней головки шатуна, и центробежной силой К'. Для удобства расчетов вначале определяют значении составляющих силы S — сил Т и К (рис. 10) — в зависимости
13

от угла поворота кривошипа через каждые 30, 20° и по данным расчета строят диаграмму в координатах Т и К. При построении принимают силы Т положительными, если они направлены в сторону от оси цилиндра, если же они имеют обратное направление — отрицательными. Силы К считают положительными если они направлены вниз, и отрицательными, если они направлены вверх. 
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Рис. 9. Графики суммарного момента двигателей:

а — i=2: б — i =2; в — i =4; г — i =5; д — i =8

При построении диаграммы ось шатунной шейки считают неподвижной, а цилиндр — вращающимся вокруг оси шатунной шейки, поэтому отсчет точек ведут против часовой стрелки. Полученные точки, соединяют последовательно плавными кривыми. Построенная таким образом полярная диаграмма не учитывает нагрузку шатунной шейки кривошипа центробежной силой от массы нижней головки шатуна. Так как центробежную силу и силу инерции от движущихся возвратно-поступательно масс исчисляют для какого-либо значения ( = const, то для получения полного представления о нагрузке на шатунную
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шейку в том же масштабе, как и для сил Т и К, наносят значение центробежной силы К' = - тн.г.шR(2 вниз от первоначально взятого начала координат.

Радиус-вектор Rш.ш , взятый из нового начала координат до любой точки на кривой, будет давать в масштабе нагрузку на поверхность шатунной шейки, соответствующую данному углу поворота.

Полярные диаграммы нагрузки на шатунные шейки показаны на рис. 10 —для двухтактного двигателя, на рис. 12, 1.3 — для четырехтактных двигателей.
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Рис. 10. Векторные диаграммы нагрузки на шатунную шейку двухтактного двигателя:

а — при n=6000 об/мин; б — при n =4500 об/мин,
В последнее десятилетие в автомобилестроении получили широкое распространение двигатели с V-образным расположением цилиндров (угол развала цилиндров или блоков цилиндров 60(90° и т. д.), у которых на одну шатунную шейку коленчатого вала опираются два шатуна. Для определения нагрузки на шатунную шейку такого двигателя необходимо, учитывая угол развала, порядок работы цилиндров и форму коленчатого вала, построить полярную диаграмму для одного цилиндра, а затем построить суммарную для двух цилиндров, учтя сдвиг рабочих ходов по фазе и угол развала между цилиндрами. Таким образом, V-образный двигатель будет трансформирован в линейный (рядный), после чего последующие расчеты проводят так же, как и для двигателя с линейным расположением цилиндров.

Векторная диаграмма нагрузки на шатунную шейку может быть перестроена в прямоугольные координаты Rш.ш=f(α) (рис. 11, 14). По этой диаграмме планиметрированием или иным
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Рис. 11. Диаграмма нагрузки на шатунную шейку

Двухтаутного двигателя в прямоугольных координатах:

1 при n=6000об/мин; 2 при n=4500об/мин
[image: image810.png]
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способом определяют площадь, заключенную между кривой, описывающей; характер нагрузки на шейку, и осью α, а затем среднее давление на шатунную шейку Rш.ш.ср и после этого среднее удельное давление на шейку вала (МПа):
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где 
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 — среднее удельное давление на шатунную шейку, МПа; 
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Рис. 14. Диаграммы нагрузки на шатунные шейки в зависимости от α в прямоугольных координатах:

а — карбюраторного двигателя; б — дизеля

Кривая изменения нагрузки на шатунную шейку в зависимости от α  в прямоугольных координатах показана на рис. 14, а, б.
Отверстие, через которое масло подводится для смазки шатунного подшипника, обычно сверлят в зоне наименьшего давлении; следовательно, для определения места сверления отверстия можно воспользоваться данной диаграммой.

Для выяснения нагрузки на коренные шейки вала необходимо на векторной диаграмме для шатунной шейки перенести начало радиуса-вектора в новую точку, которая должна отстоять от начальной на расстоянии, соответствующем величине центробежной силы вращающихся масс кривошипно-шатунного механизма: 
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где 
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— масса вращающихся элементов кривошипа (щек шатунной шейки).
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Если в кривошипно-шатунном механизме имеются противовесы, то они должны быть учтены при определении К( . Противовесы чаще всего применяют для разгрузки коренных шеек коленчатого вала; размещают их в кривошипно-шатунном механизме так, чтобы центробежная сила противовесов уменьшала или суммарную силу К( или момент, противодействовать которому предназначены противовесы.

У современных автотракторных двигателей нагрузка от шатунных шеек передается на коренные. Встречаются коленчатые валы, у которых нагрузка от одной шатунной шейки передается на два коренных подшипника. В этом случае реакция от нагрузки на коренной подшипник при симметричном размещении коренных шеек 
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. Если на два коренных подшипника передается усилие от двух и более шатунов, то необходимо определить значения R1 и R2, а затем найти их сумму.

Векторные диаграммы строят на основании табличных данных сил Т=f(() и К=f((). Для удобства расчетов и построения диаграмм соблюдается однозначность масштабов. Вправо от вертикали откладывают силы +Т, влево — –Т; по вертикали вверх — значения –К, вниз — +К.
Помимо описанного метода определения нагрузок на шатунные и коренные шейки вала пользуются и графоаналитическими методами [4, 7, 10, 11].

§ 4. Уравновешивание двигателей

Во время работы двигателя возникающие в нем силы делят на уравновешенные и неуравновешенные.

Уравновешенные силы при суммировании не дают свободного момента, а равнодействующая их равна 0. К уравновешенным силам относятся силы от давления газов и силы трения.

К неуравновешенным относятся все силы, которые передаются на опоры: масса двигателя (вес), силы инерции возвратно-поступательно движущихся масс, силы инерции вращающихся масс, реакции газов и жидкостей.

Двигатель считается уравновешенным, если при установившемся режиме работы силы и моменты, действующие на его опоры, постоянны по величине и направлению.

У всех автотракторных двигателей возникает реактивный момент, противоположный крутящему моменту двигателя. Этот момент не уравновешивается; он всегда передается на подмоторную раму или фундамент. При установившемся режиме 
[image: image105.wmf].
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Неуравновешенные силы, переменные по величине, приводят к вибрациям, которые не ограничиваются только двигателем, но и распространяются на раму и другие элементы машины.
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Для устранения вибраций двигатель как основной источник неуравновешенных сил должен быть уравновешен. Уравновешивание двигателя сводится к созданию такой системы, в которой равнодействующие сил и их моменты постоянны по величине, направлению или равны 0.

Уравновешивание двигателей осуществляется: выбором соответствующего числа цилиндров и расположением их, такой формой коленчатого вала,

[image: image106.png]



Рис. 15. Уравновешивание одноцилиндрового двигателя с помощью противовесов, размещенных на коленчатом валу

которая позволила бы переменные силы инерции и моменты этих сил взаимно уравновесить вводом дополнительных масс, которые создают новые силы в любой момент времени, равные и противоположно направленные уравновешиваемым силам (противовесы).

В современных двигателях для более полного его уравновешивания используют несколько способов одновременно. В целях получения в конструктивном отношении более простых двигателей и, следовательно, более дешевых вопросы уравновешивания решаются не только по соображениям технической, но и экономической целесообразности.

Условия уравновешенности двигателя определяются следующими равенствами: 
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Силы инерции первого порядка и моменты этих сил уравновешивают преимущественно за счет числа цилиндров и формы коленчатого вала. Для одноцилиндровых двигателей уравновесить силы инерции первого порядка можно помещением на двух специальных валах масс (противовесов), вращающихся в 
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 противоположные стороны с такой же частотой, как и коленчатый вал. Силы инерции второго порядка также можно уравновесить установкой двух дополнительных валов с массами, противодействующими силам инерции второго порядка. Эти валы также должны вращаться в противоположные стороны с частотой, в два раза большей частоты коленчатого вала. Такая система уравновешивания приводит к значительному усложнению двигателя и поэтому встречается сравнительно редко. У одноцилиндровых мотоциклетных двигателей силы инерции первого порядка частично уравновешивают массой противовесов, помещенных на коленчатом валу, которые, несколько уменьшая действие силы инерции первого порядка в вертикальной плоскости, одновременно дают составляющую  в горизонтальной плоскости, которая остается неуравновешенной (рис. 15).

Для выяснения неуравновешенности кривошипного механизма его подвергают статической и динамической балансировке.

В таблице приложения V приведены некоторые часто встречающиеся схемы кривошипных механизмов и данные по их уравновешенности.

§ 5. Равномерность крутящего момента и равномерность хода

Крутящий момент двигателя — величина переменная, зависящая от давления газов в цилиндре, угла поворота кривошипа и переменной величины сил инерции возвратно-поступательно движущихся масс. Изменения крутящего момента имеют периодический характер с ярко выраженными максимумом и минимумом. Для суждения о степени неравномерности Мкр двигателя пользуются отношением, которое называют коэффициентом неравномерности крутящего момента,
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где 
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 — значения максимального и минимального индикаторных крутящих моментов; 
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 — среднее значение индикаторного крутящего момента.

Коэффициент 
[image: image112.wmf]m

 меняется в зависимости от режима работы двигателя. Поэтому для сравнительной оценки равномерности крутящих моментов различных двигателей определяют для режима максимальной мощности.

На рис. 9 показан характер изменения Мкр, для двигателей с различным числом цилиндров. Из графиков видно, что увеличение числа цилиндров благоприятно сказывается на коэффициенте неравномерности крутящего момента.

Крутящий момент двигателя уравновешивается моментами внешнего сопротивления и сил инерции неравномерно движущихся масс (Н-м):
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где 
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 — момент внешнего сопротивления; 
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  — момент сил инерции неравномерно движущихся масс, приведенных к оси вращения коленчатого вала.

При установившемся движении 
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В действительных условиях 
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, так как. угловая скорость коленчатого вала будет меняться в зависимости от режима работы двигателя.

Равномерность вращения коленчатого вала двигателя характеризуется отношением, называемым – коэффициентом неравномерности хода,
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Коэффициент неравномерности хода может быть подсчитан и по формуле
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Где 
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— избыточная работа крутящего момента; 
[image: image121.wmf]0
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—приведенный момент инерции подвижных масс.

Для автомобильных двигателей δ = 0,01÷0,02; для тракторных двигателей δ = 0,003÷0,01.

Моменты от сил инерции всех движущихся масс, приведенных к оси коленчатого вала, для некоторых двигателей следующие:
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§6. Определение массы маховика 

Маховик обеспечивает заданную степень равномерности вращения коленчатого вала, минимальные числа оборотов холостого хода, а для тракторных двигателей и возможность начала движения за счет кинетической энергии маховика. Поэтому маховики тракторных двигателей по сравнению с маховиками автомобильных двигателей обладают большей массой. Необходимость в маховиках с большой массой у автомобильных двигателей отпадает и потому, что у них большой запас мощности и очень часто автомобильные двигатели, особенно легковых автомобилей, работают с нагрузкой всего 30—50%  от номинальной мощности. Увеличение массы маховика такого двигателя может привести к ухудшению приемистости, что может снизить среднюю скорость машины при движении с частыми остановками.

При определении массы маховика считают, что 
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 маховика составляет для автомобильного двигателя 80—90% от приведенного момента инерции, а для тракторного 75—90%.

Приведенный момент 
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при Lизб, определенной по избыточной работе крутящего момента, и заданном значении коэффициента неравномерности хода δ.

Маховой момент маховика
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где ттах — масса маховика, кг; 
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 — диаметр маховика (средний), м.

Для обеспечения необходимой прочности наружный диаметр Dн маховика выбирают по допускаемой скорости на наружной окружности (м/с) 
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Допускаемые значения окружной скорости для чугунных маховиков до 70 м/с, для стальных маховиков до 110 м/с.

Допускаемые напряжения для маховиков чугунных σ = 110 МПа, для стальных   σ =200 МПа.

Определив массу маховика, проводят его конструктивную разработку. Маховик современного автотракторного двигателя выполняют в виде диска, который крепят к коленчатому валу. Поверхность диска используют в качестве ведущего элемента муфты сцепления. Большая часть массы маховика сосредоточена, как правило, в ободе маховика. На ободе маховика помещаются венец зубчатой шестерни стартера и установочные отметки в. м. т. и др., поэтому маховик данного двигателя с коленчатым валом соединяется строго в определенном положении.


ГЛАВА    II
РАСЧЕТ ДЕТАЛЕЙ ДВИГАТЕЛЯ
Строго рассчитать детали двигателя на прочность не представляется возможным из-за того, что во время работы двигателя все детали подвергаются переменной нагрузке, изменяющейся не только по величине, но для некоторых, деталей и по знаку. Значительные трудности возникают и потому, что большая часть деталей двигателя работает и при переменной температуре, которая часто достигает таких величин, при которых существенно изменяются показатели, характеризующие прочность материала, и, кроме того, многие детали имеют очень сложную форму, действие сил в которой трудно учесть.

При расчете деталей двигателя на прочность широко используют статистический материал по работоспособности деталей большого количества двигателей различных типов. Сопоставление расчетного материала с данными статистической обработки, рациональная конструктивная разработка, а затем доводка опытных образцов двигателей после разносторонних испытаний позволяют конструкторам создавать современные, достаточно совершенные двигатели внутреннего сгорания.

При разработке двигателя большая доля времени падает на изыскание рациональной конструктивной формы как двигателя в целом, так и его отдельных деталей. Конструктивные формы двигателя во многом определяются назначением его (мотоциклетный, автомобильный, тракторный, судовой и т. д.) или требованиями заказчика. Четкое представление о назначении двигателя, месте его работы и условиях работы значительно облегчает труд конструктора в изыскании совершенных конструктивных форм двигателя и обеспечении необходимой прочности его деталям.
§ 7. Предпосылки к расчету автотракторного 
многоцилиндрового двигателя
Расчету деталей двигателя на прочность предшествуют расчет рабочего процесса и динамический расчет, из которых выявляются основные параметры двигателя: рz; рс; р0; рr; рi; ре и др.
В зависимости от назначения двигателя и заданной мощно​сти принимают исходя из назначения двигателя: диаметр поршня D м (см); ход поршня S, м (см); длину шатуна L, м (см); радиус кривошипа R, м (см), и другие данные, которые путем расчета получить невозможно; по отношению R/L = λ проверяют возможность прохождения шатуна в картере.
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Для расчета деталей на прочность необходимо выяснить все силы и моменты, которыми нагружаются те или иные детали. Так как силы и моменты, нагружающие детали, переменны как по величине, так и по направлению, то при расчетах деталей на прочность принимают во внимание самые неблагоприятные условия. Переменные нагрузки приводят часто к разрушению деталей, несмотря на то, что деталь удовлетворяет требованиям расчета на прочность для статических нагрузок. Разрушение детали в данном случае происходит из-за недостаточной усталостной прочности металла при переменных нагрузках.

Усталостная прочность деталей зависит от характера нагрузок, вызывающих в деталях напряжения симметричные,. асимметричные, пульсирующие и .др.; пределов усталости (выносливости при изгибе σ-1, растяжении σ-1р, и кручении τ-1) и пределов текучести σТ и τТ материала; от формы детали, размеров ее, механической обработки и других видов обработки с целью упрочнения детали.

Изменение напряжений за один период называют циклом: Цикл характеризуется максимальным и минимальным значениями σmax, σmin средним значением σcp = (σmax + σmin)/2 и амплитудным значением  σa = (σmax — σmin)/2. Цикл, у которого σmax = –σmin, называют симметричным, какие - либо другие — асимметричными.
Прочностную оценку деталей, подверженных переменным нагрузкам, дают по запасам прочности.

Отношение предельно допустимого напряжения σr к максимальному действующему напряжению σmax называют запасом прочности: n = σr/σmax. При определении запаса прочности по пределу выносливости для любого асимметричного цикла
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где ασ=0,1 для сталей с σв = 500(1000 МПа; ασ = 0,25 для сталей с σв = 1000(1600 МПа; ατ может быть принят таким же, как и при расчете на изгиб и растяжение.

Для асимметричного цикла запас прочности по пределу текучести:
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Наличие у деталей резких переходов, сверлений, канавок и т. д. приводит к появлению высоких местных напряжений (концентрация напряжений), которые учитываются коэффициентом концентрации,
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где σ-1 — предел выносливости образца при отсутствии концентраций напряжения; σ-1к — предел выносливости у образца, имеющего концентрации напряжений.

Коэффициент, учитывающий концентрации напряжения при кручении,
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Влияние геометрических размеров на запас прочности учитывается масштабным фактором
[image: image132.wmf]s
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, представляющим собой отношение пределов выносливости детали и стандартного образца.

Влияние обработки детали,  включая и. меры поверхностного, упрочнения, оценивается технологическим фактором 
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Наиболее часто встречающиеся формы концентраторов напряжений в практике автотракторного двигателестроения могут быть при предварительных расчетах оценены коэффициентом 
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. Большие значения относятся к деталям малого диаметра 
[image: image137.wmf]мм

30

10

d

¸

=

, меньшие — к деталям большего диаметра 
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. Значения технологического фактора можно принять следующими:

Для полированной поверхности ……………...
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Для шлифованной поверхности ………………
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Тонкое обтачивание ……………………....……
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Грубое обтачивание…………………………….
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Необработанная поверхность…………………
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После оценки факторов, влияющих на предел выносливости, подсчитывают запас прочности для нормальных напряжений:
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, если 
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для касательных напряжений


[image: image148.wmf](

)

[

]

cp

a

1

K

n

t

a

t

e

t

t

t

t

t

+

=

-

, если 
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, если 
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При одновременном возникновении в деталях нормальных и касательных напряжений запас прочности
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Для определения нагрузок, действующих на детали двигателя, производят динамический расчет кривошипно-шатунного механизма. При расчете чаще всего определяют не геометрические размеры детали, а напряжения, возникающие в деталях в результате воздействия нагрузок. Поэтому, прежде чем. приступить к расчету деталей на прочность, необходимо произвести первоначальную конструктивную проработку двигателя и только после этого найти напряжения в деталях и сравнить их с допускаемыми, полученными на основе изучения статистического материала, или в результате расчета выяснить запас прочности и сравнить его с запасом прочности аналогичной работоспособной деталью двигателя.
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При определении нагрузок, действующих в кривошипно-шатунном механизме (так как все они имеют меняющийся циклич​ный характер), удобно данные по изменению нагрузки заносить в таблицы, из которых видно было бы не только изменение дан​ной нагрузки, но в случае необходимости была бы возможность без больших затрат времени суммировать и производить другие операции, необходимость в которых выясняется по ходу расчета двигателя.

Основные показатели автомобильных и тракторных четырехтактных двигателей,
Число цилиндров……………………………………...  1—12

Расположение цилиндров…………………………….  рядное, V-образное, оппозитное и др. 

Частота  вращения  коленчатого  вала, об/мин: 

автомобильные карбюраторные ………………….  3200÷6000

автомобильные дизели…………………………….  2200÷3300

тракторные дизели…………………………………  1000÷2200

Степень сжатия ε:

карбюраторные……………………………………  6,5÷10

дизели………………………………………………  15÷21

Среднее эффективное давление ре , 

МПа (кгс/см2):

карбюраторные…………………………………....  0,7÷1,0(7,0÷10)

дизели……………………………………………...  0,6÷0,85(6÷8,5)

Литровая мощность, кВт/л (л. с/л):

карбюраторные…………………………………….  18,4÷37 (25÷50)

дизели………………………………………………  7,4÷25,6(10÷35)

Поршневая мощность, кВт/дм2 (л. с/дм2):

карбюраторные…………………………………….  22÷37 (З0÷50)

дизели………………………………………………  9÷22(12÷30)

Удельная масса двигателя, кг/кВт (кгс/л. с):

карбюраторные…………………………………….  12÷4,7 (0,9÷3,5)

дизели………………………………………………  4,1÷11,5(3÷8,5)

S/D…………………………………………………  0,6÷1,35

λ=R/L……………………………………………...  0,25÷0,35

В зависимости от условий работы двигателя за расчетный ре​жим принимают: 1) режим максимального крутящего момента для двигателей, которые часто и продолжительное время по характеру нагрузки работают на режиме Ме mах; 2) режим холостого хода, когда Ме=0, для двигателей, часто выходящих на ре​жим максимальных оборотов холостого хода, т. е. когда газовая нагрузка становится минимальной, а силы инерции приобретают максимальные значения; 3) режим максимальной мощности Nе=mах. Детали на прочность при этом режиме рассчитывают с учетом совместного действия сил от давления газов и инерционных.

§ 8. Блоки, картеры и головки цилиндров

Блок цилиндров и картер у большинства современных автомобильных и тракторных двигателей  выполняют в совместной отливке
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из чугуна или алюминиевого сплава. Совместная отливка блока цилиндров и верхней половины картера дает возможность при сравнительно небольшой массе получить достаточно жесткую конструкцию, выдерживающую значительные местные нагрузки, создаваемые колебательным движением элементов блок-картера.
В двигателях с воздушным охлаждением с целью лучшего отвода тепла от цилиндров каждый цилиндр отливают отдельно, а затем их крепят к картеру при помощи болтов или силовых шпилек. Головки блоков цилиндров редко отливаются совместно с цилиндрами из-за трудности обработки. Чаще всего головки отливают отдельно от цилиндров, а затем крепят к блоку цилиндров при помощи шпилек или анкерных болтов. Между головкой и блоком цилиндров уплотнением служит асбестовая прокладка, окаймленная железом или медью, или металлическая (красная медь, дуралюмин) или асбестовая, армированная металлической сеткой.
Наружная стенка блока цилиндров служит рубашкой жидкостного охлаждения цилиндров.
У многих двигателей цилиндры (гильзы) отливают отдельно от блока, а затем вставляют в него. Наружные стенки вставных гильз омываются охлаждающей жидкостью (мокрые гильзы), у других гильзы плотно вставляются в цилиндры, отлитые совместно с блоком (сухие). Иногда сухие гильзы помещают только в верхней, наиболее изнашивающейся части. Длина такой вставной гильзы примерно равна 0,25÷0,3 длины гильзы. Для уменьшения износа такие гильзы выполняют из износостойкого чугуна. Чтобы лучше отводилось тепло от сухой гильзы в охлаждающую жидкость, гильзу плотно запрессовывают в цилиндр блока. В верхней половине картера на переборках расположены постели для коренных подшипников (опорных) коленчатого вала, Которые одновременно служат и для придания жесткости картеру. Чтобы обеспечить необходимую жесткость (кроме переборок), в картере делают ребра жесткости, утолщения стенок, утолщения для резьбовых соединений, плавные закругления во всех случаях переходов от одной плоскости к другой.
Цилиндры двигателей воздушного охлаждения, особенно мотоциклетных, для обеспечения необходимой отдачи тепла выполняют с сильно развитой наружной  поверхностью (оребрением) чугунными (тяжелые) или комбинированными — чугунная или стальная гильза, заплавленная в рубашку из алюминиевого сплава (легкие). В таком исполнении цилиндры почти в три раза легче чугунных, что обеспечивается применением более легкого металла и, кроме того, лучшим отводом тепла, а внешняя поверхность гильзы (оребренная) может быть уменьшена, что также приводит к снижению массы детали.
Головка блока цилиндров представляет собой сложную деталь, получаемую путем отливки. Отливают головку из чугуна или алюминиевого сплава; Алюминий лучше отводит тепло, что
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позволяет по сравнению c чугунной головкой несколько повышать степень сжатия, поэтому у карбюраторных двигателей чаще применяют головку, выполненную из алюминиевого сплава.

Горловку многоцилиндровых автотракторных двигателей чаще выполняют в виде моноблока и реже ее делают на группу цилиндров или на каждый цилиндр отдельно. Некоторые данные по материалам головок блоков цилиндров и картера приведены в табл. 2.

Таблица 2

	Детали

	Охлаждение

	Материал

	ГОСТ

	Примечание


	Головки блока цилиндров
	Жидкостное
	АЛ 4

АО5
	2685-53
	

	
	
	СЧ 15-32

СЧ 21-40

СЧ 28-48
	1412-54
	Твердость после обработки 

НВ 180-240

	
	Воздушное
	АЛ 9

АЛ 5
	2685-53
	

	
	
	АК 4
	1784-49
	

	Блок цилинд-ров и картер
	
	СЧ 24-44

СЧ 21-40

СЧ 15-32

СЧ 32-52

СЧ 35-36

АЛ 4

АСЛ 4
	1412-54

2685-53
	Твердость чугунного блока после обработки

НВ 160-220

	
	
	СЗ 26
	
	


Продольные и поперечные разрезы двигателей, выпускаемых автотракторной промышленностью Советского Союза; показаны па рис. 16÷30.

§ 9. Некоторые конструктивные размеры и соотношения

Толщина стенки блока цилиндров, и картера в чугунном литье 3,5÷8мм, перегородок 4÷7мм. Минимальная толщина стенок ограничивается возможностью выполнения отливки. При изготовлении блока цилиндров и картера из алюминиевого сплава толщина стенок увеличивается примерно на 2 мм.

Общая длина блока цилиндров двигателя зависит от числа коренных подшипников; длины шатунной шейки; конструкции коренных и шатунных подшипников; типа гильзы (сухая, мокрая), диаметра цилиндров.
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Рис. 16. Поперечный разрез двигателя МеМЗ-968
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Рис. 17. Продольный разрез двигателя МеМЗ-968
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Рис. 18. Поперечный разрез двигателя МЗМА-412
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Рис. 20. Поперечный разрез двигателя ЗМЗ-66
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Рис. 21. Продольный разрез двигателя ЗМЗ-66
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Рис. 22. Поперечный разрез двигателя ЗИЛ-130
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Рис. 24. Поперечный разрез дизеля Д-37М
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Рис. 26 Поперечный разрез дизеля СМД-14
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Рис. 28 Поперечный разрез дизеля ЯМЗ-238НБ
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Рис. 29. Продольный разрез дизеля ЯМЗ-238НБ
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Рис. 30. Поперечный разрез дизеля Д-12
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Минимальные расстояния между осями цилиндров: L= (1,1÷1,28) Dц — для карбюраторных двигателей с жидкостным охлаждением; L = (1,23÷1,55) Dц — для автотракторных дизелей, где Dц — диаметр цилиндра.

Толщина слоя охлаждающей жидкости, омывающей стенки цилиндров, 7÷10 мм.

Блок цилиндров, головка блока цилиндров, картер и некоторые другие детали не поддаются строгому математическому расчету, а являются результатом обобщения конструктивных форм, оправдавших себя при эксплуатации двигателей. Поэтому при проектировании нового двигателя целесообразно конструктивную разработку двигателя проводить после тщательного изучения двигателя, принятого в качестве прототипа.

§ 10. Расчет стенок цилиндра на прочность

Большую часть цилиндров двигателей внутреннего сгорания изготовляют из чугуна, гораздо реже из стали. В продуктах сгорания топлива содержится значительное количество агрессивных компонентов, поэтому в целях повышения коррозионной стойкости гильзы (цилиндры) готовят из кислотоупорных чугунов СЧ 28—48, СЧ 35—56 и сталей, например 38ХМЮА с азотированной внутренней поверхностью и кадмированной наружной, омываемой охлаждающей жидкостью. Твердость поверхности термически не обработанных гильз НВ 155—197, термически обработанных НВ 362÷445. Для повышения износостойкости внутреннюю поверхность гильз иногда покрывают слоем пористого хрома толщиной 0,05÷0,08 мм.

Стенки цилиндра нагружаются переменными силами от давления газов, давления поршня и силами, обеспечивающими взаимную связь между деталями, причем происходит это при температурах, изменяющихся в больших пределах. Сложность нагрузки и условий, в которых находится стенка цилиндра, не поддаются строгому учету, поэтому расчетные напряжения по образующей
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откуда толщина стенки 
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, дают возможность только сравнительно оценить напряженное состояние стенок цилиндров [МПа (кгс/см2)]:

Для стальных мокрых гильз….  σz = 78,5÷118(785÷1180) 

Для чугунных мокрых гильз....  σz = 38,3÷59(383÷590)

Толщина чугунной стенки цилиндров у двигателей автомобильных карбюраторных ( = 0,05 Dц+2 мм; тракторных ( = (0,065÷0,075) Dц.

Напряжение в кольцевом сечении
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где рz — давление в цилиндре для данного положения поршня при расширении газов;
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; Dц.н — наружный диаметр в рассчитываемом сечении; Dц.вн — внутренний диаметр цилиндра.

Для двигателей с воздушным охлаждением иногда цилиндр рассчитывают на изгиб от действия силы N для сечения, расположенного близко к основанию цилиндра (фланца, которым он крепится к картеру). При этом
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где Nmax — максимальная сила от давления поршня на стенку цилиндра; h — высота приложения этой силы, отсчитываемая от основания до опасного сечения;Wиз— момент сопротивления поперечного сечения цилиндра:
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Суммарное напряжение в стенках цилиндра от растяжения и изгиба
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Для стальных цилиндров допускаемое напряжение σ(  не более 108 МПа (1100 кгс/см2), для чугунных σ(  не более 59 МПа (600 кгс/см2).

§11. Расчет силовых шпилек

Головки к блоку цилиндров, а также головки и цилиндры к картеру, если они выполнены раздельно, крепят при помощи силовых шпилек. Силовые шпильки размещают в головке как можно ближе к оси цилиндра и таким образом, чтобы шпильками головка с одинаковой силой прижималась к верхней плоскости цилиндра или блока цилиндров. Силовые шпильки для автотракторных двигателей выполняют из углеродистых сталей. Для особо нагруженных шпилек и анкерных болтов применяют стала 18ХНМА, 18ХНВА, 20ХНВА и др. Чтобы увеличить прочность, применяют шпильки и анкерные болты с резьбой специального профиля, стержни болтов шлифуют. Переходы от одного диаметра к другому выполняют плавными.

При расчете шпильки или анкерного болта на прочность учитывают: силу предварительной затяжки, суммарную силу и соответствующее ей напряжение в шпильке при максимальном значении рz в нагретом двигателе и запасы прочности. При этом принимают, что давление от газов данного цилиндра распространяется только на шпильки, расположенные непосредственно у этого цилиндра.

Из-за трудностей учета действительных условий работы шпилек и анкерных болтов расчет их на прочность ведут по упрощенной схеме.
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Сила предварительной затяжки для силовых шпилек (МН)
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где Рг — сила от давления газов на головку цилиндров (МН):
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При нижнем расположении клапанов
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При верхнем .расположении клапанов
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Суммарная сила (МН), приходящаяся на одну шпильку,
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где n — число шпилек, на которые действует данная сила. 
Напряжение от растягивающей силы
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где fшп — наименьшее сечение шпильки.

Диаметр наименьшего сечения резьбы шпильки или стержня шпильки
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Для легированных сталей напряжения в минимальном сечении шпилек допускают: при предварительной затяжке 190÷290 МПа (2000÷3000 кгс/см2); от термической нагрузки 140÷190 МПа (1500÷2000 кгс/см2).

Суммарные напряжения от предварительной затяжки и температурной нагрузки для легированных сталей 320÷540 МПа, для углеродистых сталей 100÷150 МПа.

Запас прочности для шпилек и анкерных болтов п = 2÷4.

Для ориентировочной оценки размера болтов принимают
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где fшп — площадь  сечения шпильки; Fц— площадь цилиндра. Если головка выполнена из алюминиевого сплава, то для предупреждения смятия головки под гайки подкладывают стальные шайбы увеличенного диаметра: 
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§ 12. Расчет поршня
Во время работы двигателя поршень подвергается нагрузкам от переменного давления газов, температура которых изменяется в широких пределах, достигая 2800 К, от действия сил инерции
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движущегося с переменной скоростью поршня и сил трения. Поршень служит не только для восприятия нагрузки от газов, но и для уплотнения пространства над ним, а также и для отвода тепла.

В настоящее время широкое распространение получили порш​ни, изготовляемые из алюминиевых сплавов методом литья АЛ10В (ГОСТ 2685—75) или ковки АК4 (ГОСТ 4784—49) из-за их сравнительно легкого веса и хорошего отвода тепла.
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Рис. 31. Поршни карбюраторных двигателей
Для тракторных дизелей часто поршни выполняют из серого чугуна СЧ 28—48, СЧ 32—52. Это объясняется тем, что при сравнительно небольших числах оборотов тракторных дизелей (1000—1800 об/мин) значение сил инерции невелико, а экономически применение чугунных поршней может быть оправдано. Стальные поршни в автомобильных двигателях применяют очень редко из-за трудностей их изготовления.

Форма поршней чрезвычайно разнообразна (рис. 31,32, а—е).
Придавая поршням ту или иную форму, конструкторы стремятся к удовлетворению следующих требований, предъявляемых к поршням:
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1) герметичность внутреннего пространства цилиндра (камеры сгорания); 2) наилучший отвод тепла от днища поршня к юбке и к стенкам цилиндра; 3) минимальная восприимчивость тепла поверхностью поршня; 4) предотвращение попадания масла из полости картера в полость цилиндра над поршнем; 5) минимальный вес поршня при достаточной

[image: image185.png]



Рис. 32. Поршни дизелей:
а — поршень дизеля с камерой сгорания в головке двигателя; б — с камерой сгорания в днище поршня; в, д, е — с камерой сгорания, расположенной в днище поршня и головке; 
г — поршни с противоизносной вставкой из серого чугуна для особо нагруженных компрессионных колец; l — ребро утолщения

прочности; 6) износостойкость трущихся поверхностей поршня при минимальной поверхности трения и др., связанные с процессом наполнения цилиндров воздухом или воздушно топливной смесью, образованием качественной рабочей смеси, очисткой цилиндров от отработавших газов.

Твердость поверхности поршней, изготовленных из чугуна НВ 160—240, алюминиевых сплавов НВ до 140.

Эскиз поршня показан на рис. 33.
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Соотношение конструктивных размеров поршня

Карбюраторные двигатели

Дизели

Толщина днища 

поршня………………..   (пор= (0,05÷0,07)D

     (пор= (0,1÷0,2) D
Расстояние до канавки    l1= (0,05÷0,15) (

     l1= (1,0÷2,0) (
Толщина стенки……...    s1= (0,05÷0,1) D

     s1= (0,05÷0,1) D
Длина юбки поршня…    l2= (0,8÷0,96) D

     l2= (0,8÷1,25) D
Расстояние до оси паль
ца………………………    l3= (0,55÷0,8) D

     l3= (0,6÷1,0) D
Толщина юбки поршня,

мм……………………...    s2= 2÷5


     s2= 2÷5

Ширина перемычки, s3    

равна высоте кольца

Расстояние между 
бобышками……………    b= (0,25÷0,5) D

     b= (0,25÷0,5) D
Наружный диаметр 
пальца…………………     dп.н= (0,32÷0,38) D

     dп.н= (0,31÷0,43) D
Высота компрессионного

кольца, мм………………             а=2÷4

Внутренний диаметр

поршня ………………….   dвн= (0,66÷0,8) D

     dвн= (0,45÷0,84) D
Допускаемое напряжение в днище поршня (МПа), если рассматривать его как круглую пластину, защемленную по краям,
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где рz — максимальное давление газов, МПа; dвн — внутренний диаметр поршня у днища; (пор — толщина днища поршня.

Допускаемые напряжения на изгиб для алюминиевых поршней с неоребренным днищем
σиз = 19÷24 МПа (190÷240 кгс/см2), с оребренным днищем σиз = 50÷150 МПа (500÷1500 кгс/см2); для чугунных поршней с неоребренным днищем σиз = 40÷50 МПа (400÷500 кгс/см2), с оребренным днищем σиз = = 80÷200 МПа (800÷2000 кгс/см2).

Цилиндрическую часть поршня проверяют на сжатие и разрыв в наиболее слабом сечении, расположенном выше бобышек, т.е. в канавке для маслосъемного кольца, имеющей прорези или сверления для отвода масла от кольца во внутреннюю полость поршня.
Рис. 33. Эскиз поршня
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Напряжение от сжатия в этом сечении (МПа)
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где Рг — сила давления газов на поршень; F— площадь сечения; 
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 (здесь dн — наружный диаметр поршня в кольцевой канавке; dвн — внутренний диаметр поршня в сечении канавки; F' — суммарная площадь отверстий или прорези).

Допускаемые напряжения от сжатия для чугунных поршней σж = 60÷80 МПа; для алюминиевых σж = 30÷40 МПа.

Направляющую часть поршня проверяют на допускаемое удельное давление
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где Nmax — .максимальная сила, прижимающая поршень к стенке цилиндра; D — диаметр поршня; 12 — длина юбки поршня, опирающейся на стенку цилиндра.

Для двигателей грузовых автомобилей и тракторов q = 0,2÷0,3 МПа, для автомобильных быстроходных двигателей q = 0,3÷0,6 МПа.

Первую кольцевую перемычку поршня иногда проверяют на изгиб (МПа):
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и на срез (МПа):
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где s3 — толщина первой перемычки.

Сложное напряжение по третьей теории прочности


[image: image192.wmf]2

2

из

4

t

s

s

S

+

=

.                                    (37)

Допускаемые напряжения для алюминиевых сплавов σ(  = 30÷40 МПа; для чугунных сплавов σ( = 60÷80 МПа.

Поршни двигателей работают, соприкасаясь с газами, имеющими высокие температуры, поэтому при изготовлении поршней предусматривают монтажные зазоры, предотвращающие заклинивание поршней. И кроме того, проверяют суммарное напряжение в днище поршня от изгибающего σиз усилия и влияния перепада температур σтеп (МПа):
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где ( = 11·10-6— коэффициент линейного расширения чугуна град; Е — модуль упругости, для чугуна Е = (1,0÷1,2) 105 МПа; q — удельная тепловая нагрузка, Вт/м2; (пор— толщина днища поршня, см; ( — коэффициент теплопроводности, для чугуна ( = 58 Вт/(м·трад).

Для четырехтактных двигателей (Вт/м2)
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где п — частота вращения вала, об/мин.
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Для автотракторных двигателей допускаемые значения σ(  = 150÷250 МПа.

В табл. 3 приведены значения монтажных зазоров между поршнем и цилиндром двигателя для жестких юбок поршней.

Таблица 3
	Поршень
	Верхняя кромка
	Нижняя кромка

	Алюминиевый 

Чугунный
	(0,006÷0,008)Dц
(0,004÷0,006)Dц
	(0,001÷0,003)Dц
(0,001÷0,002)Dц


Диаметр поршня
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где 
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 — температура цилиндра; 
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t
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 — температура поршня; для алюминиевых поршней: в зоне верхней кромки принимают 250—300°, в зоне нижней кромки 110—130°, в средней части поршня 130—160°; для чугунных поршней: в зоне верхней кромки 300—400°, в зоне нижней кромки 110—130°, в средней части поршня 150—160°; (ц — коэффициент линейного расширения материала цилиндра; (пор — коэффициент линейного расширения материала поршня; 
[image: image198.wmf]l

¢

— относительный диаметральный зазор в горячем состоянии: для верхней кромки 
[image: image199.wmf]l
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= 0,0025, для нижней кромки и средней зоны 
[image: image200.wmf]l

¢

= 0,0005÷0,001.

У некоторых поршней для компенсации расширения поршня при нагревании юбку делают разрезной. Ширина продольного разреза = 1,5÷2 мм.

§ 13. Расчет поршневого пальца

Поршневой палец работает при резко изменяющейся знакопеременной нагрузке и условиях, трудных для обеспечения надежной смазки. Учитывая условия работы пальца, его изготовляют из сталей, обладающих достаточной вязкостью (сердцевина) и высокой износостойкостью (поверхность). Широкое распро​странение для изготовления пальцев получили стали: 20, 15ХА. 15ХМА, 40ХА, 12Х2Н4А, 12ХНЗА, 18ХНМА.

Поверхность пальцев из углеродистых сталей подвергают закалке при нагревании ТВЧ. Поверхность пальцев, изготовленных из малоуглеродистых сталей, цементируют на глубину 0,8÷1,5 мм. После термической обработки твердость поверхности пальца должна быть не ниже НRС 50—62. Шероховатость поверхности не ниже 10-го класса по ГОСТ 2789—73.

Значительное повышение прочности пальца без изменения его размеров получается за счет высокой чистоты обработки обеих поверхностей и термохимической обработки (цементация, азотирование обеих поверхностей).
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Износостойкость пальца и поверхности бобышки поршня обеспечивается допустимой величиной удельной нагрузки пальца на втулку шатуна и бобышки поршня.

Удельная нагрузка на втулку шатуна (МПа)
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где Рг — сила давления газов; Рj пор.гр  — сила инерции поршневой группы в 

в. м. т.; аш — длина втулки шатуна; dп.н—диаметр пальца.

Допускаемые значения qш = 20÷50 МПа (200÷500 кгс/см2).

Удельная нагрузка на бобышку
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где lб — длина бобышки; 
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Допускаемая величина нагрузки на бобышку qб =15÷35 МПа (150÷350 кгс/см2).

Напряжение (МПа) изгиба пальца определяют по формуле, предложенной Р. С. Кинасошвили,
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где 
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; lб — длина бобышки; b — расстояние между бобышками; аш — длина втулки шатуна.

Максимальное касательное напряжение в нейтральной плоскости балки (МПа)
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Допускаемые напряжения на изгиб для пальцев, изготовлен​ных из легированных сталей, 
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 = 250÷500 МПа, для малоугле​родистых сталей (сталь 15 и 20) 
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= 120÷150 МПа.

Допускаемые напряжения на срез для легированных сталей 
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s

=110÷220 МПа, для углеродистых  сталей 
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 = 60÷100 МПа.

Максимальная овализация пальца под нагрузкой
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где 
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 — поправочный коэффициент; lп — длина пальца; Е—модуль упругости материала пальца, для стали Е = 2•105 МПа.

Для автотракторных двигателей допускается 
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В результате овализации пальца (рис. 34) в нем возникают напряжения изгиба, которые для точек 1÷4 будут
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Значения К в зависимости от α можно  принять по графику (рис. 35).
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Рис.   34.  Характер   изменения   напря-   Рис. 35. Характер изменения коэффи-
жений    в    поверхностных    волокнах
циента К в зависимости от α
Пальца
Напряжения от овализации в точке 4 у пальцев автотракторных двигателей 110÷200 МПа.

Монтажный зазор между пальцем и бобышками поршня


[image: image221.wmf](

)

п.н

пор

пор

п

п

d

t

t

D

a

D

a

D

D

-

+

¢

=

                                    (49)

где 
[image: image222.wmf]п

a

 — коэффициент линейного расширения материала пальца; 
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 — коэффициент линейного расширения материала поршня; 
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t

D

= 110÷120 — температура, на которую нагревается палец, °С; 
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t

D

= 120÷135 — температура, на которую нагревается бобышка поршня, °С.

У современных автомобильных двигателей 
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. Зазоры пальца в шатуне Δ = 5÷10 мкм, в бобышках алюми​ниевого поршня Δ = 3÷7 мкм.
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§ 14. Расчет поршневого кольца
Поршневые кольца делают из чугуна или стали. Наибольшее распространение получили чугунные кольца, изготовленные методом индивидуальной отливки или из маслот. Последующей механической и термической обработкой колец имеют целью 
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Рис. 36. Сечения поршневых колец:
а — компрессионные; б — маслосъемные; 1, 4÷9, 12, 13 — с цилиндрической поверхностью; 2, 3 — с конической рабочей поверхностью; 6, 7, 14 и 15 — с антифрикционными исполнителями; 10÷13 — повышенного воздействия на  масляную пленку; 16÷18 — составные; 19÷22 — стальные с канавками для масла 
придать кольцам такую форму, которая наилучшим образом обеспечивала бы плотное прилегание поверхности кольца к поверхности цилиндра, предотвращая перетекание газа из камеры сгорания в картер двигателя и попадание масла из полости картера в камеру сгорания. Сечение колец и некоторые конструктивные размеры показаны на рис. 36.
Для изготовления колец чаще всего применяют чугун СЧ 18—36, СЧ 21—40, СЧ 24—44 и СЧ 28—48. Наружную поверхность кольца покрывают пористым хромом толщиной 0,14÷0,2 мм. Чаще вместо пористого хромирования кольца подвергают
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электролитическому лужению (толщина нанесенного слоя 0,005÷0,01 мм) или фосфатированию. Нанесенный поверхностный слой способствует ускоренной приработке кольца.

При расчете кольца определяют давление кольца на стенку цилиндра, напряжение изгиба кольца в рабочем состоянии и при надевании его на поршень.

Наибольший момент, изги​бающий кольцо, соответствует точке, расположенной против выреза:
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где 
[image: image229.wmf]cp
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 — среднее давление кольца на стенку цилиндра, для компрессионных колец 
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≈ 0,10÷4 МПа; для маслосгонных колец 
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≈ 0,2÷0,4 МПа; 
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 — диаметр цилиндра; 
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 — наружный радиус кольца; 
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 — ширина кольца).

Для автотракторных двигателей при 
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Максимальное напряжение на кольце (МПа) 
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Допускаемое напряжение 
[image: image242.wmf]max

s

 = 300÷400 МПа. Для колец с грушевидной эпюрой давлений значения р определяют из следующих отношений 
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 (ГОСТ 621—67):
α, град…….0       30       60       90       120       150       180

μк……….. 1,05   1,05    1,14     0,9       0,45     0,68      2,86
Эпюра давлений кольца показана на рис. 37.

Среднее давление кольца на стенку цилиндра 
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где μ = 0÷0,25 — коэффициент, зависящий от формы эпюры; для некорригированных колец μ = 0; Е— модуль упругости; для серого чугуна Е = 1,0•105 МПа, для легированного чугуна Е = 1,2•105 МПа; s0 — зазор между концами кольца в свободном состоянии; для автотракторных двигателей 
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Напряжение в рабочем состоянии (МПа)
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Допускаемое напряжение 
[image: image247.wmf]max
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= 220÷450 МПа. 

Напряжение при надевании кольца (МПа)
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где m = 1÷2— коэффициент, учитывающий способ приложения усилий при надевании кольца на поршень.

Допускаемое напряжение 
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= 250÷540 МПа.

Монтажный зазор в замке кольца
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где 
[image: image251.wmf]з
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 = (0,005÷0,001)
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— зазор в замке в горячем состоянии; 
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 — температура, до которой нагреваются кольцо и цилиндр. Стальные витые кольца делают из стальной У8А полирован​ной ленты твердостью НRС 45, расширители — из стальной ленты У10А или 65Г твердостью НRС 50.

§ 15. Расчет шатуна

Шатуны современных двигателей изготовляют из сталей 40, 45, 45Г2, а для двигателей с высоким значением рz — из сталей 18ХНМА, 18ХНВА и 40ХНМА с высокими пределами прочности и текучести.

Конструкция шатунов разнообразна. Придавая шатуну ту или иную форму, стремятся при наименьшем весе сохранить необходимую прочность при знакопеременной нагрузке. Наиболее распространена форма шатуна, показанная на рис. 38.

В зависимости от способа закрепления пальца шатуны изготовляют с неразрезной верхней головкой для скользящей посадки пальца и с разрезной головкой, когда в ней закрепляют палец. В такой головке палец удерживается от скольжения стяжным болтом за счет уменьшения диаметра отверстия для пальца (рис. 39). Для уменьшения сил трения в неразрезные головки запрессовывают втулки, изготовляемые из алюминиево-железистой бронзы Бр. АЖ9-4 твердостью НВ 110 или оловянно-цинковой Бр. ОЦ10-2 твердостью НВ 80—90, бронзы Бр. ОЦС4-4-2.5 твердостью НВ 65—75, а также оловянно-фосфористой бронзы твердостью НВ 90—120.

Стержень шатуна чаще всего выполняют двутаврового сече​ния, для упрочнения поверхность стержня обрабатывают дробью, нормализуют, закаливают, отпускают и иногда полируют.
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Нижние головки шатуна чаще всего изготовляют разъемными. Плоскость разъема делают под различным углом по отношению к плоскости, проходящей через ось симметрии шатуна (рис.40).

Нижнюю половину головки соединяют с верхней болтами или штифтами: 2÷4 болта на один шатун. Болты изготовляют

[image: image258.png]—





Рис. 38. Шатун автотракторного двигателя

из сталей 35Х, 40Х, 35ХМА, 37ХНЗА, 45Х, 4ХН. При больших напряжениях затяжки применяют стали 18ХНВА, 20ХНЗА, 40ХНМА.

В нижнюю головку шатуна помещают вкладыш с рабочей поверхностью, выполненной из антифрикционного материала. В настоящее время для отечественных автомобильных двигателей в качестве антифрикционного материала   применяют сплав
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С0С6-6 (5—6% олова, 5—6% сурьмы, остальное — свинец) баббит, АСМ, Бр.СЗ0.

В быстроходных дизелях в качестве антифрикционного материала применяют свинцовую бронзу Бр.СЗ0 (30% свинца) твердостью НВ 30 или АСМ. Толщина слоя антифрикционного материала 0,3÷0,7 мм.

Вкладыши делают тонкостенными двух- и трехслойными. Основой вкладыша служит стальная лента с омедненной поверхностью толщиной 1—1,5 мм. Омедненная  поверхность защищает стальную ленту от коррозии и обеспечивает
[image: image259.png]



Рис.  39.  Различные  формы верхних  головок шатунов  автотракторных

двигателей

прочное припаивание антифрикционного материала. В тракторных двигателях применяют вкладыши с антифрикционным покрытием из сплава алюминий-сурьма-магний (АСМ) твердостью НВ 28—31,5.

Верхняя головка шатуна разрывается силой инерции 
[image: image260.wmf](

)

l

w

+

-

=

1

mR

P

2

j

 и сжимается силой


[image: image261.wmf](

)

[

]

l

w

+

-

+

=

+

=

1

R

m

F

p

P

P

P

2

гр

.

пор

z

пор.гр

j 

г

сж

,                 (56)

где 
[image: image262.wmf]гр

.

пор

m

 — масса поршневой группы (поршень с кольцами и пальцем); R — радиус кривошипа.

Кроме напряжений от силы растяжения и сжатия в головке возникают напряжения от запрессованной в нее втулки и приращение напряжения в связи с изменением температуры.

Температурный натяг (мм)
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где d — внутренний диаметр головки шатуна; 
[image: image264.wmf]o

ш

t

≈ 100—120°С — температура нагрева шатуна и втулки; 
[image: image265.wmf]вт

a

 = 1,8·10—5— коэффициент линейного расширения
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 материала втулки, 1/град; 
[image: image266.wmf]ш

a

= 1,0·10—5 — коэффициент линейного расширения материала ша​туна, 1/град.

От суммарного   натяга   на   поверхности   головки   возникает давление (МПа)
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где 
[image: image268.wmf]гол

D

 — наружный диаметр головки;  
[image: image269.wmf]m

 = 0,3 — коэффициент Пуассона; 
[image: image270.wmf]вт

d

 — внутренний диаметр втулки; 
[image: image271.wmf]d

 — внутренний диаметр головки

[image: image272.png]



Рис. 40. Нижние головки шатунов:

а — с плоскостью разъема и углом наклона к горизонтали >0°; б — с разъемов в горизонтальной плоскости и фиксацией крышки болтами; в — фиксация крышки с разъемом в разных плоскостях; д — нижние головки шатунов V-образного двигателя с расположением головок на одной оси; е — нижняя головка шатуна V-образного двигателя с основным и прицепным шатунами
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головки; Евт, Еш — модули упругости материала втулки и шатуна; 
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Напряжение на внутренней поверхности головки
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Разрывается верхняя шатунная головка силой инерции 
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 без учета сил от давления газов в картере и разрежения в цилиндре.

Радиальное давление в головке шатуна принимают равномерно распределенным по полуокруж-ности
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Напряжения подсчитывают по уравнениям кривого бруса малой кривизны. Принимают, что брус защемлен в местах перехода проушины в стержень, который не деформируется.

На участке от
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[image: image287.wmf])

cos

1

(

0,5P

cos

N

N

пор.гр

j 

0

1

j

j

-

+

=

.                                      (62)
Для участка 
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где момент и сила соответственно
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В эти выражения 
[image: image295.wmf]зад

j

подставляют в градусах.
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После нахождения момента и нормальной силы для данного сечения головки шатуна определяют напряжения от растяжения в наружном слое:
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во внутреннем слое:
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где аш — длина головки шатуна; h — толщина стенки головки; К — коэффициент, учитывающий наличие запрессованной с натягом втулки:
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где Еш ,Евт,— модуль упругости материала шатуна и втулки; 
Fвт, Fш — площади сечений головки шатуна и втулки.

Максимальные напряжения во внешнем слое находят в местах заделки. Для уменьшения напряжений рекомендуется 
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При определении напряжений в верхней головке шатуна от сжимающих сил предполагают, что распределение нагрузки на нижнюю часть головки косинусоидальное (Н):
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Расчетная схема такая же, как при определении напряжений от разрывающих сил.

Изгибающие моменты и нормальные силы .соответственно для нагруженного участка:
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Угол 
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 фзад в выражение 
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 подставляют в радианах.

Значения N0 и М0 находят из графика (рис. 42).

Наибольшие напряжения от сжимающей силы возникают в местах перехода головки в стержень. Минимальный запас прочности получается в наружном слое в месте перехода головки в стержень. 
Максимальные и минимальные напряжения цикла:
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Запас прочности
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где (-1p — предел выносливости для симметричного цикла при растяжении; для углеродистой стали (-1p =180÷250 МПа, для легированных сталей (-1p = 340÷380 МПа; (p.н — напряжение от силы растяжения в наружном слое; 
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 — напряжение на внешней поверхности головки шатуна от запрессовки в нее втулки с натягом; (сж.н — напряжение от силы сжатия в наружном слое; 
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= 0,7÷1,0 — коэффициент, учитывающий влияние чистоты обработки на предел усталости; 
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= 1 соответствует полирован​ной поверхности, при расчетах принимают 
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= 0,9 для деталей, механически чисто обработанных; (( = 0,2 — коэффициент, зависящий от характеристики материала.

Для поршневых головок запас прочности n( =  = 2,5÷5,0.

Стержень шатуна при работе рас​тягивается силой инерции и сжима​ется силой от давления газов.

Сила (Н), сжимающая стержень шатуна,
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где Fпор — площадь поршня; рz — максимальное давление газов в цилиндре.

Сила инерции (Н), растягивающая стержень шатуна,
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где mпор гр. — масса поршня, пальца, комплекта колец, кг; тш — масса части шатуна, находящаяся над расчетным сечением, кг.

При расчете определяют условное напряжение, учитывающее сжатие и продольный изгиб в среднем сечении стержня шатуна, в плоскости качания по формуле Ренкина:
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и в плоскости, перпендикулярной плоскости качания, 
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где (в — предел выносливости материала шатуна; lш , l1 — длины элементов шатуна (рис. 38); Jx, JУ — моменты инерции расчетного сечения
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 стержня относительно осей х и у; fш.ср — площадь рас​четного сечения шатуна.

Значения 
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Напряжения (x и (y достигают 160÷400 МПа; для шатунов, изготовленных из легированных сталей, — 200÷400 МПа.

Напряжение растяжения
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Так как значения (x , (y и (ср переменны по величине и знаку, то амплитуда и среднее напряжение цикла будут
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При определении напряжений (а и (ср напряжение (р подставляют со знаком минус.

Запасы прочности стержня шатуна пх и пу определяют по формуле
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Для шатунов автомобильных двигателей запас прочности n = 2÷2,5, для тракторных n = 2,5÷3,0.

В коротких шатунах, по данным исследований, напряжения от продольного изгиба малы, поэтому напряжения от сил, сжи​мающих шатун,
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В этом случае напряжение по сравнению с суммарным окажется на 10—15% меньше, чем подсчитанное по (75) и (76).

Расчет нижней головки шатуна, в связи с тем что ее делают разъемной, сводится к расчету нижней отъемной крышки и болтов.

Нижняя крышка изгибается под действием силы инерции
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где mпор.гр — масса поршневой группы; тш — масса части шатуна, совершающая возвратно-поступательное движение; тш.вр — масса части шатуна, совершающая вращательное движение; ткр — масса отъемной крышки; R — радиус кривошипа; ω — угловая скорость коленчатого вала.

Давление на крышку от силы 
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 подчиняется косинусоидальному закону 
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Приближенная расчетная формула для определения напряжения в материале крышки
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У современных автомобильных двигателей вкладыши шатунных подшипников делаются тонкостенными и отношение Jвк /Jкр становится настолько малым, что практически можно для опре​деления напряжения воспользоваться формулой
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Здесь Jвк — момент инерции вкладыша; Jкр — момент инерции крышки; с — расстояние между осями шатунных болтов; Wσ — момент сопротивления изгибу крышки: Wσ=bh2/6 (b — ширина подшипника; h — толщина крышки подшипника); 
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— площадь сечения крышки с вкладышем; 
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 Fвк — площадь сечения вкладыша.

Допускаемые напряжения для крышки шатуна σ = 100÷300 МПа.

Шатунные болты растягиваются силой предварительной затяжки и переменной силой инерции 
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. Плотность стыка обеспечивается условием 
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, где Рпр—сила предварительной затяжки; 
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 — сила инерции, приходящаяся на один болт; z — число болтов.

Расчетная сила, растягивающая болт,
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где Рпр = 2÷3
[image: image335.wmf]j
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 — сила предварительной затяжки по опытным данным; χ=0,15÷0,25— коэффициент нагрузки от сил инерции:
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Кш — податливость стягиваемых частей шатуна:
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Кб — податливость шатунного болта:
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l — длина стягиваемых частей, равная длине болта; Еш, Еб— модули упругости материала болта и шатуна; Fб min, Fш — сечение болта и стягиваемых частей шатуна.

Запас прочности по минимальному сечению стержня болта или по внутреннему диаметру резьбы


[image: image339.wmf](

)

[

]

ср

a

K

n

s

a

e

s

s

s

s

s

t

+

=

,                                  (88)

где 
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 — амплитуда напряжений; 
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 — среднее значение напряжения; Кσ — коэффициент концентрации напряжений; для болтов с метрической резьбой, изготовленных из сталей 20, 30, принимают Кσ =3÷4; для болтов, изготовленных из улучшенных сталей 38Х, 40Х, 40ХН и др., Кσ = 5÷6; (σ= 0,9— коэффициент, учитывающий масштабные и технологические факторы; (σ =
=0,2 — коэффициент, зависящий от характеристики материала. 

64


Минимальные и максимальные напряжения в болтах:
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Запас прочности шатунных болтов должен  быть не менее 2.

§ 16. Расчет на прочность коленчатого вала

В процессе работы коленчатый зал нагружается переменными по величине силами от давления газов и инерционными силами от вращающихся и возвратно-поступательно движущихся масс. Переменные силы от действия газов и инерционные вызывают скручивание и изгиб вала, в результате чего в коленчатом валу возникают механические колебания (крутильные и изгибные). При некоторых условиях крутильные колебания могут привести к усталостной поломке вала и неблагоприятно сказаться на приводах и агрегатах вспомогательных механизмов. Поэтому прочностной расчет коленчатого вала производят, учитывая действие не только сил газов, инерционных сил, но и напряжений, возникающих в упругой системе (коленчатый вал и др.) от действия крутильных колебаний. При расчете коленчатого вала на прочность действие изгибных колебаний не учитывают.

Коленчатые валы делают чаще всего из стали. В отечественной автотракторной промышленности широкое распространение получили стальные валы, изготовленные из сталей 45, 45ЛК. 45Г2, 50Г, 18ХНВА. Двигатели МеМЗ-965, ГАЗ-13, ГАЗ-41, М-21 имеют коленчатые валы, изготовленные из специального чугуна спч.
Форма коленчатых валов разнообразна: разъемные, неразъемные; кривошипы расположены в одной плоскости; кривошипы расположены в разных плоскостях под углами 90, 120° и др.; с противовесами и без них; число шатунных шеек равно числу цилиндров и отлично от него, если на одну шейку навешивается более одного шатуна; число опорных шеек равно n+1, где п — число цилиндров, — полноопорный вал; на два и больше кривошипов приходится по две опорных шейки — неполноопорный вал.

Для предварительной разработки эскиза коленчатого вала целесообразно использовать статистические данные по элементам коленчатого вала автотракторных двигателей (табл. 4).

Для уменьшения веса коленчатого вала коренные и шатунные шейки делают пустотелыми и эти пустоты используют для подвода масла к подшипникам и центробежной очистки масла (рис. 43).

Чтобы получить достаточную жесткость, коленчатые валы выполняют с такими диаметрами шатунных и опорных шеек, при которых для заданного радиуса кривошипа имеет место перекрытие шеек.

Анализ поломок коленчатых валов быстроходных двигателей показывает, что большая часть поломок имеет усталостный характер и вызывается высокими переменными напряжениями на кручение и изгиб.
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Таблица 4
	Элементы коленчатого вала
	Карбюраторные двигатели
	Дизели

	
	рядные
	V-образные
	рядные
	V-образные

	Расстояние между серединами опорных подшипников
	(1,14÷1,25)Dц
	(1,2÷1,4) Dц
	(1,1÷1,4) Dц
	(1,2÷1,4) Dц

	Диаметр опорных шеек
	(0,64÷0,8)Dц
	(0,63÷0,75) Dц
	(0,7÷0,9) Dц
	(0,7÷0,75) Dц

	Длина опорных шеек:

Крайних

промежуточных
	(0,45÷0,67) Dц
(0,3÷0,5) Dц
	(0,45÷0,62) Dц
(0,25÷0,5) Dц
	(0,49÷0,75) Dц
(0,25÷0,52) Dц
	(0,45÷0,65) Dц
(0,28÷0,5) Dц

	Диаметр шатунных шеек
	(0,55÷0,7) Dц
	(0,57÷0,66) Dц
	(0,64÷0,75) Dц
	(0,65÷0,72) Dц

	Длина шатунных шеек
	(0,25÷0,45) Dц
	(0,45÷0,73) Dц
	(0,45÷0,75) Dц
	(0,52÷0,72) Dц

	Толщина щек
	(0,15÷0,25) Dц
	(0,1÷0,3) Dц
	(0,15÷0,35) Dц
	(0,16÷0,35) Dц

	Ширина щеки
	(1,04÷1,25) Dц
	(1,05÷1,30) Dц

	Радиусы галтелей
	(0,03÷0,08) Dц, но не менее 2÷3


Примечание   Dц — диаметр цилиндра двигателя.

Разрушение происходит в местах концентрации напряжений — переход шейки в щеку, маслопроводящее отверстие и др. Приближенные методы расчета коленчатого 

[image: image343.png]



Рис. 43. Коленчатый вал
вала, на основании которых определяют условные напряжения, не учитывают усталостные явления. Более точным для расчета коленчатых валов считают метод Р. С. Кинасошвили. Этот метод на основании учета номинальных напряжений и явлений усталостного порядка позволяет более точно определять запасы прочности в элементах коленчатого вала и по ним оценивать прочность вала.
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При расчете коленчатого вала по методу Р. С. Кинасошвили исходными данными служат режим номинальной мощности и нагрузки от давления газов и силы инерции.

Коленчатый вал рассчитывают по схеме двухопорной разрезанной балки, так как расчет его по схеме многоопорной неразрезанной балки сложен, а разница в конечных результатах расчета по той и другой схеме незначительна. Запасы прочности шатунных шеек, определенные для схемы разрезанной балки, окажутся меньше на 5—8%, а крайних щек — на 30—40%, чем при расчете по схеме неразрезанной балки. Не прибегая к сложным расчетам коленчатого вала по схеме неразрезанной балки, в конечных результатах расчета учитывают возможные отклонения в точности расчетов.

Расчетные схемы коленчатого вала показаны на рис. 44, а — в. Требования, предъявляемые к коленчатым валам: высокие прочность, жесткость и износостойкость при относительно малой массе; статическая и динамическая уравновешенность; отсутствие опасных резонансов от крутильных колебаний в зоне эксплуатационных оборотов; высокие поверхностная твердость шеек коленчатого вала и точность изготовления их; разгруженность шеек от центробежных сил.

Коренные (опорные) шейки коленчатого вала под действием приложенных сил и моментов подвергаются скручиванию и изгибу. Коренную шейку рассчитывают только на кручение

Рис. 44. Расчетные схемы коленчатых
валов: 
а — один шатун опирается на две коренных шейки; б — на шатунную шейку опирается  два шатуна; в — на две коренные шейки опирается два шатуна
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от передаваемого через шейку крутящего момента. У коленчатых валов современных двигателей 
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 выбирают, исходя из работоспособности подшипника. При таком отношении dш к lш напряжения изгиба оказываются столь незначительными, что ими можно пренебречь.

Так как Мкр двигателя — величина переменная и изменяется по углу поворота кривошипа не только по величине, но и по знаку, то предварительно находят максимальные и минимальные значения крутящего момента для всех опорных шеек, а затем по наибольшим значениям — запас прочности.

Для удобства последующих расчетов составляют таблицу набегающих моментов с учетом порядка работы цилиндров и сдвига по фазе рабочих ходов (табл. 5).

Таблица  5
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Установив значения Мкр тах и Мкр тin, находят максимальные н минимальные значения касательных напряжений для данной шейки (МПа):
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где 
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 — момент сопротивления полой коренной шейки; dк.ш.н — наружный диаметр коренной шейки; dк.ш.вн — внутренний диаметр коренной шейки.

По полученным τmax и τmin находят амплитуду напряжений:
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и среднее значение напряжения:
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Запас прочности
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где τ-1 — предел усталости материала на кручение при симметричном цикле напряжений; для углеродистых сталей, применяемых для изготовления коленчатых валов, τ-1 = 180÷220 МПа, легированных сталей τ-1 = 280÷320 МПа; Kτ =1,8÷2— эффективный коэффициент концентрации напряжения при кручении, (τ — коэффициент, учитывающий снижение предела выносливости в зависимости от геометрических размеров детали; для шеек валов, имеющих масляное отверстие без острых кромок, (τ = 0,7÷0,8; Kτ/(τ = 2,2÷2,8 для автотракторных двигателей;
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ατ —коэффициент, зависящий от предельной амплитуды; при пульсирующем цикле ατ = 0,1.

Для указанных значений Kτ, (τ, ατ с достаточной точностью запас прочности шеек коленчатого вала
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Для опорных шеек запасы прочности у карбюраторных двигателей n = 3÷4, у автотракторных дизелей n = 4÷5 без учета напряжений, возникающих от крутильных колебаний.

Расчет коленчатого вала с учетом напряжений от крутильных колебаний см.: Терских В. П. Расчеты крутильных и изгибных колебаний силовых установок. Справочное пособие. Т. 1—3, Машгиз, 1953, 1954; Попык К. Г. Динамика автомобильных и тракторных двигателей. «Высшая школа», 1965.

Шатунные шейки коленчатого вала подвергаются скручиванию и изгибу. Так же как и при расчете коренной шейки, конечным результатом расчета шатунной шейки является определение запаса прочности. Шатунная шейка нагружается силами K и Т, переменными по величине и направлению (рис. 44). Определяют силы KΣ и Т( для положения кривошипа через каждые 30° и заносят в табл. 6, из которой легко для любого кривошипа и угла устанавливают значения сил.

Таблица  6

	цилиндры
	KΣ
	Т(

	1
	2
	3
	4
	5
	6
	
	

	Углы α, град
	
	

	0
30
60

и т. д.
	240

270

300

и т. д.
	480

510

540

и т. д.
	120

150

180

и т. д.
	600
630
660

и т. д.
	350

390

420

и т. д.
	
	


Для зон, в которых можно ожидать, что KΣ и Т( будут иметь максимальные значения, эти силы определяют через 10°.

Момент (Н·м), которым скручивается 1-я шейка коленчатого вала
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где Мкр i  — суммарный крутящий момент, передаваемый опорной шейкой от предыдущих кривошипов; RT — реакция от тангенциальной силы на опорной шейке со стороны набегающего момента; r — радиус кривошипа.

Моменты, действующие на шатунные подшипники, определяют в зависимости от угла поворота кривошипа через каждые 30° для всех шатунных шеек.

Данные расчета заносят в табл. 7, из которой выявляются максимальные и минимальные значения Мкр для наиболее нагруженной шейки.
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Таблица  7
	Угол
	Шейка 2
	Шейка 3
	Шейка 4
	и т.д.

	α, град
	Мкр1
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	Мкр3
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Значения скручивающих напряжений (МПа):
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Определив τа и τср, находят запас прочности:
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При подсчете запаса прочности с учетом влияния крутильных колебаний к значению τа прибавляют 
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, где Му — момент от сил упругости на рассматриваемом участке вала.

Для наиболее опасного (узлового) участка вала длиной li между i и (i+1)-й массами момент (Н·м)
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где 
[image: image364.wmf]i
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— крутильная жесткость приведенного вала на рассматриваемом участке, Н·м; ai и ai+1 — амплитуды угловых колебаний i и (i+1)-й масс.

В зависимости от радиуса галтелей, формы щек, характера сверлений шеек и щек для коленчатых валов автомобильных и тракторных двигателей τа.к = 20÷45 МПа.

Следовательно, запас прочности шатунных шеек коленчатого вала с учетом крутильных колебаний
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для приближенного расчета
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Шатунная шейка в плоскости кривошипа изгибается момен​том (МПа)
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Это выражение справедливо для вала, у которого центры тяжести щек и противовесов находятся на осевой линии щеки.

При симметричном колене реакции опор в плоскости кривошипа (Н)
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где K — сила, действующая в плоскости кривошипа от сил газов и сил инерции возвратно-поступательно движущихся масс;
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Krн.г.ш — центробежная сила инерции массы шатуна, отнесенной к кривошипу; Kr ш.ш — центробежная сила инерции шатунной шейки; Kr щ — центробежная сила инерции щеки; Kr пр — центробежная сила инерции противовеса.

Момент, изгибающий шатунную шейку в плоскости, перпендикулярной плоскости кривошипа,
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так как RT = Т/2.
Суммарный расчетный изгибающий момент (Н·м)
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Изгибающий момент (Н·м), действующий в плоскости сверления для подвода масла,
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где φ — угол, составленный вертикальной осью щеки кривошипа и осью отверстия для подвода масла.

Положительный момент Мφ вызывает у краев отверстия сжатие, отрицательный — растяжение.

Для нахождения максимальных и минимальных значений моментов Мφ по данным расчета строят таблицу по приведенной форме (табл. 8).

Таблица  8

	α, град
	KΣ
	Rz
	Rz (l/2)
	Mz
	Mz cos φ
	TΣ
	MT
	MTsin φ
	Mφ

	
	
	
	
	
	
	
	
	
	


Определив Mφ max  и Mφ min , находят:
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где
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— момент сопротивления изгибу шатунной шейки. 

По найденным значениям σmax и σmin определяют σа и σср.

Запас прочности


[image: image374.wmf](

)

[

]

ср

a

1

K

n

s

a

s

s

s

s

s

s

s

+

=

-

,                                  (103)

где σ-1 = 250÷350 МПа — для углеродистых сталей, для легированных сталей σ-1 = =500÷550 МПа; Kσ = 1,9÷2,0; (σ = 0,7÷0,8; ασ = 0,1.

Общий запас прочности
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Для шатунных шеек автомобильных двигателей запасы проч​ности должны быть не ниже 2,5, тракторных — не ниже 3.

Щеки коленчатого вала под действием приложенных к нему сил подвергаются изгибу, растяжению или сжатию и кручению. Расчет щек ведут с целью определения запаса прочности в сече​нии щеки, в месте ее сопряжения с шейкой коленчатого вала, в точке С (рис. 45).

Щека в плоскости кривошипа изгибается моментом (Н-м)
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а сжимается или растягивается силой (Н)


[image: image377.wmf](

)

[

]

2

K

2

K

2

K

K

K

R

пр

 

r

щ

 

r

ш.ш

 

r

ш.

 

r

K

-

+

+

-

=

.                  (106)

Нормальное напряжение от изгиба 
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где fщ = bh — площадь расчетного сечения щеки.

Суммарное напряжение щеки
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Момент сопротивления изгибу 
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Найдя максимальное и минимальное значения σиз, определяют амплитудное значение:
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Рис. 45. Расчетная схема щеки

коленчатого вала

и запас прочности щеки:
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Для автомобильных двигателей запасы прочности щек долж​ны быть не менее 2,5, тракторных — не менее 3.

Довольно часто коленчатые валы автомобильных двигателей выполняются по схемам, изображенным на рис. 44, б, в. Коренные шейки таких валов рассчитывают исходя из величин набегающих моментов, как и при расчете полноопорного вала. Шатунные шейки и щеки рассчитывают, предварительно определив реакции на опорах и изгибающие и скручивающие моменты. Для вала, выполненного по схеме на рис. 44, б, реакция в вертикальной плоскости на левой опоре
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На этой же опоре реакция в горизонтальной плоскости
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Реакции на правой опоре
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где 
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При расчете вала по схеме на рис. 44, в центробежные силы вращающихся масс кривошипов:
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Реакция на левой опоре в вертикальной плоскости
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Реакцию на правой опоре определяют так же, как на левой.

Реакции опор в горизонтальной плоскости определяют так же, как и для схемы на рис. 44, б.
Изгибающие моменты в плоскости кривошипа определяют для двух сечений I—I и II—II соответственно:
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В плоскости, перпендикулярной плоскости кривошипа, изги​бающие моменты для сечений I—I и II—II соответственно:
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Момент, скручивающий шатунные шейки,
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Напряжения и запас прочности подсчитывают так же, как для полноопорного вала.
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§ 17. Расчет коленчатого вала на крутильные колебания

Коленчатый вал на крутильные колебания рассчитывают с целью определения критических оборотов, при которых частота собственных колебаний вала совпадает с частотой вынужденных колебаний. При совпадении этих частот (резонансе) напряжения в элементах вала могут достигать опасных значений и приводят к поломкам вала с характерными усталостными признаками. Приближенный расчет вала на крутильные колебания сводится к определению резонансных частот и критических оборотов коленчатого вала.

При коротких коленчатых валах их жесткость достаточно велика и тогда опасные критические обороты оказываются вне зоны эксплуатационных оборотов и, следовательно, определив критические обороты, можно дальше не рассчитывать.

У длинных коленчатых валов с малой жесткостью критические числа оборотов могут оказаться в зоне эксплуатационных оборотов. В этих случаях при нежелании вносить изменения в конструкцию вала с целью повышения жесткости, так как это увеличивает массу коленчатого вала, применяют демпферы — гасители крутильных колебаний.

Реальная система в двигателе внутреннего сгорания, испытывающая крутильные колебания, чрезвычайно сложна, поэтому при расчетах она заменяется эквивалентной. Составление и расчет эквивалентной схемы заключается в приведении длин и масс.

Чтобы приведенная система в отношении крутильных колебаний была эквивалентна действительной системе, необходимо соблюсти следующие условия: углы закручивания соответствующих участков действительного и приведенного валов, возникающие под действием одинаковых моментов, должны быть равны; моменты от сил инерции действительных и приведенных масс должны быть также равны.

Для упрощения вычислений принимают диаметр приведен​ного вала равным диаметру коренной шейки коленчатого вала. Тогда приведенная длина цилиндрического участка вала
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где dпр — диаметр вала, к которому приводят; d1— диаметр приводимого участка вала. 

Если вал пустотелый, то
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Если цилиндрическая часть вала имеет шпоночные канавки, то в качестве расчетного принимают диаметр вала за вычетом глубины канавок.

Приведенную длину колена вала подсчитывают по формулам, в которые введены коэффициенты, полученные экспериментальным путем.

74

Достаточно близкие данные получаются по формуле С. С. Зиманенко:

для колена со сплошными шейками
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для колена с пустотелыми шейками:
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где е — толщина щеки; h — ширина щеки; r — радиус кривошипа. Для колена с перекрытыми пустотелыми шейками
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где 
[image: image401.wmf]r
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 — коэффициент, учитывающий перекрытие шеек.

Приведенная длина сложного колена с промежуточной длинной щекой
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Если шейки вала пустотелые, то необходимо внести уточнение по аналогии с (114).

Общая длина приведенного вала
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Основные массы, связанные с коленчатым валом, приводятся на основе равенства моментов инерции действительных и приведенных масс.

Момент инерции приведенной массы одного кривошипа [кг·м2(кгс·м·с2)]


[image: image404.wmf]пор.гр

н.г.ш

кол

пр

J

J

J

J

+

+

=

,                              (117)

75


где Jкол — момент инерции колена вала:
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момент инерции коренной шейки
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где ρ — плотность металла, кг/м3.

Момент инерции шатунной шейки относительно оси коленчатого вала
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где 
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 — момент инерции шатунной шейки относительно ее оси;
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— масса шатунной шейки, кг.

Чтобы определить момент инерции щеки, ее представляют в виде параллелепипеда или, если она существенно отличается от параллелепипеда, делят на элементы и, определив момент инерции каждого элемента, находят суммарный момент всей щеки.

Момент инерции щеки [кг·м2(кгс×м·с2)], отнесенный к оси вращения вала,

Ц
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где 
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 — момент инерции параллелепипеда относительно оси, проходящей через его центр тяжести; тщ = еhbр — масса щеки, кг; е, h, b — соответственно толщина, ширина и высота щеки, см; а — расстояние центра тяжести щеки от оси вращения коленчатого вала. 

Замена массы возвратно-поступательно движущихся частей эквивалентной массой, расположенной на расстоянии r от оси коленчатого вала, делается приближенно. Эти массы оказывают наибольшее влияние на крутильные колебания при углах поворота коленчатого вала, близких к 90°, а при прохождении мертвых точек не влияют на крутильные колебания, поэтому при расчетах с достаточной для практики точностью принимают
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где т— масса поршневой группы и верхней части шатуна.

Момент инерции нижней части шатуна определяют приближенно. 

Рис. 46 Схема приведен​

ного вала
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Для этого находят центр тяжести нижней части шатуна, массу его и затем момент инерции нижней части шатуна, отнесенный к оси вращения коленчатого вала.

При приведении моментов инерции вращающихся и возвратно-поступательно движущихся масс V-образных двигателей учитывают движущиеся массы правого и левого блоков.

Чтобы выяснить значимость крутильных колебаний для данного коленчатого вала с несколькими массами, такой вал представляют состоящим из двух, трех масс и более (рис. 46).

При рассмотрении двухмассовой системы считают, что на одном конце вала находится масса с моментом инерции, равным сумме моментов инерции, действующих в плоскостях кривошипов, а на другом — масса маховика с моментом инерции, равным моменту инерции маховика.

Круговая частота собственных колебаний вала с двумя массами (рад/с)
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или, имея в виду, что 
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где G — модуль упругости при сдвиге материала вала, МПа; 
[image: image416.wmf]4
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 — полярный момент инерции сечения вала, см4; J1, J2 — соответственно моменты инерции приведенных масс кривошипов и маховика; lоб — расстояние между приведенными массами приведенного вала, м.

Период колебаний (1/с)


[image: image417.wmf](

)

[

]

2

1

1

c

J

J

c

J

J

2

2

T

+

=

=

p

w

p

.                        (123)

Число собственных крутильных колебаний системы (кол/мин)
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Узел колебаний делит вал на участки (l=l1+l2), обратно пропорциональные моментам инерции масс:
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Система вала с тремя массами может совершать два вида колебаний: одноузловые — колебания первой степени; двухузловые — колебания второй степени.

Угловую частоту колебаний такой системы определяют из уравнения частот
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где J1, J2, J3 — моменты инерции приведенных масс; c1,c2 —жесткости участков приведенного коленчатого вала:
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Из решения уравнения частот получим два значения: ω1 и ω2. Колебательное движение с частотой ω1 называют первым главным видом, ω2 — вторым главным видом собственных колебаний систем.
Резонансные числа оборотов определяют, исходя из уравнения
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где k — порядок резонирующей «моторной» гармоники; ωр.к.в — средняя угловая скорость вращения коленчатого вала по отношению к k-й гармонике при резонансном пр.к.в:
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Подставив значения ωр.к.в и ωс получим 
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Резонансные числа оборотов k-й гармоники для одно- и двухузловой системы коленчатого вала соответственно
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§ 18. Расчет механизма газораспределения

Наполнение цилиндров двигателя рабочей смесью и очистка от отработавших газов осуществляются механизмом газораспределения. В четырехтактных двигателях применяют преимущественно клапанный механизм с верхним или нижним расположением клапанов, в двигателях двухтактных чаще всего — механизм золотниковый, роль золотника выполняет поршень. В двигателях двухтактных, мощных встречается механизм комбинированный: впуск — золотниковый, выпуск — клапанный.

Механизм газораспределения в надлежащий момент обеспечивает подачу в цилиндр необходимого количества топливно-воздушной смеси или воздуха, организует струю поступающего воздуха так, чтобы при встрече со струей топлива обеспечивалась наилучшим образом качественная топливно-воздушная смесь и равномерно распределялась в камере сгорания. После сгорания топливно-воздушной смеси в определенный момент механизм газораспределения обеспечивает выпуск отработавших газов из цилиндра и возможно полную очистку его от этих газов.

Движение клапанов строго согласовано с движением поршней, поэтому все механизмы газораспределения включают в себя привод, передающий движение от коленчатого вала к клапанам.

В зависимости от формы камеры сгорания, расположения клапанов и других конструктивных факторов механизм газораспределения включает в себя: шестерни зубчатые, цилиндрические или конические; цепную или ременную передачу, работающую без скольжения; распределительный вал (один или несколько), расположенный в картере или в головке двигателя (рис. 47);

78

[image: image427.png]



Рис. 47. Различные конструктивные решения клапанного механизма автотракторных двигателей:

а — механизм газораспределения с расположением клапанов в головке и приводом от распределительного вала, расположенного в картере; б — механизм газораспределения с верхним расположением клапанов и распределительного вала, действующего непосредственно на стержень клапана; е — механизм газораспределения с верхним расположением клапанов и укороченной штангой; г — механизм газораспределения V-образного двигателя с приводом всех клапанов от одного распределительного вала; д, е — привод клапана с предотвращением появления боковых сил при передаче усилий на стержень клапана
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толкатели, штанги, коромысла, передающие движение от распределительного вала к клапанам; клапаны, преимущественно тарельчатые с фаской, опирающейся на гнездо под углом 30 или 45° (рис. 48). На каждый цилиндр устанавливают по 2, 3 или 4 клапана; пружины (одна или две) спиральные цилиндрические, конические и другой формы; направляющие втулки, крепежные детали.

Эффективность процесса газообмена в двигателях оценивают коэффици​ентом на​полнения и равномерностью наполнения отдельных ци​линдров двигателя.

Для хорошего наполнения цилиндров двигателя свежей смесью или воздухом рекомендуют следующие соотношения между диамет​ром горловины впускных каналов dгор.вп и диаметром поршня D:

При нижнем расположении клапанов……. dгор.вп=(0,38÷042)D
При верхнем расположении клапанов…… dгор.вп=(0,42÷052)D
Для дизелей с разделенной камерой……... dгор.вп=(0,35÷040)D
Для дизелей с неразделенной камерой…... dгор.вп=(0,38÷042)D
Чтобы уменьшить сопротивление движению смеси или воздуха, впускные трубопроводы выполняют с плавными переходами и с гладкой внутренней поверхностью.

Условную среднюю скорость движения смеси или газов в горловине определяют из равенства
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где fгор.вп — площадь впускной горловины; iкл — число одинаковых клапанов для одного цилиндра; спор.ср— средняя скорость поршня; Fпор— площадь поршня.

Площадь сечения впускной горловины клапана
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Площадь проходного сечения впускного клапана при максимальном его открытии для клапанов с углом наклона фаски 30°
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 с углом наклона фаски 45°
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где hкя — высота подъема клапана.
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Условные скорости прохождения смеси в горловине клапана в горловине седла клапана двигателей следующие:

Карбюраторный
Дизель

wгор.вп,   м/с
     60÷110
  55÷70

wсед.кл,    м/с
     65÷120
  60÷80

У современных двигателей принимают wгор.вп = (0,9÷0,88) wсед.кл.

Клапаны впускные изготавливают из сталей 37ХС, 40ХН, 5Х9С2, Х10СГМ и др., выпускные — из жаропрочных сталей ЭИ48, ЭИ992, СХ8 и др. Долговечность клапанов повышается наваркой стеллита на посадочный конус клапана и опорную поверхность седла.

Примерные соотношения размеров клапана в зависимости от диаметра горловины следующие:

Диаметр тарелки клапана:

наибольший…………………..      dгол= (1,06÷1,16) dгор
наименьший…………………..      d1 = (0,95÷1,0) dгор
Ширина фаски…………………….      b= (0,10÷0,12) dгор
Высота цилиндрического пояска...     h1= (0,025÷0,045) dгор
Общая высота тарелки ……….......      h2= (0,10÷0,13) dгор
Диаметр стержня клапана:

Впускного…………………………..      dст.вп= (0,18÷0,23) dгор
выпускного ………………………...       dст вып= (0,22÷0,28) dгор
Чтобы лучше отводить тепло от тарелки выпускного клапана, тарелку и стержень клапана делают пустотелыми. Полость заполняют металлическим натрием, который в жидком состоянии (t = 97°), перемещаясь в полости, переносит тепло от тарелки к стержню клапана.

Седла клапанов выполняют из легированных чугунов. Радиальная толщина кольца седла (dсед. н— dсед. вн)/2= (0,1÷0,13)dгор. Высота седла hсед= (0,18÷0,25) dгор. Наружный диаметр кольца dсед.н (1,2÷1,26)dгор. Чтобы предотвратить выпадение, седла клапанов завальцовывают или запрессовывают с небольшим на​тягом Δ ≈ 0,0003 dсед.н.

Стержень клапана перемещается в направляющей втулке, которую выполняют из бронзы, специального чугуна или металлокерамики и запрессовывают в головку цилиндров или в блок: длина направляющей части втулки lвт = (8—10) dст; наружный диаметр втулки dвт. н = (1,4÷1,6) dст.
Зазор между втулкой и стержнем клапана для впускных клапанов 0,02—0,05 мм, выпускных 0,05—0,07 мм.

Продолжительность фаз открытия и закрытия клапанов обеспечивается соответствующим расположением и формой кулачков, находящихся на распределительном валике. Помимо кулачков, управляющих движением клапанов, на распределительном валике часто помещают кулачки, шестерни, передающие движение на вспомогательные механизмы: топливный, масляный насосы, распределитель и прерыватель системы зажигания и др.
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Для четырехтактных двигателей распределительный вал всегда вращается с частотой, в два раза меньшей, чем частота вращения коленчатого вала.

Распределительные валы изготовляют из сталей 45,40 или из чугуна СПЧ. Чтобы обеспечить необходимую жесткость, распределительные валы выполняют многоопорными, подшипники применяют преимущественно скольжения иногда с баббитовой поверхностью трения. Поверхности трения распределительного вала термически упрочняют.
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Рис. 49. Схема к расчету профиля кулачка

Кулачки распределительного вала имеют рабочую поверхность, обеспечивающую безударный подъем клапана на заданную высоту и опускание. Продолжительность нахождения клапана в открытом состоянии определяется профилем кулачка, выполненным в соответствии с диаграммой газораспределения, обеспечивающей максимальное наполнение и хорошую очистку цилиндров от отработавших газов.

В настоящее время наибольшее распространение получили кулачки с выпуклой поверхностью, описанной кривой с радиусами r0, r1, r2 (рис. 49, а). Работают такие кулачки с толкателями, имеющими плоские или выпуклые головки. Кулачки, работающие с роликовыми толкателями, имеют поверхности, описанные кривой с радиусами r0, r2 и соединенные между собой прямой (тангенциальный) или вогнутой поверхностью (рис. 49, б).
На основании опытных данных принимают подъем толкателя
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где dгор — диаметр горловины; iкл — число одноименных клапанов, приходящихся на один цилиндр.

Радиус начальной окружности r0= (1,6÷2,4) hmах.
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Радиус дуги первого участка подъема клапана от A до C r1 = (10÷20) hT max.

Если r1 определяют, задавшись r0, r2 и hT max, то принимают 
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где а — расстояние между центром вала и центром дуги с радиусом r2: а = r0 + +hT max – r2; 2φ0 — центральный угол при симметричном кулачке на протяжении которого клапан остается открытым. 

Для тангенциального кулачка
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Толкатель с плоской головкой скользит по дуге радиусом r1 от точек А до С и от С' до А', при этом высота подъема толкателя
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скорость
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ускорение
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где ωк.в — угловая скорость кулачкового вала.

Толкатель с плоской головкой скользит по дуге радиусом r2 от точки С до С', при этом высота подъема толкателя
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скорость
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ускорение


[image: image442.wmf]2

2

в

.

к

T

cos

a

j

j

w

-

=

.                                         (138)

Минимальный радиус головки толкателя
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Роликовый толкатель катится по прямой и а участке от то​чек А до С и от С' до А', при этом высота подъема толкателя
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скорость
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ускорение
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Роликовый толкатель катится по дуге радиусом r2 от точек С до В и от В до С', при этом высота подъема толкателя
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где 
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Ускорение
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Так как у двигателей с верхним расположением распределительного вала масса, приведенная к клапану, оказывается меньше, чем у двигателя с нижним расположением вала, то у них могут быть допущены большие ускорения.

Для двигателей с верхним расположением распределительного вала при hт = 0 значения 
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Для двигателей с нижним расположением распределительного вала при hт = 0 
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Пружины клапанов предназначены для плотного прижатия клапана к седлу и для поддержки всех элементов клапанного механизма в замкнутом состоянии. Появление в клапанном механизме значительных зазоров (размыкание) приводит к работе механизма со стуками, а поверхности механизма, размыкающегося во время работы, быстро изнашиваются.

Клапанный механизм должен обладать большой жесткостью при предельно малой массе возвратно-поступательно движущихся деталей. Конструктивные массы gкл возвратно-поступательно движущихся деталей, отнесенные к площади впускной горловины и приведенные к оси клапана gкл.вп, имеют следующие значения (г/см2):

Для механизма с нижними клапанами …………………… gкл=22÷36
Для механизма с верхними клапанами и 

нижним расположением вала……………………………… gкл=23÷30
Для механизма с верхними клапанами и 

верхним расположением вала……………………………... gкл=18÷23
При определении конструктивных масс, отнесенных к выпускному клапану, следует учесть, что горловина впускного клапана всегда больше горловины выпускного, поэтому
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где fгор.вп,  fгор.вып — проходные сечения впускного и  выпускного клапанов.
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Суммарная масса возвратно-поступательно движущихся деталей клапанного механизма, приведенная к оси клапана,
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где ткл — масса комплекта клапана; тпр — масса пружины; тТ — масса толкателя; mшт — масса штанги; Jкл — момент инерции коромысла относительно оси качания; lT, lкл — плечи коромысла; lкл/lT = 1,3÷1,8; lкл — плечо, касающееся стержня клапана.

Силы инерции поступательно движущихся масс, приведенные к оси клапана,
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Где jкл=iкл jТ; iкл=hкл/hТ=jкл/jТ.
Максимальная сила пружины при полностью открытом клапане
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где K — запас усилий пружин: для дизелей K =1,3÷1,5; для карбюраторных двигателей K = 1,33÷1,65; 
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мм.

Минимальная сила пружины при закрытом клапане (предварительная затяжка)
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Максимальная сила пружины
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При полностью открытом клапане пружина будет иметь силу
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где 
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— жесткость пружины; 
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 — полная деформация пружины или высота пружины при открытом клапане.

В быстроходных двигателях Рпр mах достигает 1000 Н, жесткость пружины — 54÷58 Н/мм.

Диаметры пружин выбирают следующими: наружной dн=(0,75÷1,0)dгор, внутренней dвн=(0,5÷0,75)dгор. Если клапанная пружина одна, то ее dпр = dгор или ее dпр выбирают по конструктивным соображениям, где dгор — диаметр горловины клапана.

При установке двух пружин
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где 
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 — нагрузка, приходящаяся на наружную пружину; 
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 — нагрузка, приходящаяся на внутреннюю пружину:
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Внутреннюю пружину вставляют в наружную с зазором 1÷2 мм. Направление витков встречное для предотвращения заклинивания витков одной пружины витками другой.

Максимальное .касательное усилие в пружине (МПа)
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где dпр — средний диаметр пружины; δ — диаметр проволоки, из которой делают пружины, δ = 4÷6 мм; K — коэффициент, учитывающий неравномерное распределение напряжений по сечению витка; зависит от следующих соотношений:

dпр/δ…………..…… 6             7           8            9          10

K……………......... 1,24          1,2       1,17       1,15       1,13

Максимальное усилие τmах== 450÷650 МПа. Минимальное касательное напряжение (МПа)
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амплитуда напряжения τа = 0,5 (τmах — τmin); среднее напряжение τср = 0,5 (τmах + +τmin).

Предел выносливости для пружинных сталей τ-1 = 330 — 400 МПа.

Запас прочности
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где 
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 = 0,1 — зависит от предельной амплитуды.

Принимают 
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= 1,2÷2,2. Число рабочих витков пружины
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где G = (0,80÷0,88) 105 — модуль упругости второго рода, МПа, Полное число витков пружины 
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, принимают число витков клапанных пружин 
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Клапанные пружины проверяют на резонанс (кол/мин)
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где δ и dпр выражены в мм; пс — частота собственных колебаний в минуту.

Отношение частоты свободных колебаний к частоте вращения распределительного вала пс/пр.в >10÷12.

Распределительный вал рассчитывают на изгиб и кручение от усилий, действующих па кулачки от клапанного механизма.

Расчетная схема кулачкового вала показана на рис. 50.

Максимальная сила, действующая на кулачок,
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где 
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 — сила пружины, приведенная к толкателю; 
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— сила инерции возвратно-поступательно движущихся масс приведенная к толкателю;
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[image: image481.wmf]г.Т
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 — сила давления газов, приведенная к толкателю. Изгибающий момент в расчетном сечении
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l — длина участка вала между опорами; a, b — расстояние от опор до кулачка (рис.50).
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Рис. 50. Схема к расчету распределительного вала

Напряжение от изгиба
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dвн — внутренний диаметр пустотелого распределительного вала; dн — наружный диаметр распределительного вала. 

Скручивающий момент при плоском толкателе
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где РT — максимальная сила, приложенная к кулачку со стороны толкателя; b —расстояние до точки приложения силы от оси симметрии, проходящей через ось вращения кулачкового вала (лечо приложения силы).

Чтобы определить максимальный суммарный скручивающий момент МΣ, необходимо учесть все моменты Мкр, действующие одновременно на вал. Для определения МΣ строят график набегающих моментов, из которого находят           МΣкр max.Напряжение кручения (МПа)
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Суммарное напряжение изгиба и кручения (МПа)
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Допускаемое напряжение σΣ = 50÷150 МПа. 

Стрела прогиба распределительного вала
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где Е — модуль упругости, для стали Е= (2,0—2,2) 105 МПа.

Стрела прогиба распределительного вала должна быть не более 0,1 мм.

Напряжения смятия на поверхностях кулачка и толкателя (МПа)
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где b — ширина кулачка; ρ— радиус кривизны кулачка в точке касания с толкателем.

Допускаемое напряжение смятия σсм = 600÷1200 МПа.

§ 19. Расчет толкателя и штанги

Толкатели механизма газораспределения изготовляют из сталей 20, 20Х, 35 и др.

Боковую поверхность толкателя проверяют на допускаемую величину удельного давления на нее
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где dT — диаметр стержня толкателя; l — длина стержня толкателя, опирающаяся на боковую поверхность направляющей втулки.

Допускаемая величина 
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Штангу проверяют на устойчивость от продольного изгиба, т. е. определяют запас устойчивости:
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где Jшт, Ршт, lшт — соответственно момент инерции штанги, сила, приложенная к штанге, и ее длина.




ГЛАВА   III 

РАСЧЕТ СИСТЕМ ДВИГАТЕЛЯ

§ 20. Расчет системы смазки

В современных автотракторных двигателях применяют централизованную систему смазки с принудительной подачей масла к трущимся поверхностям деталей двигателей: запас масла, обеспечивающий непрерывную работу двигателя на протяжении 15—20 ч, находится или в нижней части картера или в отдельном баке; к трущимся поверхностям масло подается шестеренчатым насосом под давлением 0,5÷1,0 МПа. Такие детали, как стенки поршней и цилиндров, чаще всего смазываются маслом, разбрызгиваемым подшипниками коленчатого вала или через специальные форсунки, находящиеся в нижних головках шатунов.

В систему смазки включаются масляный насос; радиатор, охлаждающий масло; фильтры, очищающие масло от грязи, и контрольные приборы — манометр, термометр, редукционные клапаны, указатели уровня масла.

Коммуникации масляной системы чаще всего выполняют в теле блока, коленчатого вала, шатунов. Только тогда, когда невозможно использовать тело детали для прокладки коммуникационной линии, подвод масла осуществляется при помощи трубок.

Смазка деталей двигателей производится маслами, специально готовящимися для автотракторных двигателей: АСп-6, АСп-8, АС-10 для карбюраторных двигателей, ДС-8, ДС-11, МТ-14п, МТ-16п для дизелей.

§ 21. Расчет подшипника

Исходными данными для расчета подшипника являются полученные при динамическом расчете нагрузки на шатунные и коренные шейки коленчатого вала, а также принятые по конструктивным соображениям значения диаметра и длины опорной поверхности подшипника.

Значения средних и максимальных условных давлений на подшипники приведены в табл. 9.

Для обеспечения жидкостного трения необходимо, чтобы в несущей части масляного слоя развивались гидродинамические давления, при которых обеспечивалось бы поднятие вала масляным слоем на определенную минимальную величину. Считают,
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Таблица  9

	Тип двигателя
	Подшипники
	Kср, МПа
	Kmax, МПа

	Для легковых автомо​билей
	Коренные

Шатунные
	6—8

5—7
	8—11

6—8

	Для грузовых автомо​билей
	Коренные

Шатунные
	5—7

4—6
	7—10

5—7

	Тракторные
	Шатунные Коренные
	2,5—3,5
3,5—4
	8—12

6—8


что жидкостное трение обеспечивается, если между валом и подшипником имеется зазор
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 — критическая толщина масляного слоя:


[image: image495.wmf]г

п

в

min

 

крит

h

D

D

D

+

+

=

,

[image: image496.wmf]в
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 — высота неровностей вала; 
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 — высота неровностей подшипника; 
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 — величина отклонения от геометрической формы; 
[image: image499.wmf]раб
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 — минимальная рабочая толщина слоя.

Шейки валов тракторных двигателей обрабатывают по 6-му, а автомобильных — по 7-му классу шероховатости.

Средняя арифметическая величина отклонений 6-го класса шероховатости 1,6÷3,2 мкм, 7-го класса — 0,8÷1,6 мкм.

Поверхность вкладышей после обработки имеет 6-й класс шероховатости и величину отклонений 1,6÷3,2 мкм.

У автотракторных двигателей 
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 мкм.

Минимальную рабочую толщину масляного слоя принимают
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 = 2 мкм.

Надежность работы подшипника оценивается коэффициен​том надежности жидкостного трения
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который должен быть не менее 1,5.

Подшипники двигателей внутреннего сгорания работают при температуре поверхностей трения ≈100—120°С и температуре масла, доходящей до 120°С, при которой несущая способность масла существенно снижается.

Количество тепла (кДж/с), отводимого маслом от подшипников, составляет 2—3% от общего количества тепла, внесенного с топливом,
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Количество тепла (кДж/с), выделяемого подшипником,
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где 
[image: image505.wmf]ср

p

 — среднее давление за цикл на шейку вала, МПа; 
[image: image506.wmf]пор

F

 — площадь поршня, м2; v — окружная скорость шейки, м/с:
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d — диаметр шейки, м; п — частота вращения вала в минуту; f = 0,002÷0,008 — коэффициент жидкостного трения. 

Тепло (кДж/с), отводимое от подшипника маслом,
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где 
[image: image509.wmf]м
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 — объем масла, проходящего через подшипник, м3/с; ρ = 900—940 — плотность масла, кг/м3; см = 2,094— теплоемкость масла, кДж/(кг·с); 
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 — температура масла, входящего в подшипник; 
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 — температура масла, выходящего из подшипника, для современных двигателей 
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§ 22. Расчет масляного насоса

Размеры масляного насоса определяют для режима работы nmах и Nemax. Действительная производительность масляного насоса карбюраторных двигателей
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где K = 1,7÷2,5 — коэффициент, учитывающий масло, проходящее помимо подшипников (перепуск масла через редукционные клапаны, неплотности прилегания зубьев шестерен к поверхности корпуса — зазоры вследствие износа); Σ
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— секундный расход масла через подшипники.

Производительность масляных насосов карбюраторных двигателей Vм = 0,0005÷0,0025 м3/с; для дизелей Vм = 0,0006÷0,006 м3/с.

Длина зуба шестерни насоса (мм)
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где т — модуль зубьев шестерен; z — число зубьев шестерни; nн — частота вращения вала шестерни насоса, об/мин; 
[image: image516.wmf]н

h

= 0,7÷0,8 — коэффициент подачи насоса. Мощность (кВт), потребляемая насосом,
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где 
[image: image518.wmf]м

h

— механический к. п. д. насоса; Vм — производительность насоса, м3/с; p = pвых — pвх — перепад давлений, Па. Сечение трубопроводов масляной системы  выбирают таким, чтобы скорость масла,  протекающего   по  ним,   была   не   более 1÷2,5 м/с.
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§ 23. Расчет центрифуги

Очистка масла в системе смазки двигателей осуществляется фильтрами, центрифугами, магнитными улавливателями. Рас​пространение получили фильтры грубой очистки: ленточно- и пластинчато-щелевые и тонкой очистки, преимущественно бумажные, и центробежные (центрифуги) (рис.51).
[image: image519.png]



Рис. 51. Масляный фильтр двигателя ЗИЛ-130 с центрифугой: 

1 — подшипник; 2 — корпус; 3 — жиклер; 4 — ротор; 5 —сетка; 6 — ось

Пропускную способность фильтров подбирают по скорости прохождения масла через фильтрующий элемент (м/с):

Ленточно-целевые
.......................     3÷6

Пластинчато-щелевые ..
     6÷8
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Фильтры тонкой очистки бумажные (АСФО) обеспечивают очистку масла от частиц размером до 0,001 мм и поэтому обладают большим сопротивлением, включаются в систему смазки подшипников параллельно.

В современных двигателях широко распространена в качестве фильтра тонкой очистки центробежная очистка масла центрифугами. Центрифугу в систему смазки включают последовательно (полнопоточная) и параллельно (неполнопоточная). Очистка масла осуществляется за счет центробежных сил, возникающих при вращении ротора центрифуги с частотой вращения 5000— 7000 об/мин.

Для получения указанной частоты вращения ротора масло поступает в центрифугу под давлением 0,4÷0,6 МПа.

При установившейся частоте вращения ротора центрифуги реактивная сила (Н), приложенная по оси отверстий сопла, 
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где G —секундный расход масла через сопла, кг/с; vм —скорость истечения масла из сопла, м/с; vн —скорость насадки (сопла), м/с; ρ — плотность масла, кг/м3; V —секундный расход масла (объемный) через одно сопло, м3/с; ( — коэффициент сжатия струи масла; f — площадь отверстия сопла, м2; п — частота вращения ротора, об/мин; R — расстояние оси сопла от оси вращения ротора.

Реактивный крутящий момент ротора центрифуги (Н-м)
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где Р — реактивная сила, приложенная по оси сопла; z — число сопл (насадок).

Момент сопротивления ротора вращению, по данным НАМИ,
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где 
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( — емкость ротора, см3; ( = 15÷100 — вязкость масла, сП; п — частота вращения ротора, об/мин:
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Определив секундный объемный расход масла через сопла центрифуги, можно по табл. 10 выбрать центрифугу для двигателя.

Секундный объемный расход масла через сопла
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где (1 — коэффициент расхода масла через сопло; р1—давление масла на входе в центрифугу; ψ — коэффициент гидравлических потерь
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Таблица  10

	Параметры
	Типоразмер центрифуги

	
	1
	2
	3
	4

	Рабочая емкость ротора Ω, см3 Внутренний диаметр ротора Dвн, мм Внутренняя высота ротора Hвн, мм Плечо реактивного момента  2R, мм Диаметр сопла dс, мм 

Частота вращения ротора п, об/мин Расход масла через сопла при р=0,3МПа и μ= 20 сСт, л/мин 

Мощность двигателя, для которого

предназначена, кВт
	500+50
96

84

70

1,6

5000

6
35÷75
	750+100
117

93

80

2

5000

9

75÷130
	1000+100
105

85

2
5000
10
130÷175
	1250+100
125

114

90
2,2
5000

12

175÷240


на участке от входа масла в центрифугу до сопл; r0 — радиус оси ротора.

Расстояние от оси сопла до оси вращения ротора
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В табл. 10 приведен типовой ряд автомобильных центрифуг системы НАМИ.
§ 24. Расчет масляного радиатора

Тепло, отводимое маслом от двигателя, рассеивается в окружающую среду от поверхности деталей, контактирующих с горячим маслом, и поверхности радиатора, если таковой включен в масляную систему. Радиатор включается автоматически после нагревания масла до заданной температуры.

Количество тепла, отводимого маслом от двигателя (кДж/с),
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где см = 2094 кДж/(кг·град); ρ = 900 кг/м3; или в ккал/ч
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(Ne выражено в кВт).

Тепло (кДж/с), которое отводится через радиатор в окружающую среду,
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где Vм — часовой объем циркулирующего в системе масла, м3/с; tвх, tвых — температура масла на входе в двигатель и на выходе из него, °С; Vрад — объем масла, проходящего через радиатор, м3/с; tрад.вх, tрад.вых — температура масла, входящего в радиатор, и выходящего из него.
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При последовательном включении радиатора Vм = Vрад .

Охлаждающая поверхность (м2) радиатора, отводящего тепло в воздух,
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где kм — коэффициент теплопередачи от масла к воздуху; tм.рад.ср  = (tрад.вх + tрад.вых)/2 — средняя температура масла в радиаторе, принимают tм.рад.ср = 75÷85°С; tвоз.рад.ср = (tвоз.рад + tвоз.вых)/2 — средняя температура воздуха, проходящего через радиатор, принимают tвоз.рад.ср = 40÷45°С.

В результате анализа существующих конструкций радиаторов принимают kм = =35—200 Вт/(м·град). Величина коэффициента kм зависит от многих факторов (конструкции радиатора, формы трубок, скорости и характера течения масла, скорости воздуха, омывающего трубки, температуры жидкости и воздуха и др., подсчет которых чрезвычайно затруднен.
§ 25. Расчет системы охлаждения

Для охлаждения двигателей широкое распространение получили системы жидкостная и воздушная. В качестве теплоносителя в жидкостных системах используют воду или незамерзающие жидкости (этиленгликолевые антифризы и др.), воздушных — воздух. Чтобы увеличить отдачу тепла в окружающую среду, теплоноситель в системе перемещается принудительно насосом или вентилятором (двигатели воздушного охлаждения). Максимальная температура теплоносителя в жидкостных системах охлаждения закрытого типа достигает 105°С, в системах охлаждения открытого типа — не более 95°С. Температура охлаждающего воздуха у двигателей с воздушным охлаждением достигает 100°С в непосредственной близости к охлаждаемой поверхности.

Количество тепла, отводимого от двигателя через систему охлаждения, определяют при составлении теплового баланса двигателя или подсчитывают по формуле (кДж)
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где Ne — эффективная мощность двигателя, кВт; q — количество отводимого тепла, Дж/(кВт·c); принимают q:
Для карбюраторных двигателей………………... 800÷1300

Для дизелей…......................................................... 1100÷1150

Количество жидкости (кг/с), циркулирующей в системе охлаждения,
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где 
[image: image534.wmf]ж

r

 — плотность жидкости; сж — теплоемкость жидкости; cвод = 4187Дж/ (кг·град) ; сэ.глик = 3840 Дж/(кг·град); tж.вых
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tж.вых — tж.вх = 5÷10 — для автомобильных и тракторных радиаторов, °С.

Систему охлаждения двигателя рассчитывают для режимов Ne  и Mкр
Поверхность охлаждения радиатора (м2)
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где k — коэффициент теплопередачи через стенки радиатора, Вт/(м2трад): k= =(1/α1+1/α2+ 1/α3)-1:

Для легковых автомобилей ………………………………. k = 140÷180

Для грузовых автомобилей ………………………………. k = 80÷100

tж.ср = (tрад вх + tрад.вых)/2 —средняя температура жидкости в радиаторе; tвоз.ср = =(tвоз.вх +tвоз.вых)/2 —средняя температура воздуха, проходящего через радиатор.

Аэродинамическое сопротивление радиатора 100—800 Па.

Поверхность охлаждения радиатора (м2) для предварительных расчетов Fрад=fN, где f — удельная поверхность охлаждения, м2/кВт:

Для легковых автомобилей
 0,14÷0,3

Для грузовых автомобилей
 0,2÷0,4

Для тракторов
 0,4÷0,55

Емкость системы жидкостного охлаждения, л:

Для легковых автомобилей ............................(0,13÷0,35) Ne
Для грузовых автомобилей
(0,27÷0,80) Ne
Для тракторов
(0,5÷1,7) Ne
Мощность (кВт), необходимая на привод насоса,
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где 
[image: image537.wmf]ж

p

 — напор, создаваемый насосом; при расчетах принимают 
[image: image538.wmf]ж
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 = 0,06÷0,01 МПа; 
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G

 — секундный расход жидкости, м3/с; 
[image: image540.wmf]h

h

 = 0,6÷0,7 — гидравлический к.п.д. насоса; 
[image: image541.wmf]м

h

= 0,7÷0,9 — механический к.п.д. насоса; 
[image: image542.wmf]н

h

= 0,8÷0,9 — коэффициент подачи насоса.
§ 26. Расчет крыльчатки водяного насоса
Радиус входного отверстия крыльчатки (м)


[image: image543.wmf](

)

0

1

ж

1

r

с

G

r

+

=

p

,                                     (179)
где 
[image: image544.wmf]ж

G

 — производительность насоса; 
[image: image545.wmf]1

с

 = 1÷2 — скорость воды на входе на лопасти, м/с; 
[image: image546.wmf]0

r

 — радиус ступицы крыльчатки, м. Радиус крыльчатки на выходе (м)
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где 
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— окружная скорость на выходе крыльчатки; для автотракторных двигателей 
[image: image550.wmf]2

a

 = =8÷12°, 
[image: image551.wmf]2

b

 = 10÷15°, 
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h

 = 0,6÷0,7; рж = (5÷15) 104 — напор, создаваемый насосом, Па; 
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r

 — плотность жидкости; 
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.
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 — частота вращения крыльчатки водяного насоса, об/мин.

Расчетная схема крыльчатки показана на рис. 52, где толщина лопаток δ = 3÷5 мм; высота лопатки на входе b1 = 12÷35 мм; высота лопатки па выходе b2 = 10÷25 мм; число лопаток принимают z = 4÷8.
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Рис. 52. Расчетная схема крыльчатки водяного насоса
§ 27. Подбор вентилятора
В системах охлаждения автотракторных двигателей применяют осевые или центробежные вентиляторы, предпочтение которым отдается по соображениям компоновочного порядка. Центробежные вентиляторы применяют преимущественно в системах с воздушным охлаждением. Окружная скорость таких вентиляторов 75—105 м/с; число лопастей 12—32; угол входа β1 = 35÷85°; β2 = 30÷120°. Ротор вентилятора устанавливают в кожухе, который организует и направляет воздушный поток.

В силовых установках автотракторного типа наибольшее распространение получили осевые вентиляторы преимущественно пропеллерного типа с числом лопастей 4÷6 и более. Диаметр пропеллера D = 0,3÷0,7 м. Окружные скорости 80÷125 м/с. Лопасти пропеллера устанавливают под углом 40—45° для плоских лопастей и 35÷40° для выпуклых лопастей. Углы наклона лопастей изменяются от основания к вершине от 95 до 35°. Ширина лопастей 30—70 мм. Лопасти вентиляторов изготовляют из стали, алюминиевых сплавов (литые), пластмассы.
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Вентилятор чаще всего насаживают на одну ось с жидкостным насосом системы охлаждения, он приводится во вращение от коленчатого вала двигателя ременной передачей.

Часто пропеллер вентилятора соединяется с валом через электромагнитную или гидравлическую муфту, позволяющую включать и выключать вентилятор автоматически в зависимости от изменения температуры в системе охлаждения двигателя.

Тип вентилятора определяют по условному коэффициенту быстроходности (ГОСТ 5976—73)
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устанавливающему зависимость между расходом воздуха Vвоз (м3/с), напором Н (кгс/м2) при р = 760 мм рт. ст. и t = 20° С, относительной влажностью 50% и частотой вращения вентилятора п (об/мин). При nус = 15÷100 используют центробежные вентиляторы, при nус = 80÷300 — осевые одноступенчатые. Для автотракторных двигателей принимают Н = 600÷1000 Па. Количество воздуха (м3/с), проходящего через радиатор,
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где 
[image: image558.wmf]воз

r

 = 1,07 — плотность воздуха; 
[image: image559.wmf]воз

с

 — теплоемкость воздуха при t = 50—55°С; 
[image: image560.wmf]воз

t

D

— температура, на которую нагревается воздух в радиаторе.

Количество воздуха Vвоз (м3/с), необходимого для охлаждения двигателя, приближенно:

Для дизелей…………………………………………. (0,016÷0,038)Ne
Для карбюраторных двигателей ………………….. (0,031÷0,054) Ne
Мощность (кВт), потребляемая вентилятором,
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где 
[image: image562.wmf]воз

p

 — напор, создаваемый вентилятором, Па; Vвоз — расход воздуха через вентилятор, м3/с; 
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 — к. п. д. вентилятора:

Для  клепаных вентиляторов ……………….... 
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 = 0,3÷0,4

Для литых……………………………………… 
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h

  = 0,6÷0,7

Диаметр лопастей вентилятора (м)
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где 
[image: image567.wmf]воз

w

=13÷30 — скорость воздуха, проходящего через вентилятор, м/с.
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§ 28. Расчет оребрения цилиндров двигателя воздушного охлаждения

Скорость охлаждающего воздуха в межреберном пространстве принимают в среднем w = 20÷50 м/с.

Количество тепла, которое необходимо отвести от оребрениой поверхности, составляет 17÷23% от общего количества тепла, введенного в двигатель.
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Рис. 53. Расчетная схема оребрения цилиндров двигателя

Удельный расход воздуха для охлаждения [м3/(кВт·ч)]:

Дизеля ……………………………………………… 54÷75

Карбюраторного двигателя ……………………….. 68÷95

Принимают, что от головки цилиндра отводится 60÷70% тепла, а от цилиндра — 30—40%.

Вычисляют поверхность охлаждения отдельно для головки и цилиндра:
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где K — коэффициент теплоотдачи; Q — количество отводимой теплоты; 
[image: image570.wmf]гол

t

, 
[image: image571.wmf]воз

t

 — температура головки и воздуха.

Средняя  высота  ребра     (рис. 53), мм, следующая:

Чугунного ………………………………….. 30÷50

Алюминиевого …………………………….. 35÷70

l — расстояние между ребрами, мм:

Чугунными ………………………………… 2,5÷3,0

Алюминиевыми……………………………. 3÷4

Толщина чугунных ребер 2—4 мм, алюминиевых 1,5—2,5 мм. Расход охлаждающего воздуха
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где cвоз  в Дж/(кг·град); 
[image: image573.wmf]воз

t

D

 = 25÷50°С.

Напор, создаваемый вентилятором, должен быть 1000÷2000 Па 
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ПРИМЕР РАСЧЕТА ОСНОВНЫХ ДЕТАЛЕЙ ДВИГАТЕЛЯ

Техническое задание. Двигатель карбюраторный для легкового автомобиля мощностью Ne = 55 кВт (75 л. с.) при n = 5800 об/мин, четырехтактный, четырехцилиндровый, работающий на топливе — бензин  АИ-93.

	Параметры, принимаемые исходя из данных технического задания и анализа конструкций двигателей данного класса
	Материал, назначение, конструктивные особенности, данные расчета

	Расположение цилиндров
	Рядное, вертикальное с наклоном от вертикальной плоскости 20°

	Материал блока
	Блок отливают из серого чугуна (СЧ 4—44; СЧ 18—36; СПЧ) совместно с рубашкой и верхней частью картера

	Головка блока цилиндров
	Отъемная, отливают из сплава  (АЛ2; АЛ4; АЛ5). Между головкой цилиндров и блоком ставят прокладку. Крепят головку к блоку шпильками

	Расположение клапанов
	Верхнее, по одному впускному и одному выпускному клапану на цилиндр

	Привод к кулачковому валу, расположенному на головке цилиндров
	Цепной, роликовой цепью с автоматическим натяжением

	Коленчатый вал
	Стальной, покоится на трех опорах

	Нижняя часть картера
	Стальная штампованная, соединяется с верхней половиной через уплотнительную прокладку, крепится винтами. Служит для предотвращения попадания пыли в полость картера и в качестве резервуара для масла, необходимого для смазки деталей двигателя

	Степень сжатия
	ε = 8

	Показатель политропы сжатия
	n1 = 1,35

	Показатель политропы расширения
	n2 = 1,25

	Давление конца сгорания
	рz = 6,4 МПа (64 кгс/см2)

	Среднее индикаторное давление
	рi = 1,0 МПа (10 кгс/см2)

	Диаметр поршня
	D = 80 мм

	Ход поршня
	S = 2R = 70 мм

	Масса поршневой группы
	mпор.гр = 10Fпор = 10 ·50 = 500 = 0,5 кг

	Масса верхней головки шатуна
	mв.г.ш = 160 · 0,3 Fпор = 0,24 кг

	Масса нижней головки шатуна
	mн.г.ш = 16 · 0,7 Fпор = 0,56 кг


Продолжение
	Параметры, принимаемые исходя из данных технического задания и анализа конструкций двигателей данного класса
	Материал, назначение, конструктивные особенности, данные расчета

	Расчетная угловая скорость
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	Масса неуравновешенных частей колена
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	Отношение 
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где R— радиус кривошипа; L — длина шатуна
	

	Масса  возвратно-поступательно движущихся частей
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	Массы вращательно движущихся частей
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	Сила инерции возвратно-поступательно движущихся частей
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	Центробежная сила инерции вращающейся части нижней головки шатуна
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	Центробежная сила инерции вращающейся массы кривошипа
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	Расчет поршня
	Материал поршня — алюминиевый сплав АК 4

	Диаметр поршня
	D = 80мм

	Внутренний диаметр поршня
	dвн ≈ 0,7 D = 0,7·80 = 56 мм

	Расстояние между бобышками
	b ≈ 0,4 D = 0,4·80 = 32 мм

	Расстояние до канавки кольца
	l1 ≈ 0,1 D = 0,1·80 = 8 мм

	Толщина стенки
	s1 ≈ 0,07 D = 0,07·80 = 5,6 мм

	Длина юбки поршня
	l2 ≈ 0,8 D = 0,8·80 = 64 мм

	Расстояние от днища поршня до оси пальца
	l3 ≈ 0,7 D = 0,7·80 = 56 мм

	Толщина юбки поршня
	s2 = 2 мм




Продолжение
	Параметры, принимаемые исходя из данных технического задания и анализа конструкций двигателей данного класса
	Материал, назначение, конструктивные особенности, данные расчета

	Толщина перемычки между канавками для колец
	s3=2,5 мм

	Наружный диаметр пальца
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	Диаметр бобышки
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	Длина бобышки
	lб=15мм

	Толщина днища поршня
	
[image: image585.wmf]мм
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	Напряжение в днище поршня, днище поршня оребренное; допускаемое напряжение для алюминиевых поршней σиз = 50÷150 МПа
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	Напряжение сжатия в цилиндрической части поршня, ослабленной канавками для отвода масла (n = 8 — число отверстий для слива масла; dотв = 1 мм); допускаемое напряжение на сжатие σсж = 30÷40 МПа
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[image: image589.wmf]F
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 EMBED Equation.3  [image: image592.wmf] МПа
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	В этом же сечении поршень проверяют на разрыв; допускаемое напряжение σр=4÷10 МПа
	
[image: image593.wmf] МПа

3

,

7

00138

,

0

0126

,

0

8

,

0

F

P

8

,

0

к.с

пор.гр

р

=

×

=

=

s



	Первая кольцевая перемычка, напряжение изгиба; допускаемое напряжение σиз = 30÷40 МПа
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	Напряжение среза; допускаемое напряжение τ = 5÷10 МПа
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)

(

)

 МПа

44

,

6

5

,

2

80

4

,

6

0314

,

0

s

D

p

0314

,

0

3

z

=

×

=

=

t



	Суммарное напряжение в кольцевой перемычке от действия изгибающих и срезывающих усилий; допускаемое напряжение σΣ = 30÷40 МПа
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Продолжение
	Параметры, принимаемые исходя из данных технического задания и анализа конструкций двигателей данного класса
	Материал, назначение, конструктивные особенности, данные расчета

	Удельное давление на стенку цилиндра; для автомобильных двигателей допускаемое значение q = =0,3÷0,6 МПа
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D = 80 мм = 0,08 мм; l2 = 0,8D = 64 мм = 0,064 м

	Монтажные зазоры:

в верхней кромке

в нижней кромке
	Δ1 = 0,007D=0,007·80 = 0,56 мм

Δ1 = 0,02D=0,02·80 = 0,16 мм

	Расчет поршневого пальца
	

	Материал — сталь 45Х, закаляют после нагревания ТВЧ на глубину не менее 1 мм до твердости HRC 50—62.
	dп.н = 0,3D = 0,3·80 = 24 мм

dп.вн =0,7dп.н = 0,7·24 ≈ 17 мм

	Поверхность обрабатывают до шероховатости не ниже 10-го класса по ГОСТ 2789—73
	lп = 0,8 D = 0,8·80 = 64 мм

аш = 0,4D = 0,4·80 = 32 мм

	Удельное давление на втулку верхней головки шатуна; допускаемое давление qш = 20÷50 МПа (200÷500 кгс/см2)
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где Pг = 0,032 МН – сила давления газов

Pj пор.гр = 0,0126 МН – сила инерции поршневой группы

авт = 0,032 – длина втулки, м

dп.н = 0,024 – диаметр пальца, м
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Продолжение
	Параметры, принимаемые исходя из данных технического задания и анализа конструкций двигателей данного класса
	Материал, назначение, конструктивные особенности, данные расчета

	Удельная нагрузка на бобышки; допускаемая нагрузка на бобышки qб = 15÷40 МПа (150÷400кгс/см2)
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где длина двух бобышек
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	Напряжение изгиба пальца определяют по формуле Р. С. Кинасошвили; допускаемое напряжение на изгиб σиз = 150÷250 МПа (1500÷2500 кгс/см2)
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b = 0,032 — расстояние между бобышками, м; — KPj пор — сила инерции без учета массы пальца; α = dп.вн/dп.н = 17/24 = 0,71

	Напряжение среза (касательное) пальца в плоскостях между бобышками и головкой шатуна; допускаемое напряжение τ = (100÷220) МПа

Максимальная овализация пальца; допускаемая 

Δdmax= 0,02÷0,05 мм
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	Расчет поршневого кольца
	

	Материал — серый чугун СЧ 24—44, поверхность кольца луженая, толщина слоя полуды 0,01 мм
	


Продолжение
	Параметры, принимаемые исходя из данных технического задания и анализа конструкций двигателей данного класса
	Материал, назначение, конструктивные особенности, данные расчета

	Среднее давление кольца на стенку цилиндра
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[image: image613.wmf](
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где s0 — зазор в стыке кольца в разомкнутом состоянии; t — ширина кольца t=(0,04÷0,045)D = 0,044·80 = 3,5 мм; s0 /t = 3÷4; μ = 0÷0,25 — коэффициент, зависящий от формы эпюры кольца

	Напряжение в кольце в рабочем состоянии; допускаемое напряжение σmax = 220÷450 МПа
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	Напряжение в кольце при надевании кольца; допускаемое напряжение σmax = 250÷540 МПа
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где m = 1,0; 1,57; 2,0 — коэффициент, учитывающий способ надевания кольца

	Давление кольца на стенку цилиндра в разлитых точках по окружности кольца принимают в соответствии с ГОСТ 621—67
	pα = pс  μк МПа

р0 = 0,255·1,05 = 0,246 МПа

р30 = 0,235·1,05 = 0,246 МПа

р60 = 0,235·1,14 = 0,268 МПа

р90 = 0,235·0,9 = 0,212 МПа

р120 = 0,235·0,45 = 0,106 МПа

р150 = 0,235·0,68 = 0,160 МПа

р180 = 0,235·2,86 = 0,672 МПа




Продолжение

	Параметры, принимаемые исходя из данных технического задания и анализа конструкций двигателей данного класса
	Материал, назначение, конструктивные в особенности, данные расчета

	Монтажные зазоры в замках колец
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D

¢

= (0,005÷0,001) Dц — зазор в замке в горячем состоянии; Dц — диаметр цилиндра; αк, αц = 11·106 — коэффициенты линейного расширения кольца и цилиндра соответственно; Δtк, Δtц — температура кольца и цилиндра соответственно; при расчетах принимают для двигателей с охлаждением:

Δtк                    Δtц
жидкостным
200÷300°       110÷120°

воздушным
250÷450°       170÷190°

Δ3 = 0,2÷0,3 мм — для автотракторных двигателей

	Расчет шатуна
	

	Материал — сталь 45Г2: Ест = 2,1·105 МПа, αст = 1,0-10-5  1/град, предел прочности σвт = 800 МПа, предел усталости при изгибе σ-1 = 350 МПа, предел усталости при растяжении σ-1р = 240 МПа, предел текучести σT = 420 МПа, Eвт = 1,15·105 МПа, αвт = 1,8·10 1/град рассчитывают для n = 6000 об/мин 
	От запрессовки втулки и нагревания головки и втулки на поверхности головки возникает давление


[image: image619.wmf]=

ú

ú

ú

ú

û

ù

ê

ê

ê

ê

ë

é

-

-

+

+

+

-

+

+

»

вт

2

вт

2

2

вт

2

ст

2

2

гол

2

2

гол

t

Е

d

d

d

d

E

d

D

d

D

d

p

m

m

D

D



[image: image620.wmf] МПа
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где Δ = 0,04÷0,045 — натяг от запрессовки втулки, мм; Δt = d(αвт — αcт)tгол= =27(1,8—1,0)·10-5 · 110 = 0,024 мм; μ = 0,3— коэффициент Пуассона


Продолжение
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	Внутренний диаметр верхней головки шатуна
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	Наружный диаметр головки шатуна
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	Длина поршневой головки шатуна
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	Напряжение на наружной поверхности головки шатуна
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	Напряжение на внутренней поверхности, допускаемое напряжение σвн = 150 МПа
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	Изгибающий момент в сечении О — О' (рис.41)
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	Нормальная сила
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	Нормальная сила в расчетном сечении от растягивающей силы для угла заделки φзад=110º
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	Изгибающий момент в расчетном сечении
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	Напряжение от растяжения в наружном слое
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где aш = 30 мм — длина головки шатуна; h = 2,5 мм — толщина стенки головки; K — коэффициент, учитывающий наличие запрессованной втулки:
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Fст — площадь сечения головки шатуна:
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	Суммарная сила, сжимающая головку
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[image: image643.wmf](
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	Нормальная сила для нагруженного участка. Отношение N0 /Pг и М0/(Рг rср) можно получить из графика (рис. 42) или по следующим данным: 

φзад,   град     100        105        110       115        120

N0 /Pг          0,0001   0,0005   0,0009  0,0018   0,0030
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	Напряжения в наружном слое  от сжимающей силы
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	Запас прочности

σ-1p — предел выносливости материала для симметричного цикла; для углеродистой стали σ-1p = 180—250 МП;
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где 
[image: image650.wmf]s

a

=0,2 — коэффициент, зависящий  от  характеристики  материала; коэффициент, 
[image: image651.wmf]s

e

¢
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= 0,7 — коэффициент, учитывающий влияние технологического фактора
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	Силу, растягивающую стержень шатуна, подсчитывают для условий работы двигателя на холостом ходу при nmах, pzmin
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где тш — масса части шатуна, расположенной выше расчетного сечения, принята 0,35 кг

	Сила, сжимающая стержень шатуна и соответствующая  наиболее неблагоприятному режиму Мкр max, Pj=0
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где pz = 0,l МПа — атмосферное давление

	Суммарное напряжение при сжатии с учетом продольного изгиба в плоскости качания шатуна; допускаемое напряжение σx = 160÷250 МПа
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[image: image656.wmf] МПа
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где Kх — коэффициент, учитывающий продольный изгиб для автомобильных карбюраторных двигателей:
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; для дизелей Kх=1,08÷1,15;

fш.ср ≈ 175·10-6 — площадь шатуна в расчетном сечении, определяют после конструктивной проработки шатуна (см. рис. 38), м2

	Суммарное напряжение при сжатии с учетом продольного  изгиба в  плоскости, перпендикулярной плоскости качания шатуна; допускаемое напряжение 

σу = 200÷350 МПа
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[image: image659.wmf] МПа
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	где Kу — коэффициент, учитывающий продольный изгиб шатуна автомобильного двигателя в плоскости, перпендикулярной плоскости качания шатуна;
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	Напряжение растяжения
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	Амплитуда напряжения в плоскости х сечения шатуна
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	Среднее напряжение в плоскости х сечения шатуна
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	Амплитуда напряжения в плоскости у
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	Среднее напряжение в плоскости у
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	Запас прочности шатуна в плоскости (ασ = 0,13)
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	Запас прочности в плоскости у
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	Расчет отъемной крышки нижней
головки шатуна
	

	Сила, отрывающая крышку нижней головки шатуна
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[image: image669.wmf](
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где mкр — масса отъемной крышки нижней головки шатуна; mв г.ш — масса шатуна, отнесенная к верхней головке; тш.вр — масса шатуна, совершающая вращательное движение

	Напряжение в крышке от действия сил 
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 для автотракторных двигателей с тонкостенными вкладышами определяют по приближенной формуле; допускаемое напряжение σиз = 100—300 МПа
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где Fкр = 0,0002 — площадь сечения крышки; с — расстояние между осями болтов; Wσ — момент сопротивления изгибу: Wσ = bh2/6 = 0,03·0,0072/6 = =2,45·10-7 м3; b = 0,03 — ширина подшипника; h = 0,007 — толщина крышки подшипника,

	Расчет  шатунных  болтов
	

	Расчетная сила, растягивающая болты, 
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Плотность стыка обеспечивается условием
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	Сила предварительной затяжки
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	Суммарная сила, растягивающая болт
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	Максимальное напряжение в болте, в сечении по наименьшему диаметру
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	Минимальное напряжение в этом же сечении
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	Амплитуда напряжения
	
[image: image679.wmf] МПа

5

,

42

2

233

318

2

min

max

а

=

-

=

-

=

s

s

s



	Среднее напряжение
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	Запас прочности болта; для стали 40Х σт = 900 МПа
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где Kσ ≈ 3÷5 — для метрической резьбы на болтах

	Расчет   системы   газораспределения
	

	Диаметр  горловины впускного клапана
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	Площадь горловины впускного клапана
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	Проходное сечение клапана при открытии на вы​соту h для клапана с фаской 45°
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где hкл = 0,8 — высота подъема клапана, см

	Наибольший диаметр тарелки клапана
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	Наименьший диаметр клапана
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	Ширина фаски
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	Диаметр стержня клапана
	
[image: image689.wmf]см

 

64

,

0

6

,

3

18

,

0

d

18

,

0

d

гор

ст.вп

=

×

=

=



	Подъем толкателя
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	Радиус начальной окружности кулачка
	
[image: image691.wmf]мм

 

12

6

2

h

2

r

max

 

Т

0

=

×

=

=



	Радиус дуги первого участка подъема кулачка
	
[image: image692.wmf]мм

 

90

6

15

h

15

r

max

 

Т

1

=

×

=

=



	Радиус второго участка
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	Силы, прижимающие клапан к седлу
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где m( кл= 60÷150 — масса клапана, г; для дизелей ткл = 120÷140 г
а=r0+hТ — r2 ≈14÷16 мм — для автотракторных двигателей; коэффициент запаса K= 1,33÷1,66 — для карбюраторных двигателей; для дизелей K = 1,28÷1,52

	При полностью открытом клапане максимальное касательное напряжение в пружине; допускаемое напряжение τmax = 450÷650 МПа
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где K — коэффициент, учитывающий неравномерное распределение напряжений по сечению витка; ( = 4÷6 — диаметр проволоки, мм; dпр = (0,75÷1,0) dгор = =0,8·37 = 30 мм

	Минимальное касательное напряжение
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	Амплитуда напряжения
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	Среднее напряжение 
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	Запас прочности
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	Число рабочих витков пружины
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где G = 8,3-105 — модуль упругости второго рода, МПа; (f0+hкл mах) = 2— уменьшение длины пружины при полностью открытом клапане, см

	Полное число витков пружины
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	Частота собственных колебаний пружины
	
[image: image703.wmf]мин

/

кол

15000

30

4

,

6

4

10

17

,

2

d

i

10

17

,

2

n

2

7

2

пр

пр

7

c

=

×

×

=

¢

×

=

d



	Отношение частоты собственных колебаний к частоте вращения распределительного вала
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	Расчет систем двигателя
	

	Количество тепла, отводимого маслом от двигателя
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где Qтоп — тепло, внесенное с топливом; для данного типа двигателя и мощности составляет ≈180÷200 кДж/с

	Объем масла, необходимый для отвода данного количества тепла
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где ρ = 900÷940 —плотность масла, кг/м3; см = 2,094 — теплоемкость масла, кДж/(кг·с); 
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	Секундный расход масла с учетом утечки, и других неизбежных потерь, перепуск масла через редукционный клапан
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где K =2÷2,5 — коэффициент, учитывающий утечки; 
[image: image709.wmf]н

h

=0,75 — коэффициент подачи насоса

	Производительность насосов
	Для карбюраторных двигателей Vм = 0,0005÷0,0025 м3/с; для дизелей 

Vм = 0,0006÷0,006 м3/с

	Высота шестерни насоса (длина зуба)
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где т = 0,00425 —модуль зацепления зуба, т = 4,25 мм; z = 7 — число зубьев шестерни; n = 3000 — частота вращения шестерни в минуту

	Мощность, потребляемая насосом
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где р = 0,34÷0,5 МПа для карбюраторных двигателей, р = 0,5÷1,0 МП а для дизелей; ηм= 0,84÷0,9 — механический к. п. д. насоса

	Центрифугу для очистки масла подбирают в зависимости от р, Vм, μ
	Для рассчитываемого двигателя приемлема центрифуга с параметрами: типоразмер 1; емкость ротора Ω ≈ 500см3; плечо реактивного момента 2R ≈ 70мм; частота вращения ротора n = 5000 об/мин; расход масла через сопла ≈ 6 л/мин при р = 0,3 МПа и μ =  =20сСт

	Масляный радиатор
	

	При последовательном включении радиатора все тепло, отводимое маслом, передается в окружающую среду через поверхность радиатора
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k

=30÷120 — коэффициент теплопередачи от масла к воздуху, Вт/(м2 град);
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	Расчет системы охлаждения
	

	Количество тепла, отводимого через систему охлаждения; для карбюраторных двигателей принимают q = 800÷1300 Дж/(кВт с)
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	Количество жидкости, циркулирующей в системе охлаждения
	
[image: image717.wmf](
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ρж ≈ 1000 —плотность воды, кг/м3; Gж = 4187 — теплоемкость жидкости (воды), Дж/(кг·град); 
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	Поверхность охлаждения радиатора
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Где k =140÷180 Вт/(м2·град); 
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	Мощность, необходимая для привода водяного насоса
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Где Рж=90000 Н; 
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ПРИЛОЖЕНИЯ

Приложение I
Соотношения между единицами системы СИ и МКГСС

	Величина
	Размерность
	Переводной множитель

	
	в СИ
	в МКГСС
	

	Длина
	м
	м
	—

	Площадь
	м2
	м2
	—

	Объем
	м3
	м3
	—

	Масса
	кг
	кгс • сек2/м
	1 кгс • сек2/м ≈ 9,81 кг

	Время
	с
	сек
	—

	Плотность
	кг/м3
	кгс • сек2/м4
	1 кгс • сек2/м4 ≈ 9,81 кг/м3

	Удельный вес
	Н/м3
	кгс/м3
	1 кгс/м3 ≈ 9,81 Н/м3

	Теплота
	Дж
	кал
	1 кал = 4,187 Дж

	Теплоемкость
	Дж/(кг•К)
	ккал/(кгс•град)
	1 ккал/(кгс•град) =

= 4187 Дж/(кг • К)

	Сила
	Н
	кгс
	1 кгс ≈ 9,81 Н

	Давление
	Н/м2=Па
	кгс/см2
	1 кгс/см2 = 98066,5 Н/м2 ≈ 0,0981 МН/м2 ≈ 0,098 МПа

	Работа
	Дж
	кгс • м
	1 кгс • м ≈ 9,81 Дж

	Мощность
	Вт
	л. с.
	1 л. с. = 735,499 Вт ≈ 0,7355 кВт

	Крутящий момент
	Н • м
	кгс • м
	1 кгс • м ≈ 9,81 Н • м

	Удельный расход топлива
	г/(кВт-ч)
	г/(л. с. • ч)
	1 г/(л. с. • ч) ≈ 0,7355 г/(кВт • ч)

	Коэффи​циент теплопередачи
	Вт/(м2 • °С)
	ккал/(м2 • ч • град)
	1 ккал/(м2 • ч • град) ≈ 

≈1,163 Вт/(м2 • °С)

	Динамическая вязкость
	Н • с/м2=Па • с
	П
	1 П ≈ 0,1  Н • с/м2 ≈ 10-1  Па • с

	Кинематическая вязкость
	м2/с
	сСт
	1  сСт = 10-6 м2/с = 1 мм2/с
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Приложение II

Таблица II.1
	α, град
	Значения
[image: image725.wmf])
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	0,24
	0,25
	0,26
	0,27
	0,28
	0,29
	0,30
	0,31
	α, град

	0
	0,0000
	0,0000
	0,0000
	0,0000
	0,0000
	0,0000
	0,0000
	0,0000
	360

	10
	0,0188
	0,0190
	0,0191
	0,0193
	0,0194
	0,0196
	0,0197
	0,0199
	350

	20
	0,0743
	0,0749
	0,0755
	0,0761
	0,0767
	0,0773
	0,0779
	0,0784
	340

	30
	0,1640
	0,1653
	0,1665
	0,1678
	0,1690
	0,1703
	0,1715
	0,1728
	330

	40
	0,2836
	0,2857
	0,2877
	0,2898
	0,2918
	0,2939
	0,2960
	0,2980
	320

	50
	0,4276
	0,4306
	0,4335
	0,4364
	0,4394
	0,4423
	0,4452
	0,4482
	310

	60
	0,5900
	0,5938
	0,5975
	0,6013
	0,6050
	0,6088
	0,6125
	0,6163
	300

	70
	0,7640
	0,7684
	0,7728
	0,7772
	0,7816
	0,7860
	0,7905
	0,7949
	290

	80
	0,9428
	0,9476
	0,9525
	0,9573
	0,9622
	0,9670
	0,9719
	0,9767
	280

	90
	1,1200
	1,1250
	1,1300
	1,1355
	1,1400
	1,1450
	1,1500
	1,1550
	270

	100
	1,2900
	1,2948
	1,2997
	1,3045
	1,3094
	1,3142
	1,3191
	1,3239
	260

	110
	1,4480
	1,4524
	1,4568
	1,4612
	1,4656
	1,4700
	1,4745
	1,4789
	250

	120
	1,5900
	1,5938
	1,5975
	1,6013
	1,6050
	1,6088
	1,6125
	1,6163
	240

	130
	1,7132
	1,7162
	1,7191
	1,7220
	1,7250
	1,7279
	1,7308
	1,7338
	230

	140
	1,8156
	1,8177
	1,8197
	1,8218
	1,8238
	1,8259
	1,8280
	1,8300
	220

	150
	1,8960
	1,8973
	1,8985
	1,8998
	1,9010
	1,9023
	1,9035
	1,9048
	210

	160
	1 ,9537
	1,9543
	1,9549
	1,9555
	1,9561
	1,9567
	1,9573
	1,9578
	200

	170
	1,9884
	1,9886
	1,9887
	1,9889
	1,9890
	1,9892
	1,9893
	1,9895
	190

	180
	2,0000
	2,0000
	2,0000
	2,0000
	2,0000
	2,0000
	2,0000
	2,0000
	180


Таблица II.2
	α, град
	Знак
	Значения 
[image: image726.wmf])

2

sin

1

2

(sin

a

l

a

-

+

 при λ
	Знак
	α, град

	
	
	0,24
	0,25
	0,26
	0,27
	0,28
	0,29
	0,30
	0,31
	
	

	0
	+
	0,0000
	0,0000
	0,0000
	0,0000
	0,0000
	0,0000
	0,0000
	0,0000
	—
	360

	10
	+
	0,2146
	0,2164
	0,2181
	0,2198
	0,2215
	0,2232
	0,2249
	0,2266
	—
	350

	20
	+
	0,4191
	0,4224
	0,4256
	0,4288
	0,4320
	0,4352
	0,4384
	0,4416
	—
	340

	30
	+
	0,6039
	0,6083
	0,6126
	0,6169
	0,6212
	0,6256
	0,6299
	0,6342
	—
	330

	40
	+
	0,7610
	0,7659
	0,7708
	0,7757
	0,7807
	0,7856
	0,7905
	0,7954
	—
	320

	50
	+
	0,8842
	0,8891
	0,8940
	0,8989
	0,9039
	0,9088
	0,9137
	0,9186
	—
	310

	60
	+
	0,9699
	0,9743
	0,9786
	0,9829
	0,9872
	0,9916
	0,9959
	1,0002
	—
	300

	70
	+
	1,0168
	1,0201
	1,0233
	1,0265
	1,0297
	1,0329
	1,0361
	1,0393
	—
	290

	80
	+
	1,0258
	1,0276
	1,0293
	1,0310
	1,0327
	1,0344
	1,0361
	1,0378
	—
	280

	90
	+
	1,0000
	1,0000
	1,0000
	1,0000
	1,0000
	1,0000
	1,0000
	1,0000
	—
	270

	100
	+
	0,9438
	0,9420
	0,9403
	0,9386
	0,9369
	0,9352
	0,9335
	0,9318
	—
	260

	110
	+
	0,8626
	0,8593
	0,8561
	0,8529
	0,8497
	0,8465
	0,8433
	0,8401
	—
	250

	120
	+
	0,7621
	0,7577
	0,7534
	0,7491
	0,7448
	0,7404
	0,7361
	0,7318
	—
	240

	130
	+
	0,6478
	0,6429
	0,6380
	0,6331
	0,6281
	0,6232
	0,6183
	0,6134
	—
	230

	140
	+
	0,5246
	0,5197
	0,5148
	0,5099
	0,5049
	0,5000
	0,4951
	0,4902
	—
	220

	150
	+
	0,3961
	0,3917
	0,3874
	0,3831
	0,3788
	0,3744
	0,3701
	0,3658
	—
	210

	160
	+
	0,2649
	0,2616
	0,2584
	0,2552
	0,2520
	0,2488
	0,2456
	0,2424
	—
	200

	170
	+
	0,1326
	0,1308
	0,1291
	0,1274
	0,1257
	0,1240
	0,1223
	0,1206
	—
	190

	180
	+
	0,0000
	0,0000
	0,0000
	0,0000
	0,0000
	0,0000
	0,0000
	0,0000
	—
	180
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Таблица II.3
	α, град
	Знак
	Значения (соs α + λ соs 2α) при λ
	Знак
	α, град

	
	
	0,24
	0,25
	0,26
	0,27
	0,28
	0,29
	0,30
	0,31
	
	

	0
	+
	1,2400
	1,2500
	1,2600
	1,2700
	1,2800
	1,2900
	1,3000
	1,3100
	+
	360

	10
	+
	1,2103
	1,2197
	1,2291
	1,2385
	1,2479
	1,2573
	1,2667
	1,2761
	+
	350

	20
	+
	1,1235
	1,1312
	1,1389
	1,1465
	1,1542
	1,1618
	1,1695
	1,1772
	+
	340

	30
	+
	0,9860
	0,9910
	0,9960
	1,0010
	1,0060
	1,0110
	1,0160
	1,0210
	+
	330

	40
	+
	0,8077
	0,8094
	0,8111
	0,8129
	0,8146
	0,8163
	0,8181
	0,8198
	+
	320

	50
	+
	0,6011
	0,5994
	0,5977
	0,5959
	0,5942
	0,5925
	0,5907
	0,5890
	+
	310

	60
	+
	0,3800
	0,3750
	0,3700
	0,3650
	0,3600
	0,3550
	0,3500
	0,3450
	+
	300

	70
	+
	0,1582
	0,1505
	0,1428
	0,1352
	0,1275
	0,1199
	0,1122
	0,1045
	+
	290

	80
	–
	0,0519
	0,0613
	0,0707
	0,0801
	0,0895
	0,0989
	0,1083
	0,1177
	–
	280

	90
	–
	0,2400
	0,2500
	0,2600
	0,2700
	0,2800
	0,2900
	0,3000
	0,3100
	–
	270

	100
	–
	0,3991
	0,4085
	0,4179
	0,4273
	0,4367
	0,4461
	0,4555
	0,4649
	–
	260

	110
	–
	0,5258
	0,5335
	0,5412
	0,5488
	0,5565
	0,5641
	0,5718
	0,5795
	–
	250

	120
	–
	0,6200
	0,6250
	0,6300
	0,6350
	0,6400
	0,6450
	0,6500
	0,6550
	–
	240

	130
	–
	0,6845
	0,6862
	0,6879
	0,6897
	0,6914
	0,6931
	0,6949
	0,6966
	–
	230

	140
	–
	0,7243
	0,7226
	0,7209
	0,7191
	0,7174
	0,7157
	0,7139
	0,7122
	–
	220

	150
	–
	0,7460
	0,7410
	0,7360
	0,7310
	0,7260
	0,7210
	0,7160
	0,7110
	–
	210

	160
	–
	0,7559
	0,7482
	0,7405
	0,7329
	0,7252
	0,7176
	0,7099
	0,7022
	–
	200

	170
	–
	0,7593
	0,7499
	0,7405
	0,7311
	0,7217
	0,7123
	0,7029
	0,6935
	–
	190

	180
	–
	0,7600
	0,7500
	0,7400
	0,7300
	0,7200
	0,7100
	0,7000
	0,6900
	–
	180


Таблица II.4
	Марка

стали
	Механические свойства углеродистых сталей

	
	σВ, МПа
	σТ, МПа
	σ-1, МПа
	σ-1р, МПа
	τТ, МПа
	τ-1, МПа

	10; Ст1
	320÷420
	180
	160
	120÷150
	140
	80÷120

	15; Ст2
	350÷450
	200
	170
	120÷160
	140
	85÷130

	20; СтЗ
	400÷500
	240
	170÷220
	120÷160
	160
	100÷130

	20Г
	480÷580
	480
	250
	180
	170
	90

	25; Ст4
	430÷550
	240
	190
	—
	—
	—

	30
	480÷600
	280
	200÷270
	170÷210
	170
	110÷140

	35; Ст5
	520÷650
	300
	220÷300
	170÷220
	190
	130÷180

	35 Г2
	680÷830
	370
	260
	190
	240
	160

	40
	570÷700
	310÷400
	230÷320
	180÷240
	—
	140÷190

	40Г
	640÷760
	360
	250
	180
	210
	150

	45; Ст6
	600÷750
	340
	250÷340
	190÷250
	220
	150÷200

	45 Г2
	700÷920
	420
	310÷400
	210
	260
	180÷220

	50
	630÷800
	350
	270÷350
	200÷260
	—
	160÷210

	50Г
	650÷850
	370
	290÷360
	—
	—
	—

	60Г
	670÷870
	340
	250÷320
	240
	250
	170

	65
	750÷1000
	380
	270÷360
	220÷260
	260
	170÷210

	65 Г
	820÷920
	400
	300
	220
	260
	180
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Таблица II.5
	Марка

чугуна
	Механические свойства серых чугунов

	
	σВ+, МПа
	σВ–, МПа
	σВ, МПа
	τВ, МПа
	σ–1, МПа
	τ–1, МПа

	СЧ 15—32
	150
	650
	320
	240
	70
	50

	СЧ 21—40
	210
	750
	400
	280
	100
	80

	СЧ 24—44
	240
	850
	440
	300
	120
	100

	СЧ 28—48
	280
	1000
	480
	350
	140
	110

	СЧ 32—52
	320
	1100
	520
	390
	140
	110

	СЧ 35—56
	350
	1200
	560
	400
	150
	115

	СЧ 38—60
	380
	1300
	600
	460
	150
	115


Таблица II.6

	Марка стали
	Механические

свойства легированных сталей

	
	σВ, МПа
	σТ, МПа
	σ–1, МПа
	σ1р, МПа
	τТ, МПа
	τ–1, МПа

	20Х
	650(850
	400(600
	310(380
	230
	360
	230

	ЗОХ
	700(900
	600(800
	360
	260
	420
	220

	ЗОХМА
	950
	750
	470
	—
	—
	—

	35Х
	950
	750
	—
	—.
	—
	—

	35ХМА
	950
	800
	—
	—
	-
	—

	38ХА
	950
	800
	—
	—
	—
	—

	40Х
	750(1050
	650(950
	320(480
	240(340
	—
	210(260

	40ХН
	1000(1450
	800(1300
	460(600
	320(420
	390
	240

	45Х
	850(1050
	700(950
	400(500
	—
	—
	—

	50ХН
	1100
	850
	550
	—
	—л
	—

	12ХНЗА
	950(1400
	700(1100
	420(640
	270(320
	400
	220(300

	18ХН24А
	1100
	850
	—
	—
	—
	—

	18ХНВА
	1150(1400
	850(1200
	540(620
	360(400
	550
	300(360

	25ХНМА
	1150
	—
	—
	—
	—
	—

	20ХНЗА
	950(1450
	850(1100
	430(650
	310
	—
	240(310

	25ХНВА
	1100(1150
	950(1050
	460(540
	310(360
	600
	280(310

	ЗОХГСА
	1100
	850
	510(540
	500(530
	—
	220(245

	37ХНЗА
	1150(1660
	1000(1400
	520(700
	—
	—
	320(400

	40ХНМА
	1150(1700
	850(1600
	550(700
	—
	700
	300(400
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Прило
Основные данные карбюраторных
	Параметры
	МеМЗ-968
	МЗМА-408
	ВАЗ (Толь​ятти)
	ВАЗ (Толь​ятти)
	МЗМА-412
	ГАЗ-47А
	ЗМЗ-21А

	Номинальная  мощность Ne, кВт (л. с)
	31,6

(43)
	36,8

(50)
	44,1

(60)
	51,5

(70)
	55,2

(75)
	62,5

(85)
	62,5

(85)

	Частота вращения коленчатого вала при номинальной мощности пN, об/мин
	4200
	4750
	5600
	5600
	5800
	3200
	4000

	Число и расположение цилиндров
	4-V
	4-Р
	4-Р
	4-Р
	4-Р
	6-Р
	4-Р

	Степень сжатия ε
	7,2
	7,0
	8,8
	8,8
	9,0
	6,7
	7,65

	Отношение хода поршня    к диаметру цилиндра 
	0,868
	0,987
	0,868
	1,053
	0,854
	1,341
	1

	Диаметр цилиндра 

D, мм 
	76
	76
	76
	76
	82
	82
	92

	Ход поршня S, мм
	66
	75
	66
	80
	70
	110
	92

	Рабочий   объем цилиндров двигателя Vл дм3 (л)
	1,197
	1,360
	1,197
	1,451
	1,478
	3,484
	2,445

	Удельная мощность на 

1 дм3 Nл, кВт/дм3
(л. с/дм3)
	26,4

(35,9)
	27,1
 (36,8)
	36,8

(50,1)
	35,5

(48,2)
	37,3

(50,7)
	17,9

(24,4)
	25,6

(34,8)

	Скорость поршня 
[image: image727.wmf]ср

.

п

v

,м/с
	9,24
	11,9
	12,3
	14,9
	13,5
	11,7
	12,3

	Максимальный крутящий момент Меmах, Н м (кгс-м) 
	73,5

(7,8)
	91,2

(9,3)
	93,2

(9,5)
	108,9

(11,1)
	109,8

(11,2)
	215,7

(22,0)
	176,5

(18,0)

	Частота вращения коленчатого вала при максимальном крутящем      моменте nM об/мин
	2700
	2750
	3800
	—
	3800
	1800
	2000

	Среднее эффективное давление при номинальной мощности ре, МПа (кгс/см2)
	0,76

(7,7)
	0,69

1 (7,0)
	0,79

1 (8,1)
	0,76

(7,8)
	0,77

(7,9)
	0,68

(6,9)
	0,76

(7,8) 
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жение III
четырехтактных двигателей
	ЗМЗ-24
	ЗМЗ-53
 ЗМЗ-66
	ГАЗ-24-16
	ГАЗ-24-14
	ЗМЗ-41
	ЗИЛ-130
	ЗИЛ-375
	ЗИЛ-133
	ЗИЛ-111
	ЗИЛ-114

	69,9 (95)
	84,6 (115)*
	88,3 (120)
	95,6

(130)
	103,0 (140)*!
	110,3 (150)
	132,4 (180)
	161,8 (220)
	161,8 (220)
	220,7 (300)

	4500
	3200
	5400
	5200
	3600
	3200
	3200
	3600
	4200
	4500

	4-Р
	8-V
	6-V
	6-V
	8-V
	8-V
	8-V
	8-V
	8-V
	8-V

	8,0
	6,7
	8,2
	8,0
	6,7
	6,5
	7,4
	7,4
	9,45
	10,5

	1
	0,868
	0,674
	0,815
	0,880
	0,950
	0,879
	0,879
	0,950
	0,950

	92
	92
	92
	92
	100
	100
	108
	108
	100
	108

	92
	80
	62
	75
	88
	95
	95
	95
	95
	95

	2,445
	4,252
	2,472
	2,990
	5,526
	5,966
	6,959
	6,959
	5,966
	6,959

	28,6 (38,9)
	19,9 (27,0)
	35,7 (48,5)
	32,0 (43,5)
	18,6 (25,3)
	18,5 (25,1)
	19,0 (25,9)
	23,2 (31,6)
	27,1 (36,9)
	31,7 (43,1)

	13,8
	8,53
	11,2
	13,0
	10,6
	10,1
	10,1
	11,4
	13,3
	14,3

	177,5 (18,1)
	284,4 (29,0)
	—
	—
	353,0 (36,0)
	402,1 (41,0)
	465,8 (47,5)
	509,9 (52,0)
	441,3 (45,9)
	578,6 (59,0)

	—
	2200
	—
	—
	2250
	1700
	1800
	—
	2250
	—

	0,76 (7,8)
	0,74 (7,6)
	0,79 (8,1)
	0,74 (7,5)
	0,62 (6,3)
	0,70 (7,1)
	0,72 (7,3)
	0,77 (7,9)
	0,77 (7,9)
	0,84
(8,6)
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	Параметры
	МеМ3-968
	МЗМА-408
	ВАЗ (Толь​ятти)
	ВАЗ (Толь​ятти )
	МЗМА-412
	ГАЗ-47А
	ЗМЗ-21А

	Среднее эффективное давление при максимальном крутящем моменте реМ, МПа (кгс/см2)
	0,80 (8,2)
	0,84 (8,6)
	0,98 (10,0)
	0,94 (9,6)
	0,93 (9,5)
	0,77 (7,9)
	0,91 (9,3)

	
	
	
	
	
	
	
	

	
	
	
	
	
	
	
	

	
	
	
	
	
	
	
	

	Минимальный удельный расход топлива gemin г/(кВт ч)

г/(л.с. ч)
	333

(245)
	306 (225)
	313 (230)
	313

(230)
	306 (225)
	367 (270)
	306 (225)

	Расположение клапанов
	
	Верхнее
	Нижнее

	Охлаждение
	Воздушное
	Жидкостное


Примечание.V — V -образное расположение цилиндров; Р — рядное расположение

Прило
Основные данные
	Параметры
	Д-20
	Д-37М
	Ц-50
	СМД-7
	ЯМЗ-236
	ЯМЗ-238НБ

	Номинальная мощность Ne  кВт 

(л- с.)
	14,7 (20)
	29,4 (40)
	36,8 (50)
	47,8 (65)
	132.4 (180)*
	161,8 (220)

	Частота вращения  коленчатого вала при номинальной мощности nN
	1800
	1600
	1600
	1700
	2100
	1700

	Число и расположение цилиндров
	1-Р
	4-Р
	4-Р
	4-Р
	6-V
	8-V

	Степень сжатия ε
	15,0
	16,0
	16,0
	16,5
	16,5
	16,5
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Продолжение прилож. III
	ЗМЗ-24
	ЗМЗ-53

ЗМЗ-66
	ГА 3-24-16
	ГАЗ-24-14
	ЗМЗ-41
	ЗИЛ-130
	ЗИЛ-375
	ЗИЛ-133
	3ИЛ-111
	ЗИЛ-114

	0,91

(9,3)
	0,84

(8,6)
	—
	—
	0,80

(8,2)
	0,84

(8,6)
	0,84

(8,6)
	0,92

(9,4)
	0,93

(9,5)
	1,05

(10,7)

	340

(250)
	313

(230)
	—
	—
	320

(235)
	326

(240)
	320

(235)
	320

(235)
	286

(210)
	292

(215)

	Верхнее

	Жидкостное


жение IV

четырехтактных дизелей

	ЯМЗ-233
	ЯМ3-238А
	В-306
	ЯМЗ-238Н
	ЯМЗ-240
	ЯМЗ-240Н
	Д-12-525

	176,5 (240)*
	180,2 (245)
	220,7 (300)
	235,4 (320)*
	264,8 (360)
	367,8÷382,5
(500÷530)
	386,1 (525)

	2100
	2100
	1500
	2100
	2100
	2100
	2000

	8-V
	8-V
	12-V
	8-V
	12-V
	12-V
	12-V

	16,5
	16,5
	15,0
	16,5
	16,5
	16,5
	15,0
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Параметры
	Д-20
	Д-37М
	Д-50
	СМД-7
	ЯМЗ-236
	ЯМЗ-238НБ

	Отношение хода поршня к диаметру цилиндра.
	1,120
	1,143
	1,137
	1,130
	1,077
	1,077

	Диаметр цилиндра D, мм 
	125
	105
	110
	115
	130
	130

	Ход поршня S, мм
	140
	120
	125
	130
	140
	140

	Рабочий объем цилиндров двига​теля Vл, дм3
	1,72
	4,15
	4,75
	5,40
	11,14
	14,86

	Удельная мощ​ность на 1 дм3 Nл, кВт/дм3 (л. с/дм3)
	8,55

(11,63)
	7,09

(9,64)
	7,74

(10,53)
	8,86

(12,04)
	11,89

(16,16)
	10,89

(14,80)

	Скорость поршня, 
[image: image728.wmf]ср

.

п

v

, М/С .
	8,4
	6,4
	6,7
	7,4
	9,8
	7,9

	Максимальный крутящий момент Ме mах, Н м (кгс м)
	90

(9,2)
	211

(21,5)
	245

(25,0)
	—
—
	667

(68)
	—
—

	Частота вращения коленчатого вала при максимальном крутящем моменте пм, об/мин .
	1400
	1200
	1000
	—
—
	1300÷
÷1500
	—
—

	Среднее эффек​тивное давление при  номинальной мощности, ре, МПа (кгс/см8)
	0,570

(5,81)
	0,532

(5,42)
	0,581

(5,92)
	0,625

(6,37)
	0,679

(6,92)
	0,769

(7,84)

	Среднее эффек​тивное давление при максимальном крутящем моменте ре, МПа (кгс/см2)
	0,659

(6,72)
	0,638

(6,51)
	0,648

(6,61)
	—

—
	0,752

(7,67)
	—

—

	Минимальный удельный расход топлива gе ,

г/(кВт ч) [г/(л. с. ч)]
	279

(205)
	252

(185)
	265

(195)
	265

(195)
	238

(175)
	238

(175)

	Расположение

клапанов 
	Верхнее

	Охлаждение
	Жидко​стное
	Воздуш​ное
	Жидкостное


Примечание. Р — рядное   расположение цилиндров; V—V-образное расположение
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Продолжение прилож. IV
	ЯМЗ-238
	ЯМ3-238А
	В-306
	ЯМЗ-238Н
	ЯМ3-240
	ЯМЗ-240Н
	Д-12-525

	1,077
	1,077
	1,200
	1,077
	1,077
	1,077
	1,200

	130
	130
	150
	130
	130
	130
	150

	140
	140
	180
	140
	140
	140
	180

	14,86
	14,86
	38,15
	14,86
	22,29
	22,29
	38,15

	11,88 (16,15)
	12,13 (16,49)
	5,78 (7,86)
	15,84 (21,53)
	11,88 (16,15)
	16,50÷17,16 (22,43÷23,33)
	10,13 (13,76)

	9,8
	9,8
	9,0
	9,8
	9,8
	9,8
	12,0

	883 (90)
	785 (80)
	1618 (165)
	1178 (120)
	1834 (187)
	1942

(198)
	—

	1300÷

÷1500
	1300÷

÷1500
	1100
	1300÷

÷1500
	1300÷

÷1500
	1300÷1500
	—

	0,679 (6,92)
	0,693 (7,07)
	0,463 (4,72)
	0,905 (9,23)
	0,679 (6,92)
	0,981

(10,00)
	0,607 (6,19)

	0,746 (7,61)
	0,664 (6,77)
	0,533 (5,43)
	0,995 (10,15)
	1,034 (10,54)
	1,094

(11,16)
	—

	238 (175)
	238 (175)
	231 (175)
	238 (175)
	238 (175)
	238 (175)
	238 (175)

	Верхнее

	Жидкостное
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	Число цилиндров
	Схема расположения цилиндров и кривошипов
	Неуравновешенные силы
	Неуравновешенные моменты
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Приложение V
Сводная таблица уравновешенности двигателя

Продолжение прилож. V
	Число цилиндров
	Схема расположения цилиндров и кривошипов
	Неуравновешенные силы
	Неуравновешенные моменты
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Продолжение прилож. V
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Рис. 23. Продольный разрез двигателя ЗИЛ-130





Рис. 2. Графики � EMBED Equation.3  ���





Рис. 25. Продольный разрез


 дизеля Д-37М





Рис. 4. Индикаторная диаграмма карбюраторного двигателя в координатах p-V  и Pг=f((); Pj= f(() и P( = f(()





Рис. 19. Продольный разрез двигателя МЗМА-412
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Рис. 42. График к определению


М0 и N0





Рис. 25. Продольный разрез


 дизеля  СМД-14





б)





Рис. 41. Расчетная схема верхней головки шатуна:


а - для растяжения; б - для сжатия





Рис. 37. Эпюра давлений элементов кольца на стенку цилиндра





Рис. 6. Силы, действующие в шатунно-кривошипном ме�ханизме





Рис. 12. Векторная диаграмма нагрузки на шатунную шейку четырехтактного карбюраторного двигателя





Рис. 12. Векторная диаграмма нагрузки на шатунную шейку четырехтактного дизеля





а)


Rш.ш
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Рис. 8. График суммарного момента четырехцилиндрового четырехтактного


двигателя
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Рис. 48. Расчетная схема клапана
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( Особенности кинематики и динамики прицепного шатуна см.: Попык К. Г. Динамика автомобильных и тракторных двигателей. «Машиностроение». 1965.
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*С ограничителем


*С регулятором


* Чередование вспышек через 180°


** Чередование вспышек через 90°
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