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Введение 

Целью настоящей работы является: 
1 .  Изучение  характера изменения крутящего момента по  углу 

поворота коленчатого вала у двигателей а втомобильного типа 
(карбюраторных и дизелей) в зависи мости от числа цилиндров, в;;­
са возвратно-поступательно движущихся частей кривошипно-ша­
тунного механизма и с коростного режима. 

2. Определение действительных величин коэффициента нерав­
номерности у современных автомобильных двигателей. 

3. Получение числовых данных для производства упрощенно1 ·0 
расчета маховика на равномерность вращения .  

Характер изменен ия  крутящего момента по  углу поворота ко­
ленчатого вала п редста вляет интерес в отношении в.:�ияння как 
на степень неравномерности вращения коленчатого в ала, так и на 
ампл итуду вибрации двиган'.i!Я на раме  автомобиля.  Следует за­
:v1етить, что желаемая сте11ень неравномерности вращения кол ен ­
'Jатого вала может быть в любом случае достн гнуга за с1 1ет уста­
новки на колен11атом валу маховика с определенноi'1 всЛI!'11111оi'1 мо­
мента инернии .  На вибрацни  дв 1 1гате,r1я величчна момента инерш1и 
маховнЕа не влияРт, т<J1·; как величина ре::tктшшого момента, пере­
даваемого двигателем па rаму автомобиля ,  зависит 11е от ра вно­
мерности вращения: вала, а ю 1шь ог характера изменения 1 <рутя­
щего (следовательно, и реа ктив1ю1 ·0) момент а по углу поворота 
коленчатого вала. 

С увеличением мо�1снта инерции маховика повышается равно­
мерность вращения коленчатого вaJJa, но одновременно с этим 
уменьшается ускореI Iне автомобнля, в особенности при дrшженин 
на низших передачах .  Следовательно, д,�н достижения IIпилучших 
;,инамических качеств автомобил я  м омент инерции маховика дол­
жен быть таким,  п р и  котором двигатель будет работать с пре­
дельно допустимой степенью неравномерности. 
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Данных о величинах предельно допустнмой степени неравно­
мерности для автомобильных  двигателей в настоящее время не 
и меется. В л итератур е  по автотракторным двигателя м  [ 1 ;  2; 3; 4; 5; 
6; 7 и 8] рекомендуемые величины степени неравномерности ко­
J�еблются от 1 /30 до 1 /300. Кроме того, н и  в одной из перечислен­
ных работ не  указывается скоростной режим, при котором долж­
на быть выдержана указанJiая степеш_, н еравномерности, которая, 
1,;ак известно, зависит от К13<црата с 1шрости вращения коленчатого 
вала. Из сказ<ШIIого следует, что нр 1шодим ые в уномянутых ра­
ботах данные н е  могут б ыть использованы для практических целей. 

Теоретическое опре;(еление наибольшей допустимой величины 
степени н еравномерIIости представляет большие тру1�лости из-за 
отсутствия данных о допустимых величинах периодических изме· 
нений скорости движения автомобиля. Кроме того, равномерIIость 
движения автомобиля в значительной степени зависит от жест­
кости трансмиссии [9]. Нагрузка транс миссии от неравномерности 
вращения  коленчатого вала также не может б ыть определена до­
статочно точно. 

Приближенно наибольшая допустимая степень неравномерно­
сти может быть найдена п утем рассмотрения большого количества 
фактических данных по эти м  велич инам у современных автомоби­
лей. Частично это и выполнено в настоящей работе. Приведенные 
в н ей значения величин избыточных работ у двигателей различного 
типа дают возможность оценить свойства этих двигателей в отно­
шении склонности их к вибрация м  и требованиям к 1вел ичине мо" 
мента и нерции маховика. 

П роведено также и сследование, определяющее влияние сил 
и нерции возвратно-поступательно движущихся частей кривошип но­
шатунного механизма на величину избыточной работы, и установ­
лено, что у одних типов двигателей силы инерции возвратно-посту­
пательно движущихся масс в сильной степени влияют на величи­
ну избыточной работы, а у других это rвлияние незначительно. Эти 
данные следует учитывать п р и  выборе числа и схемы расположе­
ния цили ндров при  проектировании нового двигателя.  

Далее рассмотрены четырехтактные дизели и кар бюраторные 
двигатели с числом цилиндров 1;  3; 4; 6 и 8. Ш естицилиндровые 
двигатели рассмотрены как с однорядным расположением цилинд­
ров, так и с У-образным с у глом развала между циюшдрами 90'°, 
отли чающиеся неравномер н ы м  чередованнем рабочи х  ходов. 

Выбор р асчетных параметров 

Для устранения 'Влияния побочных факторов при  сравненин 
дизеля и кар бюраторного двигателя среднее и ндикаторное давле­
ние  у них  принято одинаковым (равным 9,5 кГ/с/vt2) .  Хотя факти­
чески у кар бюратор ного двигателя среднее индикаторное давление 
больше, однако п р и  таком -сравнении двух циклов с одинаковым 
средни м  индикаторн ы м  давлением могут быть получены данные о 
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свойстве ц 1 1 кла  в от 1 1оше1ши характер а  изменения крутящего мо­
мента но углу поворота коленчатого вала.  

Остал ьные пара метры,  необходимые для построения  индика­
торных диа:гра м м , были выбраны на основании статистических дан­
ных, приведенных ниже : 

Степень сжатия € 
Максимальное давление сгорания 

Pz, кГ/сы2 
Показателн пол!!тропы: 

сжатия 111 
расшире11ш1 112 

Давленне начала впуп\а Ра. кГ/слt2 

Дизель 
16,5 
75 

1,З5 
1,24 
0,9 

Карбюраторный 
7,0 

34 
l,35 1,24 
0,9 

По принятым исходным давны м  строились индикаторные диаг­
раммы,  ·показанные н а  фиг. 1 ,  ·причем площади обеих диа гр амм 
одинаковы, так как один аковы Р;· 

ркr/смг 

70 
60 
50 
40 

n 
\ 

\ 
'\\ \ 
\l\ \ 

--г -- ··� ---- -. 

-

30 
20 - ""�. ··-·· -1--""' -� - �� ----1 

,_ г-

�'-"-.....1 ·-- .:::::.::- -
- 1_ 1. _ __ :=t :- · .. С 1) 

Фиг 1. Расчетные индикаторные 
раммы дизе.1я и карбюраторного 

га1еля. 

� 
.'f 

диаr­
двн-

Построение ди агр а м м ы  тангенциальн ых сил от давления rа::юв 
одноцилиндрового четырехтактного двигате..ля 

Как известно, м ежду силой,  действующей на  поршень, и тан­
генциальной силой,  п риложенной 1 ;:  шатунной шейке, существует 
следующая зависимость: 

Т = р sin (а + р) 
cos? 

где о:.-угол поворота коленчатого вала; 
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� - угол поворота шатуна относительно п альца при  угле по­
ворота коленчатого вала а. 

sin (а + �) Значени я  величин брал ись из и меющихся в ли-
cos р 

тературе таблиц при  условии, что отношение радиуса кривошипа 
к длине  шатуна /,=1/з,s . 

При других значениях  Л характе�р изменения Т в зав,исимости 
от Р будет несколько другим ,  однако ввиду незначительности изме­
н ения T=f (Р) при  различных ) ,  , примен яемых в существующих 
дю1гателях, данные, полученные при  ),= 1 /з.s, практическш могут 
быть использованы и п р и  друг�их з н ачениях /,. 

ао 

о 
5 

1 0  
1 5  
20 
25 
30 
35 
40 
50 
60 
70 
80 

Т а б л и ц а  

Результаты расчетов по определению тангенциальных сил (в кГ/см2) 
от действия сил газов одноцилиндровых двигателей 

Диз ел ь Карбюраторный двигат ел ь 

Рабочий ход Сжати е Рабочий ход Сжати е 

1 
ао 

1 1 Pr Tr Pr 1 Tr Pr Tr Pr Tr 

74,0 о 36,5 о о 33,0 о 1 1 ,0 о 
74,0 8, 1 36,5 4,0 5 33,0 3,6 11, о 1 ,2 
74,0 1 6,1 34,0 7,4 1 0  33,0 7,2 1 0,5 2,3 
74,0 24,0 3 1 ,0 1 0,0 1 5  33.0 1 0,7 9,5 3,1 
64,0 27,2 28,О 1 1 .9 20 3 1 ,5 1 3,6 8,5 3,6 
52,5 27,5 22,5 1 1 ,8 25 27,5 1 4,4 7,4 3,9 
41,0 25,2 1 8,5 1 1 ,4 30 23,4 1 4,4 6,0 3,7 
34,5 24, 1 1 5,0 10,5 35 20,5 1 4,3 5,0 3,5 
29,0 22,4 1 2,О 9,3 40 1 8,0 1 3,9 3,7 2,9 
1 8,5 1 6,6 6,5 5,8 50 1 4,0 1 2,5 2,0 1,8 
1 1 ,5 11,3 3,5 3,4 60 1 0,7 1 0,5 1,5 1 ,5 

7,0 7,2 2,0 2,2 70 8,5 8,7 0,9 0,9 
5,0 5,2 1 ,5 1 ,6 80 7,0 7,2 0,4 0,4 

Результаты расчетов по определен и ю  тангенци альных сил от 
газов в одном цилиндре приведены в табл. 1 ,  а диагр амма танген­
циальных сил показана  н а  фиг. 2. 

Определение тангенци альн ых сил от действия сил инерции 
возвратно-поступательно движущихся масс 

Тангенциальная  сила от действия сил инерцин возвратно-посту­
Г�ательно движущихся •1астей однош1J1индрового двигателя опреде­
ляется по  известной формуле: 

sin (" + �) Ti = mю2r (cosa + /.cos2a)----'-­
cos � 

( 1) 

где т- м асса возвратно-поступательно  движущихсн частей кри­
вошипно-шатунного механизм а ;  
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(Q- угловая скорость коленчатого вала; 
r-- радиус кривошипа; 
·,__отношение радиуса кривошипа к длине ш атуна .  

Тангенциальн'1я сила от сил  инерции возвратно-поступательно 

J\вижущихся масс многоцилиндрового двигателя выражается фор­

мулой 

(2) 

1·де i - число цилиндров. 
Суммнrовавие выражен ия,  стоящего в скобках, производится с 

учетом сдв11га фаз относителыю первого цилиндра .  

--- у----- l 
_j __ - j 1 1 

- -1 
1 � 

Фиг. 2. Тангенци альные силы одноцилиндровы х дви гателей (отнесенные 
к пло щади дни ща пор шня ) : 

1 - дизель при nт <!ООО обfлшн; 2 и 3 - карбюраторный соответственно при 
п т <!ООО и пт �зооо об,'лтн; 4 - тангенциальные силы от сил инерции карбюратор­

ного двигатедя при nт = 3000 об/мин; 5 - средняя тангенциальная сила. 

В табл.  2 приведены результаты определения тангенциальных 
сил от сил инерции для двигателей с р а вномерным чередованием 
рабочих ходов с числом цилиндров 1 ;  3 ;  4 ;  6 и 8, а также для 
У-образного шестицилиндрового двигателя с углом р азвала между 
цилиндрами 90° и с общими шатунными шейками на два противо­
положных цилиндра .  Как известно, чередование р а бочих ходов у 
таких двигателей происходит через неравные углы поворота колен ­
чатого вала ( 90-1 50-90-150° и т .  д.) . 

Масса возвратно-поступательно движущихся частей кривошип­
но-шатунного механизма т состоит из м ассы поршня .с п альцем ,  
кольцами,  замками п альца и части м ассы ш атун а ,  условно сосре­
доточенной в его верхней головке. Расчет ведется по удельны м  си-
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ла м  - сил ам,  отнесенны м  к едини це площади поршня .  Поэтому под 
массами т понимаются ма.ссы, отнесенные к еднни це площади 
поршня.  

Т аnлпца 2 
i sin(a;+B) 

Значение величин � ( cos а;+ Л cos 2 а;) ' 

1 cos � 

для двигателей с разли•1ным числом цилиндров при ), = 1/3,8 

Угол а; 
первого цилинд­
ра, град 

о 
5 

10 
15 
20 
25 
30 
3."> 
40 
45 
50 
55 
60 
65 
70 
75 
80 
85 
90 
95 

100 
105 
110 
115 
120 
125 
130 
135 
140 
145 
150 
155 
160 
165 
170 
175 
180 

о 
-0,138 
-0,267 
-0,387 
-0,486 
--0,563 
-0,614 
-0,635 
--0,628 
-0,594 
-0,537 
-0,457 
-0,362 
-0,255 
-0,144 
-0,031 
+О,075 
+О,175 
+О,263 
+О,336 
+О,394 
+О,435 
+о,462 
+О,473 
+О,472 
-j-0,459 
-f-0,436 
+О,405 
+o,3G? 
+О,326 
+о,283 
+0.236 
+О,190 
+О,142 
+о,094 
+О,047 

о 

ч и с л о ци ла ндров 

3 4 

о 
-0,152 
-0,293 
-0,417 
--0,513 
-0,573 
-0,594 
-0,574 
-0,513 
-0,421 
-0,299 
--0,155 

о 
+0,155 
+О,299 
-j-0,421 
-j-0,513 
+О,574 
+О,594 
-j-0,573 
+О,513 
+О,417 
+О,293 
+О,152 

о 
-0,152 
-0,293 
-0,417 
-0,513 
-0,573 
-0,594 
-0,574 
-0,513 
-0,421 
-0,299 
-0,155 

о 

о 
-0,370 
-0,722 
-1,060 
-1,352 
-1,600 
-1,795 
-1,925 
-1,990 
-2,000 
-1,950 
-1,822 
-1,670 
-1,457 
-1,205 
--0,933 
--0,638 
-0,322 

о 
+о,322 
+О,638 
+о,933 
-j-1,205 
+1,457 
+l,670 
+1,822 
-t-1,950 
+2,000 
+1,990 
+1,995 
+1,795 
+1,600 
+1,352 
+1,060 
+0,122 
+О,370 

о 

6 1 V-6- -90°1 
о 

-0,304 
-0,486 
-О,8Э4 
-1,02б 
-1,146 
-1,188 
-1,148 
-1,02(} 
-0,842 
-0,598 
-0,310 

о 
+о,310 
+о,598 
+о,842 
+1,02б 
+1,148 
-j-1,188 
+1,146 
+l,026 
+о,834 
+О,486 
+О,304 

о 
-0,304 
-О,48б 
--0,834 
-1,026 
-1,146 
-1,188 
-1,148 
-1,026 
-0,842 
-0,598 
-0,310 

о 

-0,594 
-0,726 
-0,SОБ 
-0,838 
-0,812 
-0,728 
-0,596 
--0,419 
--0,214 

о 
+О,214 
+О,419 
-j-0,596 
+О,728 
+0,812 
+О,838 
+О,806 
+О,726 
+О,594 
+О,421 
+0,220 

о 
-0,220 
-0,421 
-0,594 
--0,726 
--О,80Б 
-0,838 
-0,812 
-0,728 
-0,596 
-0,419 
-0,214 

о 
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о 
-0,048 
-0,084 
-0,126 
-0,140 
-0,142 
-0,126 
-0,090 
-0,044 

о 
+О,044 
+О,090 
+О,013 
+О,142 
+О,140 
+О,12Б 
+О,084 
+0,04R 

о 
-0,048 
-0,084 
-0,126 
-0,140 
-0,142 
-О,12Б 
-0,090 
--0,044 

о 
+О,044 
+О,090 
+О,013 
+О,142 
+О,140 
+О,126 
+о,084 
+О,048 

о 

Н а  основании  изучения статистических данных по весам воз­
вратно -поступательно движущихся ч астей кривошипно-шатунного 
механизма  современных автомобильных двигателей для проведен­
ных ниже р асчетов ·приняты следующие зн ачения масс, отнесенных к 
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площади поршн я :  для дизеля - 0,0000338, для карбюраторного 
двигателя - 0,0000 1 46 кГ · сек2/см3• 

Так 1<ак величи н у  радиуса кривошипа не представляется воз­
мож�шм заменить какой-либо удельной величиной, то все рас-
11еты по определению сил и нерции приведены при  значени и  r = 
=50 мм. Для определения сил инерции при других значениях r по­
лученные результаты должны быть умножены на отношение r/50. 

На фиг. 2 построены кривые тангенциальных сил одноцилинд­
рового карбюраторного двигателя и дизеля. Причем кривая для 
JlИзеля построена без учета сил инерции,  а кривые для карбюра­
торного двигателя - как с учетом сил инерции,  так и без учета их. 
При работе двигателя с числом оборотов не  более 1 000 в м инуту 
силы инерции ничтожно малы и и м и  можно пренебречь, поэтому в 
дальнейших расчетах при определении  танген циальных сил на ре­
жиме работы двигателя с числом оборотов 1000 об/мин и менее 
силы инерции пе учитываются. 

Положение линии  среднего тангенциального усилия (см .  фиг. 2 ) , 
сбщее для дизеля и карбюраторного двигателя (так как по усло­
вию у обоих двигателей од�шаковое среднее индикаторное давле­
ние р1 ) ,  опрсдеJiяется, как известно, из условий равенства работ, 
совершаем1н переме11н оi'1 11 сре;щеi:1 постоян н ой тан генциальными  
силами. Известно также, что работа пропорциональна площади, 
заключенной между кривой изменени я  силы и осью абсцисс. 

Из общепринятого метода расчета маховика на равномерность 
вращения [1 и др .] известно, что 

о == 
"' -w . А 

max m1n _ 

w - /w2 ' 

где А- наибольшая избыточная работа, пропорциональ-
ная наибольшей сум ме площадей, заключенных 
между кривой переменного крутящего момента и 
прямой среднего крутящего момента; 

1- момент и нерции вращающихся частей двигателя; 
Фmах и Фmin - соответственно максимальная и минимальная угло­

вые скорости коленчатого вала; 
(!) - средняя угловая скорость коленчатого вала. 

Величину о, характеризующую н еравномер ность вращения, 
нринято называть степенью неравномерности. 

Величина максимальной избыточной работы А зависит от двух 
факторов: характера изменения тангенциального усилия по углу 
поворота коленчатого вала и величины среднего танген циального 
усилия двигателя .  

Из второго положения следует, что величина А п р и  одинако­
вом значении  среднего тангенщ�ального усилия я вляется показа­
телем, характеризующим степень неравномерности изменения тан­
r·снциальной силы (а следовательно, и крутящего момента) по уг­
лу поворота коленчатого вала. Ниже приведены результаты опре­
деления величины избыточных работ для двигателей с различным 
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числом цилиндров и различным тепловым процессом. С целью по­
.ТJучения возмож1юсти сравнения двигателей с различными рабо­
чими объема мн этн величины отнесены к площали порш н я 11 к еди­
нице радиуса Ернвошипа, следовательно, р3змерность их будет вы­
ражаться в кГ · рад/см2• 

Определение избыточных р абот у двигателей с различным 
числом цилиндров 

Одноцилиндровые двигатели 

Определение :"11а1ксималы1ых избыточных работ по диагр3М\'1ам 
фиг. 2 одноцилиндровых двигателей при 1000 об/мин и менее дало 
С:Jt'Л,ующие результаты: для дизеля - 22,3 и для карбюраторного ---

15,7 1.J. раu/см2. 
При добавлен.ни к газовым силам сил инерции (пт= 3000 об/мин) 

фо1н1J ЕР'ИВОЙ тан-генциальной силы 1изменяет·ся. Однако площадь, 
зак.1ночс·1111ая между кривой н осью абсцисс, не изменяется, так как 
рабоr а сил инерции за 1щкл равна .нулю. Величина избыточной ра­
боты при добавлении сил инерl!!ИИ изменяется весьма незна•штель­
но: она у:-.1еньшается на вели,шну, пропорциональную двум маJ1ым 
заштрихованныVI площадям d л е (см. фиг. 2) . 

На основании изложенного можно считать, что у одноцилиндро­
пых двигателей величина избыточной работы практически не ме­
ннется с изменением числа оборотов. 

Двухцилиндровые двигатели 

Для определенин величины избыточной работы двухцилинд­
роIЗых двигателей используется диаграмма тангенциальных усилий 
одноцилиндрового двигателя. Характер протекания кривой танген­
циалыrых сил у двухцилиндрового двигателя будет таким же, как 
и у одноцилиндрового; разница будет лишь в уменьшении вдвое 
у двухцилиндрового двигателя периода повторения цикла. Опре­
деление избыточной площади дизеля и карбюраторного двигателя 
,Цает следующие результ;пы: для ди:�еля - 18, 1 и для карбюратор­
ного - 1 2,9 кГ · рад/см2. 

Изме!!ение величины избыто111юй работы с изменением числа 
оGоротов будет незначительныы (по тем ;-ке причинам, что и у 
од1юц10 индровы х двн га тел ей). 

Трехцилиндровые двигатели 

На фJiг. 3 пр11ведены крив ые тангенциа.тьных сил трехцилинд­
ргшого двигателя при различных скоростных режимах. 

Т�<11генциальные силы инерции бы:1и определены по формуле 
(2) с использованием табл. 2.  

Вет1чины избыточных работ этих двигателей приведены в 
табл. 3. 

Из табл. 3 следует, что избыточная работа трехцилиндрового 
дизеля с изменением скоростного режима меняет.ся весьма незна­
читео1ьно. Это объясняется тем, что период изменения газовых сил 
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рнГfс,,,г 28 - - -

15 
12 
8 
4 
о 20 

- 4 
-8 
-12 

Сре!Jння тангенц11альнан сила 

40 60 80 

Фиг. 3. Тан генциа льны е си лы трехци ли ндрово го дюеля пр п 
раз личны х чис лах оборотов в минуту. 

ндвое больше периода изменения инерционных сил. Подобно одно-
11 двухцилиндровым двигателям силы инерции изменяют форму 
кривой, но практически не изменяют избыточную работу. 

Та б .1 и ц а 3 

Уде.1ьные избыточные работы 
трехцплнндрового дизеля 

(в кГ · рад/с.н2) 

П ри чи сле обо рот ов в �IИнуту 

н е  бо.1ее 1 ООО / 2000 13000 1 4000 
l/,4 li.0 16,95 l i,3 

!2 f---#--+--"<4 8 1---++--+---1-"''"-· 
41+-..;.--1--='�=r--P-.I-"....-....,.---.�.;..--*-� 

1 "�, _;f::�J .-1)17 ,.HJ ,:':i1(,·j о,___-'--�---'-----' ----1 20 5!] 8J '!IO '�J !�J 1 ! j/ i -71--+--.J..---'1--+----'-_j_----'---""'--4"---' 
-8 -���! ___ ! -�-__j__\_l_i ____;_ : ___ J 

Фи г. 4. Тангенциа.пьная cиmJ трсохни­
,1ин Jр ов о го к ;�рб юр атор ного двиг ате ­

ля от .:rавл ени я  газов. 

На фиг. 4 показана кривая изменения тангенциальной газовой 
силы трехцилиндрового карбюраторного двигателя, причем из-за 
малого изменения избыточной площади с изменением скоростного 
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режим а  кривые тангенциальных сил с учетом сил и нерции не по­
строены. 

Величина избыточной работы этого дизеля р авна 1 1 ,8 кГ · рад/см2• 

Четырехцилиндровые двигатели 

Построение диаграммы тангенциальных сил от давления газов 
четырехцилиндровых двигателей производится путем сложения че­
тырех диагр а м м  тангенциальных сил одноцилиндрового двигателя 
с учетом сдвига фаз н а  1 80° (фиг. 5) . Тангенциальные силы от дей­
ствия сил инерции возвратн о-поступательно движущихся частей 
определяются по формуле (2) и данным табл. 2. 

Фи г. 5. Тан ге нци аль ные силы четырех­
цил индровых двиг ателей от де йствия 

сил г азов : 
1 - дизель; 2 - карбюраторный: 3 - средняя 

танrенциа;1ьная сила. 

На фиг. 6 приведены диагр а м м ы  тангенциальных сил четырех­
цилиндрового дизеля с учетом сил инерции при  различных скоро­
стных режимах .  

Как видно, с изменением скоростного режим а  изменяется не 
только фор м а  кривой м о мента, но и величина  избыточной пло­
щади. 

Результаты определения избыточных работ приведены в табл. 4.  
Как видно из табл. 4 ,  у четырехцилиндрового двигателя вели­

чин а  избыточной работы в значительной степени зависит от числа 
оборотов. Это объясняется тем, что периоды изменен и я  и нерцион­
ных и газовых тангенциальных сил один а ковы ( 1 80°) и сдвинуты 
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25 

f.) 

- ?О 
Фи г. 6. Суммарные танге нциа льные с 11лы че тырех­
ци ли ндро во го дизе ля при р аз личных чис лах 

оборото в .  

во фазе на 90°. Вышесказанное иллюстрируется фиг. 7, где отдель­
но показаны кривые газовых и инерционн ых сил. 

Как видно из фиг. 7, на всем периоде газовые и и нерционные 
силы и меют противоположное направление. Вследствие этого с уве-

Т а б ли ц а  4 
УдеJJьные избыто•шые работы 
•1етырехцилиндрового дизеля 

(в к.Г · рад/с.м2) 

При чи сл е  обор отов в минуту 

1.'),З.') 8,38 4,54 8,9 18,1 

Фиг. 7 За вис ююст ь тангенциальных сил от 

си л га:юв (/) 11 от снл ннс>рщш возвратно­

поступательно дв11жущ11хся частсi"1 (2) че­

тырехци ли н дро во го дизе ля при 2000 об/i.�ин. 

2* 

! 5 t--t-----i--\+--+---+-: ...... ct----o.--1 
! о Н---J------1ilt----+ 
5f*---+--+----Т-t-#--+-�-+�'r-I 
о ----�-�-�-...... --�-� 

- 5 
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ркr/см2 

7" ., L 

Фи г. 8. Танг енциал ьны е си лы четырехци­
ли ндрового карбюратор ного дв игателя при 

различных оборотах. 

личением числа оборотов в 
первой части периода_про­
исходит уменьшение сум ­
м арной тангенциальной си­
лы, а во второй - ее уве­
личение. Наибольшая рав­
номерность п ротекания сум-
м арной тангенциальной 
силы н аблюдается при 
2000 об/мин. При дальней­
шем повышении числа обо­
ротов п роисходит чрезмер­
ное увеличение суммарных 
сил во второй части перио­

да (из-за увеличения сил инерци и ) , и неравномер ность изменения 
сум марной тан генциальной силы п овышается. 

Аналогичные результаты получен ы  и для карбюраторного дви­
гателя, суммарные значения 
газовых и инерционных тан­
генциальных сил которого пока­
заны н а  фиг. 8, а величины избы­
точных работ приведен ы  в табл 5. 

Из табл. 5 видно, что у кар­
бюраторного двигателя, как и у 
дизеля, наименьшая избыточная  
р а бота оказалась при числе обо­
ротов, близком к 2000 в минуту. 

Та б л и ц а  5 
Удельные избыточные работы 

четырехцилиндрового карбюраторного 
двигателя ( в кГ · рад/см2) 

Пrи числе оборотов в мин уту 

нс 1gg�ee i 1soo \ 2000 12500 j зооо 

7,68 4,52 3,14 4, 19 7,46 

Шестицилиндровые двигатели с однорядным расположением 
цилиндров 

Диагр а м ма зависимости тангенциальных сил от давления газа 
шестицилиндровых дизелей, построенная  путем сложения шести 
диагра м м  одноцилиндрового дизеля с учетом сдвига фаз на 120°, 
11 риведена н а  фиг. 9, а резуJJыатн подсчета тангенциальных сил 
от действия сил инерции --- на фиг. 1 О. 

Как и у четырехцилиндровых двиг1:1п'леii, период изменения 
тангенuиальных газовых и инерционных сил одинаков. 

Сум м ирование газовых и инерuио1нILiх сил приводит к резуль­
татам, приведенным н а  фиг. 11,а. 

Величин ы  избыточных работ шестицн,r�1шдрового однорядного 
дизеля приведены в табл. 6. 

Как следует из табл. 6, у шестицилиндрового однорядного дви­
гателя величина избыточной р а боты сильно зависит от скоростного 
р еж и м а. 

Р езультаты расчета п о  определению избыточных работ при уче­
те сил инерции карбюраторного двигателя приведены в табл. 7. 
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1 25\ 

zJ-1 
J ___ _ 1 -+------;----i ! i 

__ I __ _ 1 
J--�-�----. С;ю3няя танген-

f; r- , '1 
/[; 1J ---+---1------\---!-11------,-----f-----,----

·--,f{J 

Фиг. 9. Зависимость танге нц на льных 
си л шестици ли ндрового од норяд ного 
дизе ля от действия си л га зов  (уто л­
щенная линия - суммарная , от всех 

ци ли ндров) .  

1 о 
-

р1,г/см' 
20-� i --

/б +--+----1---.;г----,..-

Ф иг. 10. Та нге нциа льны е си лы и нер ·  
ции ш ес тици ли нд рового одноряд но го 

дизе ля. 

г----, 
р f{ г /t,"М г 
1 б f------+=='--Г 

1 11 J-----� -"-"J_ __ , __ "-:----'--c---;;-- 1 20 40 60 80 100 с{.0 
-4 ����1 __J��� 

Фиг. l l. Т ангенц иа льные си ды ш естн­
цилиндровых одноряд ных двигате ле й: 
дизе ля (а) и карбюраторного дв шате ля 

( б) при ра зличных чис лах оборотов. 
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Та бл и ц а  6 
Удельные избыточные работы 

шестицилиндровоrо однорядного 
дизеля (в кГ .  рад/см2) 

При числе оборото в в ми нуту 

Таб
ли

ц
а 

7 

Удельные избыто'l11ые работы 
шtстицилиндрового од;юрядноrо 

карбюраторного двиrатсJ1я 
(в кГ. рад/см2) 

П р и  чи сле оборотов в минуту 

не бо лее 1 1 1 1 l ООО 2000 2500 3000 4000 не 
!���ее / 2000 12500 j зооо j 4000 

11,9 6,3 3,48 3,12 12,35 4,99 2,62 1,92 2,22 6 

Из табл. 7 следует, что избыточная  работа от действия сил 
инерции 'ПРИ оборотах, близких к 2500 в минуту, изменяется в 
2.5 раза .  

Танге1�щиальные силы инерции шестицилиндрового однорядного 
карбюраторного двигателя при р азличных с:коростных режимах 
приведены на фиг. 11,6. 

Шестицилиндровые двигатели с У-образным расnоложением цилиндров 
и углом развала между цилиндрами 90° 

На фиг. 12 показаны та нгенциальные силы от действия сил га­
зов шестицилиндрового У-образного дизеля с углом развала ци­
линдров 90°, а на  фиг. 13,а - сумм арные тангенциальные силы. 

16 

Г/см2 рк 
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\\ 
\\ \ \ 

\ \ 

25 
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\60 с 1 
г----... 'О 40 1\ Ш/ "" , ' 
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1\ 1 
1 

"-И 
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-10 
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\ 
/\� ' 

� Сре!J11ля тангециолышя 
сила 

\ \ 
� \ 

""' 
,..._ "' !'--- \ t----;4o� :---t--100 120 -

240° 
t---15o�f\ 200 220-, 

1 

' \ ·1 \ l\. }_ �'/ 

с/.° 

Фи г. 12. Зав исимос ть та нг енциаль ных с вл ди зеля V-6-90° 
от дейс твия сил газо в ( у тол ще нная ли ния - сум ыа рная, 

о т все х ци лин дров ). 



10 

20��----<­
ркГ/см2 
16 

-. 4 
-8 

//leoJлee 1/JО!lоо/мин 1 2/J!J!J 30/JO 40/JO 

а) 

Фиг. 13. Т ангенци альны е силы диз еля V-6-90° ( а) и к арбю­
р аторно го V-6-90° ( 6)  при р азличных числ ах оборотов 

в минуту. 

Результаты определения избыточных р абот дизеля V-6-90° 
приведены в табл. 8. 

Как следует из табл.  8, величина избыточной р аботы этого ди­
зеля с изменением ч исла оборотов изменяется незначительно, что 
объясняется р азличием ф аз и периодов газовых и и нерционных 
тангенциальных сил. ( Периоды газовых и инерционных сил соот­
ьетственно равны 240 и 1 20°; н ачальная фаза  инерциGнных сил 
равна 345°- см. табл. 2 ) . 
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Т а бл и ц а 8 

Удельные избыто11ные работы 
дизеля V-6-90° (в кГ. рад/сы2) 

При числе оборотоn n минуту 
нс> более 1000 \ 2000 \ зооо 1 -ЮОО 

17,1 14,6 13,25 16,4 

Т аб л ица 9 

Удельные избытсч;:ые работы 
карбюраторного двигате.r1� \' -6-90° 

(в кГ·1юд/см2) 

При числе оборотов в ;11111-туту 
не10��тее / 2000 f 2.soo i зооо 14000 

8,70 7,30 6,95 7, l 5 9,06 

Кривые тангенциальных сил карбюраторного шестицилиндро­
вого У-образного двигателя с углом  развала цилиндров 90° пока­
заны на фиг. 13,6. 

Резул ьтаты определения избыточных работ этого двигателя 
приведены в табл. 9 .  

Во�;ьмиuилиндровые двиrатели 

На фиг. 14 приведены кривые тангенциальных сил восьмици­
л1шдровог о  дизеля нри разл ичных скоростных режимах, а резуль­
таты определеII ия взбыточных работ - в табл. 1 0. 

ркГ/сн2 
!!в ооле 1000 о!i/ман 

ЗОО!l 
·f;fJofl 

20 

8 

18 

Таб л и ц а  10 
Удельные избыточные работы 
восьмицили11дрового дизеля 

(в кГ · рад/см2) 

При числе оборотов в минуту 
не более 1 ООО 1 3000 1 4000 

11,1 7,2 5,9 
Как видно из табл. 10, с 

уве.1ичением скорости враще­
н ия коленчатого в ала избы­
точн ая р абота этого дизеля 
уменьшается, хотя это умень­
шение и нез н ачитеJiьно. Как и 
у четырех- и шестициJiиндро­
вых рядных двигатеJiей, кри ­
вые изменения газовых и 
инерционных cиJI имеют оди­
наковые периоды и сдвинуты 
по ф азе на 180" (т.  е. там, где 

Фиг. 14. Тангенциальные силы во сь­мицилиндрового д изеля при различ­ных числах оборотов в минуту. 



газовые силы и меют положительное 
направление, инерционные - отрица­
тельное и наоборот) . Меньшее влия­
ние н а  избыточную работу и нерцион­
ных сил у ВОСЬМИЦИJ1ИНдровых дви­
гателей, чем у четырех- и шестицилин­
дровых, объясняется тем; что и нерци­
онные тангенциальные силы у восьми­
цилиндрового двигателя почти уравно­
вешивают друг друга (см. табл. 2) .  

На фиг. 15  приведена  диаграмма  
тангенциальных газовых сил  восьми­
цили ндрового карбюраторного двига­
теля .  

ркr/см 2 Сре!Jняя mсшген-

Следует отметить, что кривые с Фиг. 15. Зависимость та нг ен­
учетом инерционных сил для этого 
двигателя не построены, так  как их  
влияние у карбюраторного двигате­
ля будет еще меньшее, чем у дизеля 
(из-за меньших поступ ательно дви­

циаль ных сил  вос ьм и цили нд ро ­
во го ка рбю рато рного двигат еля 
от действия сил газов (утол­
щенная ли ния  - сумма рная, 

от вс ех цили нд ров) . 

жущихся м асс) . Величина и збыточной работы восьмицилиндрового 
карбюраторного двигателя р авна  3, 12 к.Г · рад/сл12. 

Результаты р асчетов 

Для выяснени я  влияния  ч исла цилиндров н а  величину избыточ­
ной р аботы сравним двигатели с оди наковым рабочим объемом,  
но с р азличны м  числом  цилиндров. Выше был и  определены избы­
точные работы, отнесенные к площади поршня и к радиусу кри­
вошипа, что, другими словами ,  означает избыточные работы при 
11лощади поршня ,  р авной единице, и при р адиусе кривошипа ,  рав ­
ном единице. Для сравнения многоцилиндровых двигателей с оди­
наковым рабочим объемом поJiученные значени я  избыточных ра­
бот (табл. 3--Ш) должны быть р азделен ы  н а  число цилиндров, 
так 1<ак если у одноцилиндрового двигате.1 Jя  площадь поршни 
равна единице, то у t-циюшдрового двигателн площадь одного 
поршн н  при  прочих равных размерах равна  l/i. 

Величины удельных избыточных р абот, разделенные н а  число 
цилиндров, сведены в табл. 1 1 , а по ее данным  построены графи­
ки фиг. 1 6,а и 6,  н аглядно И.J!Jlюстрирующие результаты этих р ас­
четов. 

Кроме того, в -столбце 1 табл. 1 1  приведены относительные веJJи­
чины ( в  % ) требуемых моментов инерции м аховиков дизелей по 
отношению к карбюраторным  двигателям .  

Из данных фиг. 1 6,а и б видно, что влияние сил  и нерци и  н а  
величину избыточной р аботы зависит от числа цилиндров и схемы 
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Таблица 11 
Величины удельных избыточных работ двигателей с различным числом 

и расположением цилиндров (в 1'Г. ;юд/с,11�) 

Число Чис.·ю оборотов 1\Оленчатого вала в минуту ци- Тип 
лин- двигателя не более 1 1 1 1 4000 дров !ООО 

1500 2000 2500 3000 

Дизель 22,3 21,9 

Карбюраторный 
(142%) 15,7 15,7 
(100%) 

Дизель 9,08 
2 (140%) 

Карбюраторный 6.46 6.46 
(100%) 

Дизель 5,8 5,66 5,65 5,76 
3 (147%) 

Карбюраторный 3,94 
(100%) 

Дизель 3,84 2,0!J 1,13 2,22 4,53 
4 (200%) 

Карбюраторный 1,92 1,13 0,785 1 ,048 1,865 
(100%) 

Дизель 1,98 1,05 О,08 0,52 2,06 
6 (242%) 

Карбюраторный 0,815 0,436 0,321 0,37 1,00 
(100%) 

Дизель 2,85 2,44 2,21 2,74 
\1-6-90° (195%) 

Карбюраторный 1,45 1,22 1.16 1,19 1,51 
(100%) 

Дизель 1,04 0,9 0,74 

8 (267%) 
Карбюраторныii 0,39 

(100%) 

их р асположения. У одно-, двух-, трех- и восьмицилиндровых 
двигателей, а та 1<же у шестпцилиндровых У-образных с неравно­
мерным чередованием р а бочих ходов влияние сил инерции на 
величину избыточной работы незначительно, поэтому с изменением 
скоростного р ежима последняя изменяется м ало. Шести- и четы­
рехцилиндровые однорядные двигател и  обладают противополож­
пым свойством :  величина избыточной работы изменяется в значи-
1ельных пределах при  изменении скоростного режима .  Сначала, с 
увеличением числа оборотов, избыточная  р абота уменьшается и 
п р и  некоторых средних оборотах ( порядка 2000-3000 в минуту) 
имеет м инимальное значение. При дальнейшем увеличении скоро­
сти она н ачинает резко возрастать ( в  особенности у четырехцилин­
дровых двигателей). 
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Из сказанного следует, что при  высоких числах оборотов (вы­
ше 4000 в минуту) у четырех- и шестицилиндровых двигателей с од­
норядным расположением цилиндров будут более сильные вибра­
ции, чем у восьми- и шестицилиндровых У-образных с углом раз­
ваJ1а 9ОР. Поэтому схемы с 8 цилиндрами и У-6-90° наиболее 
предпочтительны для особо быстроходных двигателей.  У трехци ­
линдровых двигателей величина  избыточной р аботы с изменением 
скорости также изменяется незначительно, однако по абсолютной  
величине она  больше, чем  у восьм и- и шестицилиндровых У-образ· 
ных. 

о1 А Г ;юг!/r:м .с 

з а) 
5•----+---....;-----i 

°rooo 2000 3000 ПщOO/Mlllf 

о /О{/(} 2000 JOOO 1lmolf/мш1 
Ф нг. 1 6. И зменен ие ве ЛJ!<Ш· 
ны избыточной работы с 
изменен ием ско ростных ре ­
ж имов у д изелей ( а) и к ар· 
бю рато рных дв иг ателей ( 6)  
с разл ичным ч ислом и рас -

положением ц ил инд ро в. 

Особенность протекания зависимости величины избыточной ра­
боты от скоростного режима у однорядных  четырех- и шестицилин· 
;�.ровых двигателей должна быть учтена при выборе эксплуатаци­
ошюго числа оборотов во  время проектирования .  При работе на 
таком скоростном режиме, при котором избыточная работа наи ­
меньшая, вибрации будут миним алы1ымн . Это особенно важно дJIЯ 
двигателей, работающих на  1юстшшном и.r111 мало из�1с11шощемсн 
скоростном режиме.  

На минимальную величину избыточной работы в :шачительной 
степен и влияет вес поступательно двюкущихся частей. Соответст­
вующим подбором этого веса может быть достигнуто на некото· 
ром скоростном  режиме значительное уменьшение избыточной ра­
боты. При работе двигателя н а  скоростном режиме, соответствую­
щем минимальной избыточной работе, увеличение веса поступа-
1ельно движущихся частей будет желательным,  так как при этом 
избыточная  работа уменьшается. У шестицилиндровых двигате­
лей это приведет к уменьшению вибраций.  У четырехцилиндровых, 
где силы инерции второго порядка неуравновешены, увеличение 
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веса поступательн о  движущихся частей может привести к увели­
чению вибраций от неуравновешенности  при  одновременном умень· 
шении вибраций от неравномер ности крутящего момента. В дан­
ном случае вес поступательно движущихся частей должен быть 
выбран ·с учетом этих двух обстоятельств. 

Определение коэффициентов неравномерности у некоторых 
автомобильных двигателей 

Полученн ы й  материа.11 дает возможность прибл иженно опреде­
л ить коэффициент н еравномерности для некоторых автомобильных 
двигателе й. 

В в иду того, что степень неравномерности уменьшается про­
порционально квадрату скорости  вращения коленчатого вала, то 
расчет маховика на равномерность вращения целесообразно про­
изводить из  условий работы двигателя на минимальных эксплуа­
тационных оборотах, составляющих у современных автомобиль­
ных дви гателей 800- 1 ООО в м и нуту. 

Как было показано выше, при  скорости вращения не более 
1 000  об/мин силы инерции невелики и поэтому могут не прини­
маться во  внимание.  Это дает возможн ость прибл иженно опреде­
лить избыточную работу л юбого двигателя с числом цилиндров 
1; 2; 3; 4; 6; V-6-90° и 8, пользуясь вел ичинам и  удельных избы­
точных работ, п р иведенными  в столбце 1 табл. 1 1 . 

Абсолютная величина избыточной работы выражается следую­
щей формулой :  

А = a1Fпri кГ·см, 
где А- избыточная работа, кГ ·см; 

(3) 

а1- удельная избыточная работа, кГ · рад/см2 (из табл. 1 0) ; 
Рп- площадь поршня, см2; 

r- радиус кривоши:па, см; 
i- ЧИСЛО ЦiИЛiИНДiрОВ. 

Как уже говорилось выше, по формуле (3 )  могут быть опре­
делены лишь приближенные значения работ различных двигате­
J1ей .  Степень приближения зависит от того, насколько индикатор­

·I 
ная диаграм ма и величина ), =- рассчитываемого ;щигателя l 
будут отличаться от индикаторной диаграммы и Л, принятых в на­
стоящем расчете. 

Необходимо заметить, что для определения избыточной работы 
л юбого двигателя с учетом сил инерции данные табл. 1 1  н е  могут 
быть использованы. Следует и меть в виду, что при  расчетах тан­
генциальных сил, возникающих от сил инерции, было сделано до­
пущение, что массы поступательно движущихся частей, отнесен­
ные к площади поршня,  одинаковы у двигателей с различным 
рабочим объемом.  В действительности же эта величина изменяет­
ся с изменением рабочего объема. Поэтому полученные кривые 



фиг. 16,а и б от1ражают лишь характер 1изменения избыточной ра­
боты в зависимости от скор ости вращения коленчатого вала у 
:1вигателсй различного типа .  Кроме того, приведенные  в табл.  11 
величины действительны лишь для двигателя с р адиусом кривоши­
п а  50 мм. 

Точное определение характера  протекания кривой избыточной 
работы может быть выпол нено только для каждого определен­
ного двигателя в отдельности. При этом может быть использова ­
на табл. 2 ,  если отношение радиуса кривошипа к длине ш атуна 
у рассчитываемого двигателя близко к 1/3,8. 

Ниже приводятся результаты определения степени неравно­
мерности о по формуле (3)  и данным табл.  11 для нескольких 
автомобильных двигателей при  движении а втомобиля с минималь­
но устойчивой скоростью. 

Приведенные в табл.  12 величины о действительны только для 
момента окончания испытаний н а  минимально устойчивую ско­
рость, когда подача топлива резко увеличивается .  В остальные 
моменты испытаний среднее эффвктивное да'вление  Ре будет зна­
чительно меньше максимального (так как для равномерного дви­
жения на  горизонтальном участке со скоростью 9-1 5  км/ч не тре­
буется бо,1ьшого Ре), а вместе с этим будет и меньше избыточная 
работа, определяющая степень неравномерности. 

Та б л и ц а  12 
Значения о при движении автомобиля с минимально устойчивой 

скорости (по ГОСТ 6905-54) 

Модель автомобиля 
11 двигателя 

МАЗ-504 с двигателем 
ЯМЗ-236 

М-2 1 «Волга» со стан-
;1арт11ым двигатсле�1 

ГЛЗ-5 1 со стан;,аr111ы�1 
;1вигатслем 

М-20 «Победа» со стан-
дартным двигателем 

Минимально 
устойчивая скорость, км/ч 

14,5 

1 5,8 

12, 1 

9-10 

Число оборотов 
пр и  минималь­
н о  устойчивой 

скорости 
в минуту 

563 

558 

483 

384 

5, 8 
1 

4,1 
1 

--

8,67 
1 

--

2,1 

Ввиду того, что ГОСТ 6905-54 н е  регламентирует плавность 
движения автомобиля в момент прибавления газа в конце испыта­
ний на  определение минимально устойчивой скорости, величины 
о, приведенные в табл .  12, не  являются теми, при которых движе­
ние автомобиля происходит плавно, без р ывков. 

Поскольку соотношение величин о у двигателей, приведенных 
в табл.  12, я вляется соответствующим действительности, можно 



сделать вывод, что величина минимально устойчивой скорости не  
зависит от степени неравномерности и, следовательно, от  величи­
ны момента инерции м аховика.  Из  табл. 12 также следует, что 
движение с приблизительно один аковой минимально устойчивой 
скоростью может быть и при сильно отличающихся друг от дру­
r а значениях о. 

Т а б ли ц  а 1 3  
Значения о некоторых автомобильных двигателей 

при nт = 1 000 06/,иин и полной подаче топлива 

Моде ль 
двиrате.•1я 

М-2 1 «Волга » 
еМос1ши 11-407 » 
МеМЗ 
М-20 «По бе да 
ГАЗ-5 1 А  
З ИЛ- 1 20 
ЗИЛ-1 1 0  
З ИЛ-1 30 
Ка м ми н с  V-6-200 

(дизе ль) 
Мицуби си (дизе ль) 
Фиа т-305 (дизе ль) 
Мер седе с 

ОМ-62 1 Ш  
Перки н с-4.1 07 

(дизе ль) 

4 
4 
4 
4 
6 
6 
8 
8 

6 
4 
4 

4 

4 

М о мен т 
инерции 
в ра ща ю-

щихс я ча­
стей, кГ-с.м-сек2 

2,82 
1 ,50 
0,78 
2,60 
4,80 

1 3,00 
7,20 
6,20 

1 5, 1 0  
1 ,87 
1 ,66 

1 ,72 

3,42 

С тепен ь 
неравно­
мерно сп� 

1 /52 
1 /50 
1 /40 
1 /56 
1 /223 
1 /380 
1 /540 
1 /470 

1 /72 
1 /2 1  
1/20 

1 /20 

1 /44 

Для определения м аксим ально допустимых вел ичин о необхо­
димо произвести испытания по определению такой величины ми­
нимальной скорости движения, при  которой н е  происходит рывков 
в момент резкого прибавления  подачи  топлива .  Наиболее точные 

Та б ли ц а  1 4  
Отношение величин избыточных 

работ (в % ) у двигателей с 
разJшчным числом и расположением 

цилиндров при пт<IООО об/,�tин 

Чис ло и рас­
по ложение 
11нли11дро в 

24 

1 
2 
3 
4 

6 в ряд 
V-6-90° 

8 

Д вига те ли 1 карб юра -дизе ль торны й 

1 00,00 
40,60 
26,00 
1 7,20 
8,85 

1 2,70 
4,70 

1 00,0 
4 1 , 1  
25, 1 
1 2,2 
5,2 
9,3 
2,5 

Та б ли ц  а 1 5  
Отношение максимального крутящего 

момента к среднему у двигателей 
с различным числом и расположением 

цилиндров при пт<IООО об/мин 

Чи сло и ра с-/ Двига тели 

по ложение  карбюра -
ци ли ндро в I 

дизе ль торны й 

1 20,40 1 1 ,20 
2 10,20 5,6 1 
3 7,24 3,64 
4 5,28 2,77 

6 в ряд 3,70 2,02 
V-6-90° 4,00 2,37 

8 2,70 1 ,65 



данные можно получить п р и  испытании автомобилей с дизеля ми, 
ввиду того, что у этих  типов двигателей резкое приб авление пода­
чи топлива меньше отражается н а  р а бочем процессе, чем у кар­
бюраторных двигателей. 

В табл. 1 3  приведен ы  данные о степенях неравномер ности не­
которых автомобильных двигателей при nт = 1 000 об/мин и полной 
подаче топлива,  п одсчитанные по  форм ул е  (3) и данным табл. 1 1 .  

В заключение приводятся табл.  1 4  и 1 5  по  определению отно­
сительных величин,  составленных на  основани и  данных табл .  1 1 . 

С помощью табл. 1 4  можно п р и бл иженно определить относи-
1ельные величины требуемых моментов инерции м аховика для дви­
гателей с одинаковым р а бочим объемом цилиндра и р а ботающих 
на одно м  и том же скоростно м  режиме. 

Табл. 1 5  м ожет быть использована  для приближенного опре­
деления м аксимального крутящего момента двигателя,  если из­
вестен средний  крутящий м омент, что, в свою очередь, позвол яет 
быстро определить максимал ьные н агрузки, действующие н а  де-
1 аJiи коленчатого вала (например,  болты крепления  м аховик а ) .  
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ВЛ ИЯ Н И Е  ГЕОМЕТР И Ч ЕС К И Х  ПАРАМЕТРОВ РОТОРА 

НА П ОКАЗАТЕЛ И ТУР БОКОМ П Р ЕССОРА 

Введение 

Оnы• применения автотракторных двигателей с турбонаддувом 
выявил некоторое ухудшение динамических показателей этих дви­
гателей по сравнению с дизелями без тур бонаддува. Если на уста­
новившемся режиме р абочий процесс дизел я  с турбонаддувом 
принципиально не отличается от р абочего п роцесса базового ди­
зеля, то р абота дизеля  с тур бонаддувом на переходных режимах 
и меет существенную особенность, которая  наиболее заметно про­
является при резком р азгоне двигателя.  Вследствие и нерционнос­
ти ротора турбокомпрессор а  число его оборотов не  соот­
ветствует режиму р аботы двигателя в каждый отдельный момент 
переходного процесса. Более медленный темп нарастания числа 
оборотов ротора по сравнению с темпом нарастания числа оборо­
тов коленчатого вала двигателя приводит к уменьшению подачи 
необходимого количества воздуха и соответственно к работе дви­
гателя при уменьшенных коэффициентах :избытка воздуха.  Это 
обусловливает некоторое ухудшение эффективных показателей дви­
гателя на переходных режимах, сопровождающееся повышенным 
содержанием сажи в выхлопных газах, что особенно сильно про­
является в начальный момент разгона .  Ухудшение динамических 
показателей двигателя зависит от степени форсировки базового 
двигателя, и нтенсивности развития переходного процесса и опре­
деляется в основном величиной момента инерции ротора турбо­
компрессора .  

Естественно, что устранение этого недостатка в первую очередь 
осуществляется посредством уменьшения момента инерции ротора 
турбокомпрессор а  [ 1 0]. Р аботы в этом направлении развиваются 
по пути м аксимального облегчения ротора как при сохранении 
н аружных размеров концов р абочих лопаток, так и при их воз-
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можном умеIIьшенни .  Сложность решения  этой задачи связа I Iа  с 
тем, что такие изменения ротора могут сопровождаться некоторым 
ухудшением аэродинамических показателей проточной части ком­
прессора и турбины,  а следовател ьно, и снижением к .  п .  д .  турбо­
компрессора .  

В настоящее время еще не 1 I акоплен и не  обобщен l\I атериал, 
относящийся к приемистости автотра 1порных турбокомпрессоро13 
1 1  к параметрам,  которые ее определяют. В связи с этим был п ро­
всл.ен . расчетный  анализ, выявивший основные параметры, влняю­
щие на приемистость ротора .  При этом были определены моменты 
инерции роторов известных образцов турбокомпрессоров и установ­
.!!ено влияние различных геометрических параметров ротора на его 
момент инерции и к .  п .  д. ·компрессора и турбины.  Н а  основании 
проведенных 11сследований были разработаны рекоменл.ации, по­
ложенные в основу улучшения пр 1 1емистости турбокомпрессоров 
ямз . 

Поскольку 11 астоящие исследования являются первым этапом 
работы по улучшению дина мических показателей серийных дизе­
лей ЯМЗ с турбонаддувом,  то в данной статье приводятся матерн ­
алы  только по испыта ниям турбокомпрессора на  безмоторных 
установках и соответственно по влиянию момента инерции ротора 
на приемистость собственно турбокомпрессора .  

Влияние размера колес ротора на приемистость турбокомпрессора 

Основные факторы, влияющие на приемистость турбокоыпрес­
сора, опрсл.еляемую временем разгона ротора от некоторого на ­
• 1алыюго до  некоторого конечного числа оборотоп, можно найти 
1 1з уравнения баланса моментов :  

d'" 
Мт"f/м - Мк = fp dt ,  

где Мт- момент на  колесе турбины ; 
А11к - r.юмент на кoJiece компрессора ;  
d(j) /Р - ·-- момент сил инерции;  dt 
т1" - �1сха 1 1 1 1 чес1ш й  к. п. д. турбоком1 1рессора, уч 1пы­

пающ1 J ii нотерI J  п по,:н1шп 1шках II нр 1шим асмыii 
;1.1 я упрощенного анализа процесса разгона 1 10 -
стошш ы r.1 [2] ; 

/Р -- r.1 0 м е 1 п  и н ерции ротора ; 
d(j) 
- - \'ГJl o вue ускоренне  вращен 1 1 я  110 1 01 J a .  dt ·' " t 

( 1 )  

Используя 1 1звестные соотношения  п з  работы [4], время разгона  
турбокомпрессора можно выразить следующим образо м :  

dt = 39,2 -.!J:_ · 

. dию 
(2) 

D�2 ОкИк2fк.т [ l ,04D2т 1, 11/те , -- ! ]  . 
· '  2'j'к,тХо2 
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В формуле (2 )  для возможного юrапазоr rа  изменения режимов 
G 

работы турбокомпрессора принято ;т = 1 ,04, а также введены 
Ок 

следующие обозначения:  

D2 _ Ит1 . D",  _ ( D"1)2 
т
.
к -

Ик2 Dк2 
- Dк2 И '1/те = '1/ г'У/м· 

Как известно, коэффициент Dт.к для современных турбоком­

прессоров изменяется в пределах Dт.к = 1 ,00+0,85. 
Как видно из формулы (2) , время разгона ротора является 

функцией ряда параметров, характеризующих рабочий  процесс 
компрессора н турбины,  причем определяющим фактором явля­
<::тся выражение в знаменателе, заключенное в квадратных скоб-

ках. Величина  параметра х0 = и"� на расчетном режиме опреде-
со 

ляется формой характеристики турбины и 1величиной параметра 
полной работы сжатия в компрессоре 7т.к [5]. Поскольку величина 
·�т.к мало изменяется в рабочем диапазоне режимов турбокомпрес­
сора, то параметр х" при  работе двигателя на установившихся 
режимах может изменяться не более чем на 0,02-0,03. На пере­
ходных режимах, и особенно в первый момент измене: rия подачи  
топлива в двигатель, параметр х0 меняется в широких пределах, 
поэтому время разгона ротора в существен ной �чере определяется 
характером за в11симости '1/те = f (х0). 

Для двух роторов, отличающихся размерамн колес ротора 11 
имеющих н аружные диаметры колес (Dк2)1 и (Dк2)2 и соответствешю 
моменты инерции роторов (/р) 1  и (/р)2, можно записать: 

и 

В этих форму.т1 <1 х и ндексы «штрих» и «два штрнха» соо гвет­
ственно указывают на н ачало и конец п роцесса разгона .  

Определение относительного изменения приемистостн турбо-
1<омпрессора при  изменении наружных размеров ротора целесооб­
разно производить п р н  условии использования сравниваемых 
турбокомпрессоров с различными роторами н а  одном и том же 
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двигателе.  В этом случае должно быть обеспечено равенство рас­
ходов воздуха и степеней повышения давления в компрессоре в 
J iачале и в конце процесса разгона.  По и меющимся эксперимен­
тальным данным ( пршведенным н иже) , изменение наружных ра:�­
меров рабочих лопаток в пределах 1 0-20 % от нсходного варианта 
ротора не приводит к заметному изменению параметров ( к. п. д. ,  
расходов воздуха и газа ) турбокомпрессора .  Это дает основанI Jе  
считать, что для двух сравниваемых турбокомпрессоров, незначи­
телыю отличающихся размерами колес и и меющих различные 
числа  оборотов в начале и в конце переходного процесса, окруж­
ные скорости концов рабочих лопаток на  эп1х режнмах будут 
практически одинаковыми.  

Учитывая отмеченное и пол а га я  соответственно, что подинтег­
ральные выражения однозначно зависят от окружной скорости,  
получим следующее отношение :  

Лt1 _ (/р)1 (Dк2)22 
1t2 - (/р )2 

• 
(Dю)12 . 

Момент инерц1ш ротора турбокомпрессора /Р представляет со­
бой сумму моментов и нерции колеса ком прессора /к, колеса тур­
бины, вала ротора и деталей уплотнения.  Поскольку вал ротора  
обычно выполняется заодно целое с колесом турбины, а детали 
упJ1отнения размещаются непосредственно на валу, то моменты 
инерции всех этих деталей целесообразно представить в виде од­
ного момента и нерции /т. 

Тогда 

где 
- / fт = _т • 

fк 
Отсюда следует, что 

::i.t1 Uк)1 • (Dк2)з2 . l + fг1 
112 (/к)z (Dк2)12 l + fг2 

11.л я б.п 11 з 1ш х  1 10  конструктивному вы ГIOJI 1 1 с 1шю тур боком п рес­
соров величина � мало изменяется. 

Следовательно, 

::i.t1 _ (/к) 1  . (Dкё)22 
::i.t2 (/к)2 (Dк2)12 

Момент инерции колеса компрессора  

!к = J r2dnz1, , 
тк 

где dтк - м асса элемента колеса ; 
r - расстояние  элемента колеса от оси. 
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Для удобства расчетного определения момента инерции его 
удобно п редставить как сумму l\!Омента инерции диска колеса /л 
и момента инерции лопаток колеса /,1 : 

где т - !_,._ vl - /д • 
Для компрессорных колес турбокомпрессоров автотра кторного 

тнпа,  где, как правило, число рабочих лопаток не п ревышает 1 2-
1 4, доля момента инерции рабочих лопаток невелика и не превы­
шает J О %  от общего момен1а и нерции колеса.  Следовательно, мо­
мент инерции колеса будет определяться размерами диска. 

Длн упрощенного анализа массу колеса компрессора можно 
представить так:  

г ,;i,e Рк - плотность металла колеса, кГ · сек2/,н4; - в Вк = -'-' - относительная осевая длина колеса;  
Dк2 k0 - коэффициент заполнения м еталлом объема цп-" 

линдра, имеющего диа метр Dкz и длину Вк; ддя 
колес автотр акторных турбокомпрессоров вед и­
чина коэффициента kак изменяетсн в п ределах  

kак = О,2--;-О,3. 
Тогла можно записать, что /" = k/ D�2, где k/- коэффициент 

пропорциональности. 
Окончательно длн близких по  конструктивному выполнению 

( строго говоря,  для геометрически подобных) роторов имеем :  

М1 
� 

(Dк2)13 
- � -- , 
М2 (Dк2)23 

(3) 
т. е. время разгона ротора  турбокомпрессора  с учетом принятых 
допущений  прямо п ропорционально кубу наружного диаметра ко­
леса компрессора .  

Полученная  зависимость является приближенной в связи с ус­
ловностью выражения момента инерции и справедливой лишь при 
таких изменениях размеров ротора,  когда не происходит заметного 
изменения к. п .  д. компрессора и турбины.  Эта зависимость пока­
зывает на важность выбора наименьших размеров ротора не толь­
ко из-за соображений уменьшения габаритов турбокомпрессора,  
во и из-за необходимости обеспечения высокой динамики авто­
тракторных дизелей. Последнее подтверждается общей тенденцией 
в уменьшении размеров колес турбокомпрессоров и соответствую­
щим увеличением числа оборотов р отора ,  отмечаемыми в современ-­
ном турбокомпрессоростроении. 

30 



В настоящее время еще не систематизированы данные по  мо­
ментам и нерции роторов автотракторных турбокомпрессоров и не  
показано влияние отдельных геометрических параметров роторов 
на их моменты и нерции. Также отсутствуют рекомендации п,J 
возможному уменьшению размеров колес без ухудшения показа­
телей турбины и ком прессора. Поэтому в последующих разделах 
статьи будут приведены некоторые данные по этим вопросам. 

Вл ия ние геометрических параметров колес 
н а  момент и нерции ротора 

Как показывает анализ опыта применения турбоком прессоров 
для автотракторных двигателей, уменьшение момента и нерции ро­
тора можно осуществить нескольким и  способами.  В том случае, 
если наружный диаметр рабочих л опаток колес турбины и ком ­
прессора не может быть измен ен, т о  применяется уменьшение на­
ружного диаметра дисков колес и макси мальное облегчение веса 
конструктивных элементов ротора. Если же уменьшение наружного 
размера колес не сопровождается заметным падением к. п. д. 
турбокомпрессора и не сказывается ощутимо на показателях дв11 -
гателя, то используются более форсированные модели турбоко:1-1 -
прессоров с уменьшенными размерами колес. Известны и смешан­
ные способы снижения момента и нерции ротора. 

Поскольку детали ротора, и особенно рабочие  колеса, и меют 
сложные пространственные формы, то наиболее точно  момент 
инерции ротора и отдельных элементов, его составляющих, может 
быть определен опытным путем [ 1]. 

Т а б л и ц а  
Влияние наружного размера колеса компрессора на момент инерции 

Н аруж н ы й  
ди аметр к о -
леса Dк2.м.м 

1 30 
1 20 
1 1 0 
1 00 

Вес 
колеса . кГ 

0,265 
0,236 
0, 1 78 
0, 1 29 

О т н ос и -
тел ь н ы й  

вес колес а 

1 ,000 
0,890 
0,665 
0,4

,
85 

Момент 
и не р ц и и  

к олеса , 
кГ· М · Сек2 . 10G 

28,64 
2 1 , 1 0  
1 3,70 
8,20 

Относи-
тел ь н ы й  
моме н т  

и не р ц и и  

1 ,000 
0,735 
0,475 
0,285 

Рас четн ы й 
момент 

и н е р ц и и ,  
кГ· м · сек2 ·  l О  

28,64 
1 9, 1 0  
1 2,50 
8,00 

П р и м е ч а н и е. Относительныi1 вес и момент инерцип приведены по отнn­
lНf:'Нf!Ю к колесу с н а ибольшими размер а м и. 

В табл. 1 приведены данные по  моменту и нерции серии  колес 
компрессора, отличающихся наружными размерами концов рабо­
чих лопаток. При этом наружный диаметр дисков для всех колес 
был соответственно равен наружному диаметру концов рабочих 
лопаток. 

Колеса ком прессора были спроектированы, исходя из условня 
частичного геометрического подобия, т. е. соблюдения постоянства 
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следующих относительных размеров:  высот лопаток на входе и на 
выходе из колеса, относительного диаметра втулки и относитель-
1 10й осевой длины колеса. 

в· табл . 1 приведены также расчетные данные по определению 
момента инерции по формуле 

fк = (/к)Dк2�tзо [ �;� Т· 
Из табл. 1 видно сильное влияние наружного диаметра колеса 

на его момент инерции, причем изменение последнего происходиr 
примерно в соответствии с изменением наружного диаметра колеса 
в пятой степени. Отклонение от указанного закона для рассмот­
рс 1 1 1юго диапазона размеров не превышает 1 0 % .  Отсюда следует 

1 
нрнмер 1 10е постоянство отношения k/ = -f- ,  удобного для рас-

Dк2 
чет1юго определения момента инерции, которое для рас­
смотренных геометрически по1�.обных колес изменяется в пределах 
от 0,77 до 0,85 кГ - .м �4 . сек2. 

Т а б л и ц а 2 
Вли11ние размеров дисков колес ком прессора и турбины на момент инерции 

Н а 11 :11с1юва 1 1 1н' 
, 1 t}тали 

Колесо 1<o м ­
ll J1l'rropa 

Колесо · 
турбины 

Относ и -
ТСЛ Ы I Ы Й  
д 1 1 амстр 

Dц= l ,O 
Dк.д=О,9 
Dк.д=О,8 
Dк.д=О,7 
Dц=О,6 

Dт.л. = 1 ,0 
Dт.д =О,9 
Dт.д=О,8 
Dт.д=О,7 
Dт.д=О,6 

Вес 
;1,етал и ,  кГ 

0,265 
0,258 
0,251 
0,24 1 
0,218 

1,608 
1 ,576 
1,547 
1,5 1 7  
1,479 

О т н оси - Момент Относи -
тел ь н ы й и нерции,  тель н ы й  

ве с  кГ·м-секз. 1 ов момент 
детал и и н ерции 

1,000 28,64 ! ,ООО 
0,975 25,90 0,904 
0,947 24,50 0,855 
0,910 2 1,50 0,750 
0,823 1 7,60 0,6 1 4  

!,ООО 1 14,70 1,000 
0,981 100,00 0,873 
0,963 89,80 0,784 
0,945 83,50 0,727 
0,920 76,70 О,бб9 

П r и м е ч а н и е. Относитет,н ы й вес и м омент и нерции деталей п р1 1веr1,ены 

no отношению и к колесу ком прессора, и к 1<олесу турбины, и меющи м Dк.л.= 1 
и Dт.д = 1 соответственно. 

Результаты опытов по снижению момента инерции серийных 
колес компрессора и турбины путем последовательного уменьш�-. - D - D 
нш1 наружных размеров дисков Dк.д = � и Dт.д = � приведе-

Dк2 Dт1 
вы в табл. 2. При этом наружный диаметр диска уменьшался та­
ю�м образом, чтобы внутренний контур лопаток оставалс11 
таким же, каким он  был и при наличии устраненной части дискil. 
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Из табл . 2 следует, что уменьшение р азмера диска колес при­
водит к небольшому изменению момента и нерции.  Н ашедшие н а ·  

и большее распространение отношения Dк.,l и D-г.д, равные 0,95 -;-.О,83, 
приводят к уменьшению момента инерции ротора не более чем на 
20 % . Более заметное влияние диска колеса турбины н а  изменение 
момента инерции объясняется большей толщиной диска этого ко­
леса по сравнению с толщиной диска колеса компрессора .  

Та б л и ц а  3 
Сравнител ьные данные по моментам инерции роторов турбокомпрессоров 

Парам етр ы 
ротор<J ТКР-14  

Наружны й диа-
метр колеса 
компрессор а  
Dк2 ,  м.м 

Момент инер-
ции ротора 
в сборе /р, 
кГ- м - сек2 . J 0G 

Отношение 
момента инер­
ции колеса тур­
бины к моменту 
инерции колеса 
компрессор а, 

стмз 

1 40,0 

205 

т у р б о к 

Т К Р - 1 3  Holset я м з  с е р и и  в ы п у ска 4-450 1 965 г .  

I ЗU,O 1 0 1 ,6 

1 43,3 !2,8 

о м п р с с с о р ы 
АТL- Т К Р- 1 1 

-0,5R я мз Eberspa - Rotol 

к к к  
выпу ска cher Т-9 

1967 г .  

1 40,0 1 1 0,0 1 1 5,0 88,6 

296 62,8 1 09,3 25,6 

- lт 
т. е. Iт = - 3,35 4,00 4,03 3,48 2,55 3,33 2,32 

fк 

Приведенные в табл. 3 данные по  моментам и нерции р оторов 
ряда отечественных и зарубежных турбоком прессоров показывают, 
что отношение м омента и нерции колеса турбины с валом и вспо­
могательными деталями  в сборе к моменту инерции колеса ком­
прессора н аходится в довольно узких пределах ( fг = 3,3 --;--3,5) 
для турбокомпрессоров, имеющих схожую компоновку р отора .  

Значительно меньшая величина ( J; = 2,32) для турбокомпрессора 
фирмы Rotol объясняется увеличением веса колеса ком прессора 
за счет увеличения осевой длины,  связанного с необходимостыv 
получения достаточно высокого к. п. д. компрессора при  малых 
диаметральных р азмерах.  

И сследование влияни я  геометрических параметров колес ротора 
н а  характеристики компрессора и турбин ы  

Исследование влияния геометрических параметров ротора H J  
характеристики ком прессора и турбины проводилось соответствен­
но на  турбокомпрессоре и гидротормозной установке и состояло в 
получении обычных характеристик компрессора  и турбины с экс­
периментальными п роточны м и  частями.  К. п. д. компрессора  опрс-
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делялся по  температурным измерениям [6], а к. п. д. турбины -
весовым способом по  величине момента непосредственно н а  колесе 
турбины [2]. 

На ком прессоре были проведен ы  следующие три серии опытоn . 
В опытах с колесами ,  и меющими  различные размеры диска, 

все 1·0 было испытано три колеса, у которых относительный диа -- D 
м етр диска D"·-' = 

D
" · ·" был равен 1 ,0 ; 0,9 и 0,8, а остальная п роточ-
к2 

ная  часть ком п рессора оставалась без изменений.  Н аружный диа-
Т11етр концов лопаток колеса был р авен 1 30 мм. Необходимая под­
резка диска вып олнялась по внутреннему контуру обвода колеса ,  
а образовавшаяся н а  м есте отрезанной части диска полость за ­
пол 1 1 ял ась специальными вставкам и  так,  что зазор между рабочнм 1 1  
лопатками  и указанныl\!И  вставками составлял 0,5-0,6 мм. 

о, 7 

0,.9 
q, 1,0 

0,9 

· -

- " 

f,O 

и к2 пр м/сек: 
---<>-- 184 
-&- 245 
--0-- 306 

/ 112; 
_/ -

r--1 
_" lfJ: 

� 
� 

-

_,_ 

. -� � ,__ 
1 

- t--:: F::::. � 
-

-

--
Фиr. 1 .  Изменение абсолютного п от­
носительнnrо максимальных к. п. д. 

"fj(( б У�к и l°jк= - и а )СОЛЮТНОГО и от-
l°jк 

11осителы10гn ма1<сн маль1 1ых козф­
w' 

фнцнентов напора . 1 , '  .1-:- - ' "  'fк Н 'fK � ф;; 
в за вис11 1'10ст11 от относ11тельного на­
ружного д1 1аметра ;i,иci ;a  колеса к о м -

·-· Dк.д  
прессор а  D".д = -- п р 1 1  различ-Dк2 
ных з начениях п риведенных окруж­
ных скоростей н а ружных концов ра­

бочих ло11аток llкzпp : 
т1· и ,1, ' - м аксимальные к. п. д. и коэф� к 'rк 

финиснт напора 1<n:-.н1рс с е о р в  с 1шлесами 
Dк.л. == 0,9 и 0,8; 1lк и �к - м � ксималы-1ые­
к. 11. д. и коэффициент н а пора компрессора с 

ко.·1ссом Dicд � 1 .  

Н аличие доп ол н ительного зазора даже при  уменьшении диа­
м етра диска на О,  1 Dк2 привело к заметному снижению к. п. д. ком­
прессора ( фиг .  1 ) ,  а при  дальнейшем уменьшении диа м етра диска 
0 1 1  снизился еще более значительно.  

К. п.  д .  исходного варианта ком прессора (D".д = 1 )  был раве11 
0,76 п р и  ик2пр = 244,9 м/сек. Изменение этого к .  п .  д .  связано с п а ­
.дс 1шем на пQра,  создаваемого колесом из-за развития протечек с 
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открывшихся торцев лопаток. Следует отметить, что эти протечки, 
как видно из примерно неизменной зависимости коэффициента 
пол �юИ работы 

где 1-12- коэффициент, характеризующий момент количества дви­
жения на выходе из колеса ; 

:хд- коэффициент дисковых потерь;  
:х пс р - коэффициент, учитывающий перетекание в колесе [4] в 

функции от коэффициента расхода,  н а  н а ружный диаметр 
колеса ко�шрессора не  распростр а няются.  

Проведенные опыты указывают на  нецелесообразность умень­
шс1шя днска колеса ввиду значительного снижения к.  п .  д.  ко:.1 -
прсссора п р и  мало заметном уменьшении момента инерции.  

Фиг. 2 .  Измене ние относитель ного 
максимально го к. п. д. компрессора 

'1'1" т1к = - It относитель ного максималь -1iк 
- о '  

ного расхода Gк== G
к в зависимости lк 

от относительного наруж ного диамет-
- D�2 . ра колеса Dк2= -D . 

К2 
числитель - ма1<симальныс nарзметры для 
к о л е с  к о м п р е с с о р о  130, 120, 1 10 и 100 MAt, 
з н а м е н атель такие же п а р а метры для колеса 130 '"'" · 

0,9 
018 
0,7 
IJ,б 

. 

U1<2np м/сек: 
-n- 163 ; -о- 20Ч. ; 
-о- 245 ; --'*- 286 

� J _# -

- "Zк 
?-GI< � 

-

"'о � 
"� 

в 

1 

1,0 019 0,8 IJ 1<2 

-*' �к 
t,o 

0,9 

Прн опытах колеса,  имеющие наружный диаметр 1 30 ;  1 20 ;  1 1 0 
и 1 00 .мм, были выполнены геомеТ1рически подобными,  т. е. все 
относительные геометрические размеры были одинаковыми, за  ис· 
ключением толщины лопаток, которая для всех них  составляла 
0,8 лtAt. Угол рабочих лопаток на  входе в колесо для всех колес вы­
б 1 1 рался с учетом изменения диаметра входа в колесо таким обра ­
зом, чтобы обеспеч11ть оптим альные параметры ком прессора пр 1 1  
OJl I I O M  и том же расходе воздуха .  Число рабочих лопаток для всех 
1\олсс было равно 1 4 . Поскольку целью этих опытов было опреде­
ление влияния  изменения н аружного диаметра колеса на показа ­
те.л н компрессора ,  т о  п р и  замене колес вся остальная  проточная 
часть компрессора,  безлопаточный диффузор с исходным диамет­
ральным отношением 1 ,8 и воздухосборник, оставалась без изме­
нений, за исключением деталей, сопряженных с колесом. З азоры 
между рабочими лопатками и корпусом, а также между диском 
колеса и корпусом ком прессора выдерживались одними и теми же, 

Полученные результаты ( фи г. 2) показали, что существенное 
изменение размеров колес не  сопровождается чрезмер ным ухуд-
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!(омпрвссор ТКР-13,0, cвpшiны°J7(tfiJ.-:"; -=1"==о:!!!::;:::=-1-----, 
Uк2 пр м/сек: 

-о-- 1 70 
--6- 238 
-О- 30б 

1, 7 �·1 f(омпрвссор TlfP -tt,5121 ; 
ик2 пр f"l/сен: 

-- 172,7 _._ 241,О 
r _ __::=•:=�J�0�5,0c:__.,-:���:::O:,,,,...�;----� f,5 � +----+-;--; 

O,б l----------1"'1 �---+-=IГ------"'""';')lt---�--1 

О,4 - - _ J _ _  __,,__.______,__�--+----i 

0,2 0,3 
Ф иг. 3. Рас ход ные характер ист ик и компрессора : 

колесо i)к\ � 0,635; Dко = 0,273, лопаточный диффузор 
Zд = 17: ауст = 19°: I = 14°; Ь3 = 7 .11.11, �л ! = 43°; Ь2 = 7 л1м, 

• 
Zк � 14.  



шением к. п .  д. компрессора,  однако сопровождается заметным 
снижением расхода воздуха через компрессор. Последнее,

/ 
по-види­

мому, объясняется не оптим альным выбором угла  лопаток на вхо­
:1.е в колесо для колес с уменьшенным относительно базового коле­
са диаметром D"2• Изменение размеров колес в указанных выше 
пределах не п ривело к заметному изменению коэффициента пол ­
ной работы, что свидетельствует об  отсутствии заметного влия­
ния масштабного фактора н а  процесс сообщения энергии воздуху 
в колесе ком прессора .  

Проведенные опыты указывают н а  возможность у меньшенип 
размеров колеса ком прессора при  сохранении достаточно  высоких 
1нн<азателей компрессора .  

Следующие опыты вытекал и из результатов предшествующих 
исследований .  Они состояли в сопоставлении характеристик ком ·  
прессора с диаметром колеса Dк2 = 1 30 и 1 1 0 мм, причем проточ­
ные частн компрессоров с обоими колесами прошли доводку с 
целью получения оптимальных параметров. Оба компрессора  и ме­
J1 и ло11аточ11ые диффузоры и боковые спиральные камеры с двумя 
вы хо;t1 1ыми  патрубкам и .  Показатели,  полученные для ком прес­
сора с колесом Dк2= 1 1 0 мм, оказались п рактически не  н иже, чем 
для ком·прессора с колесом Dк2 = 1 30 мм ( фи г. 3 ) , и являются дос­
таточно высоким и  для м алоразмерного компрессора,  и меющего 
воздухосборник с двумя выходными  п атрубками. 

Фиг. 4. Ср авните.�ыюе изменение от­
носительного максимального к. п .  д. 

- У1к 
ком прессора -r,к = - и относительно­

"fjк 
го Мf!ксим ального к. п. д. турбины 

11т 
11т = -- - в зависимости от относитель-11 r 
!ЮГО наруж ного диаметра дис-
!(ОВ J(О/!Сс компрессора 11 турбины - Dд Dд = -- . 

Dк,( т 1 )  

ё!(}Т 

Р. -о-Ет= Р;.; = t,4 
-о-Вт = 

Ртt = 1 о Ртз ' 
--lr- llк2 пр =245м/сек 

По турбине были проведены две следующие серии опытов. 
Опыты с колесами с наружным диаметром р абочих лопаток - D , Dт1 = 1 30 мм, имеющими разные диаметры диска Dт.д = � = 1 ,0; Dт1 

0,846 и 0,769, показали значительно меньшее влияние допол н итель-
ного зазора н а  хара•ктеристики турбины ( фиг. 4 )  •по сравнению с 
компрессором.  Так как уменьшение диска колеса н а  О,2 Dт1 практи-



чесI<н не сопровождается падением  к. п .  д. турбины, подобное изме 
нение колеса целесообразно также в связи с имеющим место улуч 
ш е н и е м  устаJiостной термопрочностн диска. 
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Фиг. 5. Влиянне р азмеров ротора на показател 11 турбины при 
�т = 1 ,4 (а) и tт = 1 ,6 (6) . 



Сравнительное исследование двух экспериментальных турбин 
с колесами ,  имеющими Dт1= 1 30 и 1 1  О м.м, показало, что подобное 
уменьшение размеров колес не приводит к заметному (не более 
0,0 ! )  ухудшению к. п .  д. турбины (фиг .  5 ) , несмотря на то, что 
турбина с колесом Dт1= 1 30 Аtм имела лопаточный входной ап­
парат, а турбина с колесом Dт1 = 1 !О  л1м - безлопаточный.  

Из пр1 1веденного исследования влияния геометрических пара­
метров ротора на  характеристики турбины и компрессора следуе г, 
что сущест.вует возможность существенного улучшения приемисто-' 
сти турбокомпрессора путем уменьшения н а ружных размеров ко­
лес. Это подтверждается непосредственным сопоставлением мо­
ментов и нерции роторов, имеющих колеса с наружным диаметром 
концов рабочих лопаток, р а·вным 1 30 и 1 1  О дм. Есл и  первый ро­
тор имеет момент инерции 1 43,34 • 1 0-6кГ · м • сек2, то ротор с н а ­
ружным диаметром коле·с 1 1  О мм имеет всего лишь 
62,8 · 1 о-6кГ · м · сек2, т. е. в 2,3 раза  м еньше исходного. 

Удельный момент инерции ротора как оценочный параметр 
турбоком npeccopa 

Величина момента инерции ротора не может в достаточно пол­
I JОЙ мере характеризовать динамические качества турбоком прес­
сора, поскольку позволяет сравнивать лишь турбокомпрессоры 
одной размерности . Действительно, объективную оценку турбоком­
прессора можно произвести лишь тогда, когда сравниваются 
турбоком прессоры, имеющие одни и те же наружные размеры ко­
лес, или турбокомпрессоры с различным1 1  размерами колес, но 
1 1 меющие одни и те же расчетные параметры при одном  и том же 
расходе воздуха через компрессор .  В этих случаях предпочте11И t' ,  
очевидно, должно быть сделано в пользу турбокомпрессора с мень­
шим моментом инерции ротора .  Однако в более общем случае, 
Еогда производится сравнение турбокомпрессоров с различны м 11 
размерами колес и предназначенных для установю1 на двигатели,  
1 1 �1еющие различные параметры, подобное сопоставление будет со­
вершенно не убедительным.  

В связи с этим для оценки совершенства турбокомпрессора 
нредставляется целесообразным ввести безразмерный 1<омпле1с, 
не зависящ11й от размерности турбокомпрессора и отражающнii 
основные факторы,  влияющие на  его приемистость: момент инер­
ци 1 1  ротора и расход воздуха через компрессор. Этот комплекс мrJ ­
жет быть назван удельным моментом инерции ротора  турбоко1\1 -
1 1 рессора .  

Учитывая, что назначение турбокомпрессора заключается в по­
вышении плотности заряда воздуха,  поступающего в двигатеJiь, 
сJiедует ввести в выражение для удельного момента инерции ро­
тора турбокомпрессора наружный диаметр колеса компрессора и 
окружную скорость наружных концов рабочих лопаток, определя ­
ющую степень повышения давления воздуха в компрессоре. В со-
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ответствии с уравнепнем прием истости (2)  время разгона ротора 
турбокомпрессора прямо пропорционалыю моменту и нерции ро­
тора и обратно пропорционально расходу воздуха через компрессор. 
Поэтому, принимая во внимание теорию размерностей [7], целесо­
образно написать следующую зависимость для удельного момен 1'а 
1шерции ротора турбокомпрессора :  

(4)  

а расход воздуха через компрессор - выразить следующим 
образом : 

где 10- удельный вес воздуха 1 1а  входе в колесо ком-
прессора,  кГ/J.t3; 

D Dк1 " " 
к� = - - относительныи наружныи диаметр входа в коле-Dк� со компрессора ; -[-) Dш, " ко = -- - отнпсительныи диаметр втулки колеса компрес-Dк" сора ; 

9 = Cnzi - 1шэффиц11ент расхода коi\! прессора ;  
lll{� 

Ст � -- меридиональная скорость воздуха на входе в 
колесо, м/ сек. 

С учетом выражения для расхода воздуха через компрессор 
выражение удельного момента и нерции ротора турбокомпрессора 
будет и меть вид: 

! - lp 1 
'iд - -5 - • - ( 2 2 ) · Dк2 0, 1209 Dкl - Dко 

! 
где k1 = -- :- - коэффициент «ажурности» ротора ;  Dк2 

(5) 

kи = 0, 1 259 (D�1 - D;,0) - коэффициент, характеризующий пропу­
скную способность ком прессора.  

Из выражения (5 )  для Iyi следует, что удельный момент инер­
шrи ротора турбоком прессора представляет собой отношение коэф­
фициентов, величины которых изменяются во вполне  определен­
ных пределах.  

З начение коэффициента k1 на основании анализа показателей 
р}rда экспериментальных и выпускаемых отечественных и зарубеж­
ных турбокомпрессоров находится в следующих пределах 
(табл .  4 ) : k1 = 3,8 + 5,6 кГ· м:..4 . сек2 • 

Величина коэффициента расхода для известных  м алоразмер· 
ных ком прессоров на расчетном режиме обычно выбирается в пре­
делах 9 = 0,25 � 0,3. Относительные размеры колеса компрессора 
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1 1 а  основании а н ализа статистических м атериалоn находятся в пре­
JLсл ах Dн 1 = 0,60-: О,67 и Dно = 0,30 -:- 0,23. 

Отсюда значение коэффициента kо , характернзующего пропус1с-
1 1 \1 Ю способность компрессора в тех же диаметральных габа р • ! ­
тах, может находиться в п редел ах k o =  0,0078+0,0 1 48 к,Г · м-4• сек2. 

Па ра метры 

ki кГ· м-4 . се/(2 
kG /(Г· м-4 . сек2 

ly.l 

стмз 
Т К Р - 1 4  

в ы п уск а 
1 963 г .  

3 8 1  
o,o i334 

286 

Т а б л и а а 4 

Модель ту рбоком прессор а 

я мз 
Т К Р - 1 8  

в ы п уск а 
1 965 г .  

3,86 
0,0 1 05 

368 

я м з  
Т К Р - 1 1 

B Ы IJ V C K a  
1 967 !' . 

3,88 
0,01 225 

3 1 7  

Holset 
сер1111  
4-450 

3,95 
0,01 082 

365 

ATL-
-0,51{ 
к к к  

5,52 
0,0 1 1 7 1 

470 

R otol 
Т-9 

4,65 
0,01 1 05 
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Таюrм об.р азом, величина удельного момента инерции /ул рото­
ра турбоком прессора с учетом возможного значения всех коэффи­
цrrентов м ожет изменяться в пределах  /уд= 256--:-7 1 7, т. е .  п ример­
! ! О  в три раза,  причем меньшие значения удельного момента инер­
ции соответствуют более совершенным моделям  турбоком•прессоров. 
Это объясняется тем,  что п ри нахождении диа пазона изменения 
у_1елыюго момента инерции учитывалось небл агоп риятное сочета-
1 1 не  величин коэффициентов, его о п ределяющих. В действительнос­
т1 1  же подобное сочетание параметров мало вероятно и в соответ­
стn 1 1 1 1  с наиболее вероятным законом распределения этих  вели­
ч ш1 [9] фактический диапазон изменения /vд будет п риблизительно 
rаве1 1  1 /з от диа п азона изменения /уд, вычисленного указанным выше 
способом. Последнее и полтверждается диа пазоном величин lvм 
найденным ;1,ЛЯ известных обр азцов турбокомпрессоров. Фактичес­
ка я величина удельного момента инерции для известных моделе� 
ыалоразмерных турбокомпрессоров н аходится в значительно более 
узюrх пределах  ( !уд = 286--;-470 ) . 

Как видно из безразмерного выражения для удельного моме; r ­
та инерции, его величина  определяется двумя коэффициентами kj 
и kо, определяющими степень использования объема,  занимаемого 
ротором, и п ропускную способность компрессора в заданных диа­
l\tетральных габаритах.  Величина коэффициента /� о тем больше, 
чем выше значение коэффициента расхода компрессора и больше 
относительная величина диаметра колеса компрессора на входе. 
Этн обстоятельства на ходятся в соответствии с имеющимися в 
настоящее время тенденциями по  увеличению указанных коэффи­
щ1с1 �тов н подтверждаются возможностью п олучения высоких 
I\ . п. д. компрессора. 

Необход1 1мо отметить, что огра ниченное количество материа­
"· rов, имеющ1 1 хся в настоящее вреl\! Я по  1\I аJюразмерным турбоком-
11рессора м,  1 1е дает возможности окончательно установить влияние 
размеров ротора на величину удельного момента инерции, найти 
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его оптимальную величину и выявить влн я rа tе этого параметра н а  
приемистость дизеля с турбонаддувом .  

Выводы 

1 .  Размеры ротора О I{азывают определяющее вл ияние на пр111с> 
мистость турбокомпрессора,  так как последняя примерно пря:vю 
пропорциональна кубу на ружного диаметра колеса ком прессора .  

2. Уменьшение н аружного диаметра колес турбины и компрес­
сора серийного турбокомпрессора ЯМЗ со 1 30 до 1 1 0 мм позволяет 
при незначительном ухудше 1ши к. п .  д. турбины и компрессора 
( н е  более чем на  0,0 1 ) уменьшить момент и нерции в 2,3 раза, что 
;�олжно существенно улучшнть приемистость турбокомпрессора . 

3. Уменьшение момента и нерции ротора путем уменьшения раз­
меров диска колеса компрессора не следует признавать целесn­
образным ввиду заметного ухудшения  к. п. д. компрессора при 
весьма незнач 1пельном изменении момента и нерции.  Уменьшение 
наружного диа метра диска колеса турбины до 20 % позволяет 
уменьшить момент инерции исходного ротора при мерно на  20 % 
без ухудшения к. п .  д. турбины .  Следует признать целесообразным 
введение для колес турбины облегченных дисков и проведение дли­
тельных испыта ний турбокомпрессоров с роторами,  укомплекто· 
ванными таким 1 1  колесами турбины.  

4 .  Для систематизации материалов, способствующих анализу 
конструкции турбокомпрессоров, введен удельный момент ин ер · 
ци1 1 ,  характеризующий время разгона  ротора турбокомпрессора .  

ЛИТЕРАТУРА 

1 . В о л о х  о в А. Н. Опытное о пределение мо;чентов инерции. Труды ЦА ГИ 
и м .  Н. Е. )Куковского, вып. 25, 1 936. 

2. Д и н е е  IJ Ю. Н . ,  О з и м о в П. Л , Ф и л  а т  о n Ю. Н. Иссле:ювание 
входных а п п а ратов радиальных турбин.  В сб . : «Труды НАМИ», в ы п .  64. М., 
ОНТИ НАМИ, 1 964. 

3. 3 а й  ч е н к о Е. Н . .  Л я  м ц е в  Б .  Ф" Ч е р н ы ш  с в Г. Д. Механический 
к.  п .  д. а втомобильного турбоком п рессора .  «Автомобильн а я  промышленность», 
1 964, № 4. 

4. 3 а й ч е и к о Е Н , А б о .'! т 11 н Э. В. Мощность, I Jеобходим а я  :1.пя прн-
во та н а гнетателя а 1Jтомоб:цьI1ого турбокомпрессор а .  «Автом обил ы 1 а н  1 1ро-
�!ышлснность», 1 965, № 9.  

5. 3 а й  ч е н к о Е.  Н.,  Х а н  11 в Н. С ,  Ш е р  с т  ю к Л. Н .  К вопросу о coIJ· 
щ·стной р аботе дпигателя с турбоко;11п рl'ссором. Тру:tы ссоншара по неуста­
новившимся режим а�! р а боты двиrате.с1 я .  М., ОНТИ НАМИ, 1 965. 

6. 3 а й  ч е н к о Е. Н . ,  А б о .1 т 11 н Э. В . ,  К р  и г е  р В. А. Методика безмо· 
·: орных нспытаний а втомоби.аьных турбо1ю м 1 1рессороLJ. В с б . :  «Тру.tы НАМИ», 
f\ Ы ГI .  58. м '  онти НАМИ, 1 96:З. 

7. С е д  о в Л. И. Методы подобия и р аз�1ерностн IJ м е х а нике. М . ,  Гос. изд-во 
тсх н . - теорет. лит .. 1 95 1 .  

8 .  С т  е ч к и 11 Б .  С .  и др. Тео р и я  реактивных двигателей. М ,  Оборов­
rиз, 1 958. 

9. Я к о IJ л с в К. П. Л1атематическая обработка результатов из�1ерениii. М.,  
Гос. изд-во техн.-теорет. лит. ,  1 950. 

10. MAN Forshungs Hefteп, 1 963- 1 964, № 1 1 .  



у дк 621. 43 : 621. 515. 5. 001. 2 

Инж. Л. В. Ко<1ет:сов 

И ССЛ ЕДОВА Н И Е  ВЛ И Я Н И Я УСЛ ОВ И И  

1-I Л  ВХОД Е  В КОЛ ЕСО Ц Е НТРОБЕЖН ОГО КОМ П Р ЕССОРА 

Н А  Е ГО ХА РАКТ ЕР И СТ И К И  

Некоторые особенности р аботы колеса це нтробежного компрессора 
н а  переменном режиме 

Особенностью работы м алоразмер ного высоконапор ного цент­
робежного ком прессора является довольно резко выраженная за ­
rзисимость потер�, энергии * от режима работы компрессора .  Че �  . .r 
выше скорости потока, а при  окружных скоростях и2 = 400 -:­
--:-- 430 м/сек они могут достигать скорости звука, тем уже диапазон 
эффективной работы как компрессора в целом,  так и его колеса.  
Это объясняется, видимо, тем, что даже незначительные  отклоне­
ния  режима р а боты компрессора приводят к н а рушению безотрыв­
ного течения потока воздуха в лопаточных аппаратах п роточно� 
част1 1  компрессора  и резкоl\Iу росту этих потерь. В связи с этой 
особенностью большое значение приобретает вопрос согл асования 
работы элементов п роточной части высоконапорного компрессора ,  
и прежде всего колеса и диффузора .  

Прн выполнении условия согл асования ,  которое выражаетсп 
равенством 00 opt кол = 00 opt к •  т. е. равенством оптимальных расхо­
дов колеса и компрессора ,  может быть реализо,ван  м аксимально 
возможный к .  п .  д. для  данной ступени компрессора .  Несогл асован ­
ная работа колеса и диффузора может привести не  только к суще­
ственному ухудшению р аботы компрессора,  но и к сужению по.1 -
ного диапазона его характеристики. 

В настоящее время вопрос о согласован ной работе элементоз 
компрессора может быть н адежно решен только эксперименталь­
ным путем .  Для этого необходимо снять характеристику колеса н 
определить его оптl iмальный расход воздуха.  Если последний ,1е 
совпадает с оптималы1ым расходоы через компрессор, то характе­
ристику колеса н адо передвинуть в нужную сторону с помощью 
подрезкн меридионального контура 1 1л � 1  перепрофилирования . Та ­
ко1"1 пут ь решения упомянутой задачи яв.1яется очень длительным 

* Далее 6уде1,i называть просто «Потери». 
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11 трудоемким.  Отсутспшс рекомендаций, которые давали бы воз­
можrюсть профилировать колесо так, чтобы расчетный расход воз­
л_уха через него одновременно явл ялся бы и оптимальным, не поз­
воляют решить задачу лучшим образом. 

В настоящей работе сделана  попытка восполнить этот пробе.л 
применительно к классу м а.1орасходных центробежных компрес­
соров. 

:Как известно, характеристика колеса центробежного компрес­
сора (имеется в виду зависимость к. п .  д. от расхода yt! =/(06) или 
к. п .  д. от коэффициента расхода YJ� =f(r.p 1 )  при постоянной окруж­
ной скорости U2 = const) обычно имеет восходящую и н испадаю-
1цую петви ( фиг. l и 2 ) . 

0,8 

0,7 · - - -----

О,б 0,7 0,8 0,9 f,O !,! l,2Gt пp 

0, 7  Vг м/сек: 
- з?о 

О,б 0--0 390 
tr-л 4оо 

o,5as ' 0,7 0,8 

0--0 430 
0,9 1,0 1,1 , !,2 Gtпp 

3,5 
+-3,0 
1 

2,�б 1 
0,7 0,8 0,9 !,О !,! !,2Gtп;; 

Фиг. ! .  Х ар акт еристик а кол ес а 
№ 5 (а - к. п. д.; б - ст еп е нь 
повыш ения д ав ле ни я; в - ко-

эфф и ци ент напор а) .  

Р абота колеса центробежного компрессора характеризуется ря-

1ТJ,ом газощшамичесю�х параметров. При работе колеса н а  перемен­
ном режиме, т. е. при  изменении расхода воздуха при постоянной 
окружной скорости, эти параметры также будут переменными.  

Анализируя работу колеса н а  переменном режиме, проследим, 
как же меняются газодинамические параметры колеса и какие из 
ннх определяют подобный вид характеристики : 

1 .  Изменение расхода воздуха через колесо, как  известно, прн­
водит к изменению меридиональных скоростей потока и, следова­
тельно, к изменению коэффициента диффузорности колеса 

( 1 ) 

где с1т и с2т - меридиональные скорости н а  входе и выходе. 
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2. I3 спою очередь, изменение меридиональноr1 с·корости влечет 
за собой также 1 1  и з м е н е н и е  относител ьной скорости . И н а ч е  гов о р я ,  
с и з м е 1н• 1 1 и е м  р а с х ода м е н я ется ч исло / .  в относ ител ь н о м  движе­
н и и :  

где 

- { -, 2 ' 1 2 , ' I m  -Г /\ l (u 
'- 1  = k --- l 1 -'- -- ). � ' k + 1 ! ш 

, И 1  /,1 ш = -- ;  G1кр 
а 1 ,Р -- к р 1 1тнчес к а я  с к о р ость н а  входе. 

жi 
'f 2 

fl,68 
U2 -М /се!<: 

>t---X 3 7-0 
(!, (, 4 1-----1 ()--<) 3 9 о 

&--f.. 409 
a---4J J;30 

�м � О, 18 0,22 0,25 0,ЗО 0,З>t IJJ1 
Фнг 2. Бt>:Jразмерныс:_ "характf'рнст111ш 

КОЛ�С а J\� J. 

(:2) 

На и бол ьшее з н а ч ен и е  вел и ч 1 1 н а  /.1 достигает на пер ифер 1 т  
в хода в колесо, состаnляя {- 2 + · 2 -

_ ЛJ т пер 1·1ш пер 
)'Jпер - k - 1 . 

1 + -- } 2  
k + 1 'lw пер 

(3) 
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3. При изменении р асхода изменяются углы атаки н а  входе в 
колесо. Наибольшее внимание обычно уделяется углу атаки на  
периферии входа, где имеются наиболее сложные условия течения 
воздуха :  

. _ R t Лlт пер l1 пер - \'lл.пер - arc g (4) лlw пер 

где ?�л.пер - угол лопатки на  периферии входа. 
Таким образом,  вид характеристики колеса,  по-видимому, за­

виспт от того, как изменяются упомянутые выше параметры при 

Л 1 пер 
! [! - - · ·  --- - -- - - - --, 

' ·  1 u2 =1лим/сек 1.� 

il L --�--"---'---..__ _ _.__�-

�..,.__..__.__! __l __ �J-=-I�_l 
-'k-______ t---1,�: _____ _ 

1 ! 

- 8 1----1---!--+--+--Т_,_._ 
l<в 1.12 =370м/сек 
!, 0.1----1г-г-1--...,----:39--:О::-т----т---m7� 

Фиг. 3. Изменение газодинамических 
параметров колеса № 5. 

изменении режима его р а-
боты. 

Для того, чтобы оценить 
влияние каждого из этих п ара­
:v�етров, р а ссмотри м  зависимо­
сти, приведенные на фиг. 3 и 
полученные р асчетом для ко­
леса № 5 (см .  таблицу) , ко­
торые показывают изменение 

),l пср , i1 И kд В функции коэф­
фициента р асхода 

(5) 

Как видно, величина Л.1 пер 
при  изменении коэффициен­
та р асхода п римерно вдвое 
меняется в довольно широ­
ких пределах. Однако моно­
тонный характер ее изменения 
и то, что эта величина находит­
ся в явно дозвуковой области 
(в диапазоне окружных ско­
ростей от 370 до 430 м/сек) , 
позволяют считать, что она не 
является параметром, опреде­
ляющим вид характеристики 
колеса .  

В отл ичие от )'J пер коэффициент диффузорности колеса kл при 
измеI Iении коэффициента р асхода в тех же пределах изменяется 
незначительно. Лишь на  режимах, соответствующих концам ха­
рактеристики, наблюл,ается более резкое изменение kл в сторону 
увеличения.  Следовательно, и коэффициент kд не является пара­
метром,  определяющим вид характеристики колеса. 

Угол атаки на периферии входа i1 пер при изменении расхода 
изменяется довольно р езко ( от + 1 0  до -7°) , причем значительные 
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Т а б л и ц а  
Исследованный ряд колес 

Номер Fr мм2 D2 мм D1 MM D0 мм 
?1л град, F1 мм2 Zк колеса .'dUfl 

1 5300 202 1 26 60 30°25' 9640 24 
2 4940 202 1 22 60 3 1  1 5  8850 24 
3 4700 202 1 19 60 31 55 8280 24 
4 4330 202 1 15 60 32 45 7550 24 
5 4 1 00 202 1 15 60 30 00 7550 24 
6 4070 202 1 12 60 33 30 70 1 0  24 
7 354.0 1 84 1 13 6 1  30 30 7 1 00 1 9  
8 3060 202 1 00 60 36 30 5020 24 
9 2720 1 54 94 53 33 00 4740 20 

1 0  5400 202 1 26 60 33 00 9640 24 

углы атаки н а  входе в колесо появляются как раз  н а  режимах, 
соответствующих концам характеристики колеса, где происходит 
существенное снижение его к.  п. д. В ышесказанное, вообще гово­
ря, позволяет сделать вывод о том ,  что именно угол атаки на пер ! ! ·  
ферии входа определяет вид характеристики колеса.  Последнее 
утверждение не означает, что характеристика колеса,  т .  е .  измене·  
ние его к. п .  д.  в зависимости от расхода, является следствием вли­
яния одних лишь углов атаки на входе. Естественно, что изменение 

скоростей потока, в том числе Л1 пер• также влияет на характерис­
тику колеса, хотя и не О'Пределяет ее формы.  

Y'i: ·- - - ---� - -- - -r -- - - - - г --�-
iг ! , 1 i 

L;3[; 11 -�Jt��-- 1 ---- ------
/� ',../"-.:::-+- 1 

0,82 -- L__/-1�-�;?: . !  
<f1 :0,22 О,26 о,зо о,з4/ ---,, 1 

7 78 1 - - l _____ gl)' 
· :),70 0,75 0,80 CJ85 а_ m�p 

Фиг. 4 .  Влияние уг.:1а ата1ш (а) и относитслыюii скорости (6) 1 1а  перифср11 1 1  
входа в колесо. 

Для того, чтобы оценить ВJi и я н и е  каждой из этих неличин в 
ч истом виде, необхо;.�_н м о  рассмотреть завнсиl\IОСТII 'fJ�1 = f (i 1пер) 

п ри Л1пер = const и ·ri/ = JU--1пcp) п ри 91 = const (фи г .  4 ) .  
( Следует заметнть, что согласно фнг .  3 q; 1  = const соответствует 
i1пер = const ) .  
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Из рассмотрения первой зависимости видно, что как в области 
по.пожительных, так и в области отрицательных углов атаки СНi!­
жение к. п .  д. коJ1еса носит приблизительно одинаковый хара�пер. 

Вторая зависи мость еще раз показывает, что снижение к .  п .  д. 
ко.1еса при ув�:>лнчении скорости потока на 'ВХОде происходнт моно­
тонно, а в исследованной области - почти линейно. 

Таки м образом, опредЕ'ляющее в.пияние угла атаки на  характе­
ристику колеса можно считать ка1< будто бы устаковленным .  То же 
можно сказать и об оптимальном значении уг.11 а атаки, при кото­
ром имеет место максимальный к. п. д. колеса.  Такая точка зре­
ния безоговорочно признается большинством исследователей в об­
v1асти центробежных компрессоров. Однако уже вышесказанно'С 
позволяет сделать вывод о том, что следует учитывать и другие 

условия на входе, напри мер число А 1 пер· 
Дальнейшее изучение этого вопроса позволяет предполож1пь, 

что зависимость к.  п. д. от угла атаки без учета других условий 
н а  входе является н е  тоJ1 ько весьма условной, но  и неуниверсальной. 

8 -б 

!/1 t 
" 2  
- -и;-:;,)i!fм/сек l 

1 
ЗРО -1 400 412 

-.:..- 0,16 1 - i-1--j i 1 10,72 
а) 

-4 -2 о 2 4 t ;пер -8 

о,� ! 40!J 430 b) i 1 ' Пr� '--�-'--�-'-���-'--..--' 
· 6 - Ч -2 ' О 2 4 б 8 i f пе,·1 

d) ' 
-г 0,720 2 4 8 i 7пер 

Фиr  :>. Б.пня ннс уг.:1а a ra ·  
i; 11  на nср11феrшн нхо;tа в 
I\o.:1cca № 1 (а) , 2 (6)  и 

5 (в) . 

Доказательством этому могут служить следующие соображе­
ния: 

1 .  Зав! lсимости 'Yi�t = f (ii пep ) ,  построенные для трех колес, 
имеющих различную геометрию (фиг .  5) , показывают, что макси ­
мум к .  п .  д. колеса достигается п р и  существенно различных значе­
ниях угл а  атаки н а  периферии входа.  Обнаруживается также за-
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висимость i 10pt  от режи м а  работы. Например,  для колеса No 2 име­
ем:  i1 op t  = 2°30' прн Ис=430 м/сек и i 1 opt = 4°30' при  112 = 370 .м/сек. 

2. Как известно, поле осевых скоростей перед колесом не яв­
JJяется равномерным .  В большей мере это относится к радиал ьно­
круговому входу и в меньшей - к осевому, одн а ко н в посJн�д н е м  

cJJyчae имеется значите.11 ьный перекос поля скоростей вб.п·изи втул ­
ки и на периферии  [б; 7]. Следовате.ТJ ь-но,  и поле углов атаки перед 
ко.песом оказывается неравномерным,  причем при  р адиально-кру­
говом входе углы атаки у втулки иногда достигают величин по­
рядка 1 5720°. 

Естественно, что работа колеса , потери в нем,  а зн ачит, п вид 
характеристики зави·сят не только от углов атаки н а  п ериферии,  а 
определяются изменением величины i 1  по высоте. В этом случае 
оптимальным будет такой расход воздуха, при  котором и нтег­
ральные потери,  связанные с угJ1 а i\Ш атаки на различных рад·иу ­
сах входа в колесо, достигают мин·и мума .  В ид характеристи·ки 
также до.nжен определяться и нтегральными  потерями на вхо­
де в колесо. 

3 .  И меющиеся в литературе реко мендации по  выбору оптималь­
ных углов атаки крайне противоречивы и неконкр етны .  Очень час­
то не указывается, какому  радиусу соответствуют рс r\омендован ­
ные  углы атаки, т .  е .  поле  у гJюв атаки н а  входе приним ае·гся р ав ­
номерным.  

Ниже приводятся некоторые из  этих рекомендаций :  
Эккерт Б .  [8] рекомендует принимать угол л опатки равным углу  

потока, т .  е .  i 1 opt = 0.  
Бекнев В. С.  [ ! ]  считает, что  следует принимать i iort= 4°.  
По некоторым данным ЛПИ и НЗЛ [5], у гол атаки, вычисленный 

с учетом загр омождения входного сечения  колеса лопатка ми ,  реко­
мендуется принимать р авным нулю. 

Л ившиц С. П . {4] на основании  экспериментальных данных по 
колесам радиального типа утверждает, что i iopt = 0  ...;- 2°. 

Зайченко Е. Н . [3] устанавливает зависимость опти ма.r1ы10I'О 
уг.'J а атаки от угла  лопатки колеса :  i 1 0pt = 1° при  f,1.1 = 1 8° и i 10pt = 

= 1 2° при �1 ", = 42°. Эти данные бьIJш поJ1учены при нсследо13аннях 
низJ{ОНапорных нагнстате.11ей .  

Та1<0е разнообразие рекоУJендаций застаnляет п р ед по.r1 о ж и т ь, 

что при исследованиях условия н а  входе в ко.11есо были сам ы е  раз­
личные,  а максимальное значение к. п .  д. колеса условно связы­
валось с углом атаки на  входе. Поэтом у  и i\!Инумум и нтегра.с1ь-
11 ы х  потерь в колесе получался каждый раз при различных значе­
ниях угла  атаки на периферии.  

Из вышесказанного может быть сделан следующий вывод: угол 
атаюи на периферии  входа в колесо неполно характеризует усло­
вия работы колеса и является условным параметром. Следова­
тельно, необходимо ввести некоторую дополнительную интеграль­
ную характеристику, учитывающую условия течения на входе в 
колесо. 
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Течение потока во входном косом срезе колеса 

Вход потока в межлопаточные каналы колеса относится к очень 
сложным явлен иям .  По некоторым данным [7], до 40 % .всех потерь, 
и меющих место .в колесе центробежного компрессора ,  связано с 
течением воздуха на  входе в колесо. Характер течения в к·осом 
срезе (от входных кромок до горла межлопаточного канала)  мо­
жет быть как диффузорным,  так и конфузорн ы м  <И меняется в за­
висимости от режима  работы [4]. Для определения факторов, вли­
я ющих на характер течения  в косом ·срезе, запишем уравнение не­
р азрывности в относительном движении для двух сечений:  1-1 и 
Г-Г ( фиг. 6) : 

где 

q СЧ Рг*Fг 

V Тг* ko г 

(6) 

q (1,1) - газодинамическая функция расхода, подсчи­

танная по относительной скорости А1 ; 
- *  :;; 1t (Л1) Р1 · = Р1 

·· --- - полное давJ1ение в относитеJ1 ьном движении 
1t (1.1 ) потока ; 

т- * - Т * " (Л1) 
1 - 1 --- - полная температура в относительном движе-

" (/.1) нии потока ; 

F1пот = F1siп�1cp - площадь потока н а  входе в колесо; 

kаг - коэффициент, учитывающий толщину слоя 
,вытеснения в горле ;  

Fr - геометрическая площадь горла на  входе. 

Допуская, что в пределах косого среза работа к воздуху не под-

водится, т . е. Тг* = Т1 * , и обозначая р * _r_ = cr,. - 1<0эффициент 

Р1 '" 
восстановления полного давления в 1<осом срезе, а также исполь­
зуя извесrгное соотношение 

после неиrожных преобраJовани ii получаем : 

(7) 

Анализируя это выражение, можно установить связь между ха­
р актером течения во входном косом срезе колеса и отношением 
площади горJ1 а  к площади потока на входе. 



JLействительно, течение с по.стоянной скоростью, т. е. условие 

j,r = ),1 * ,  и меет м есто при 
ko --"-г- == 1 .  (R) 

Несмотря на то, что коэффициент �г я вл яется величиной пе­
ремен ной ,  т. е .  зависит от ре)к,и м а  р а боты колеса и х а р а кте р а  те­
чения в косом срезе, можно утверждать, что пр и  к а ко м -то вполне 

определенном отношении 
Fг 

течение н а  р ассмотренном отрез-

г - г  

1 
+ 

Фиг. 6. Косой срез колеса на входе п принятые обозначения. 
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ке происходит с постоянной скоростью, п ричем с увеличением это­
го отношения течение становится диффузорным, а с уменьшением­
конфузорным .  

В качестве примера р ассмотри м  колесо м алоразмерного ком­
прессор а, которое работает на  высокой окружной скорости вбли­
зи оптимального ра•схода.  

Согласно ранее названным рекомендациям  [7] можно принять, 
ЧТО k a  = 1 ,02 И crr = 0,93. г 

После подстановки в выражение (8 )  получим :  

_!5:_ � 1 , 1 . 
F1пот 

В косом срезе такого колеса течение воздуха с постоянной ско­

ростью имеет место при � = 1 ,  1 в случае � > 1 , 1 течение -
F1пот F1пот 

F диффузорное, а в случае _г_ < 1 ,  1 - конфузорное. 
F1пот 

Ха рактер течения в косом срезе колеса,  а значит, ве­
.1ичина отношения  площади горла ·к площади потока на входе 
влияет н а  величину потерь как в пределах  косого среза, так и в 
межлопаточных каналах -колеса. Это :влияние можно объяснить 
следующим образо м :  

Умен ьшение отношения приводит к возрастанию ско-
Fшот 

расти в горле косого среза и увеличению потерь как в пределах ко­
сого среза ,  так и в остальной части колеса  ком прессора.  (Следует 
заметить, что в относител ьном движени и  течение в колесе высоко­
н апорного центробежного компрессора всегда диффузорное, с по­
воротом потока в двух н ап равлени ях) . 

Дальнейшее уменьшен.не велич;ины  этого отношения приводит 
к возникновен и ю  сверхзвуковых скоростей, скачков с отрывом по­
тока и, н аконец, к запиранию сечения  горла колеса н а  входе. 

F При  увеличении _г_ (сверх 1 , 1 )  возрастает диффузорность 
F1пот 

потока в косом срезе колеса, что также приводит к уве­
личению потерь. П р и  достижен1ии некоторой предельной величины 
наступает устойчивый срыв, что соответствует помпажным явле­
ниям в колесе. Поскольку рост потерь в косом срезе, связанный с 

F 
увеличением отношения __ г_ , сопровождается уменьшением ско-

F1пот 
рости в горле канала,  то в межлопаточных каналах потери 
несколько уменьшаются.  Следовательно, влияние  отношения 
-..f!_ фф на э ективность колеса .в области диффузорного течения 
F1 пот 
в косом срезе должно быть менее резкое, чем в области конфузор­
н ого течения.  

Такая картин а  может н а блюдаться в колесе компрессора н аря­
ду с явлениями, вызванными изменением угла атаки на входе в 
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колесо, тесно  взаимодействовать с ними ,  а может быть и опреде­
"�ять общий характер изменения потерь, т. е .  определять форму 
характер.истики колеса .  Во всяком случае, изменение отношения 
площади горла колеса к площади потока на  входе при изменении 
расхода воздуха объясняет н аличие восходящей и нисходящей вет­
вей характеристики колеса.  

Приведенные р ассуждения подт.верждаются зависимостями 

'fj�1 = f (_!j__) , построенными для колес No 2 и 5 ( см .  таблицу) и 
Fiпor 

показанными на фиг .  7. 

О, ?ОО,8 0,.9 !,О 1, 1 1,2 
Fr Фнr. 7. ВJiиянне отноше1шя -- на к. п. д. колеса № 2 (а) и 5 (6) . Fтот 

Действительно, м аксимальное значение к.  п .  д. колеса достига­
Fг 

-- , которое мож-
Fшот ется при некотором определенном отношении 

но назвать оптим альным .  Это оптимальное отношение, особенно 
на  больших окружных скоростях, действительно близко к 1 , 1 . 
Следовательно, н а  оптимальном режиме в косом срезе колеса, ка.к 
и п редполагалось, течение происходит приблизительно с постоян­
ной скоростью. 

Таким образом, отношение площади горла к площади потока 
на входе оказывается и нтегральным газодинамичес ки м  парамет­
ром, учитывающим условия н а  входе в колесо и определяющим 
форму характеристики колеса центробежного ком прессора. П ро­
верка этого положения ,  а также определение конкретных опти ­

мальных величин 
Fг 

F1пот 
для данного класса колес проводилась 

лри экспериментальных и сследованиях в лаборатории компрессо­
ров. 

Следует отметить, что отношение площади горла  к площада 
потока при менялось и ранее п ри исследовании п роцессов в комп­
рессоре .  

Например ,  влияние подобного отношения - диффузорности ко­
сого среза fkc н а  р аботу канально-лопаточного диффузора ис-
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следnпалось Н. Н. Бухариным [2]. Отношение использова-
F1пот 

лось К. Ф. Ш питалы1и 1<0вы м  {7] при  определении максим альной 
п роизводительности колеса компрессора .  Фактически рекоменда­
ц11и ЛПИ !5] также могут быть сведены к использованию отноше­
н 1 1я указанных площадей, та �< как безударный вход с учетом за­
громождения лопатками .входного сечения колеса при равномер-

Fг 1 ном поле углов атаки означает, что -- = . 
F1пот 

Основн ые данные испытанного ряда колес 

Испытаниям подвергалис1, 10 центробежных колес, разработан­
ных для малоразмерных ко�1 прессоров. ( Основные геометрические 
параметры этих колес приводятся в таблице) . При испытаниях 
сум �1арная площадь горл а колес �1енялась в широких пределах, в 
основно�1 за счет изменения диаметра периферии входа и угла ло­
паткн .  Расчетная окру11·шая скорость для большинства колес сос­
тавляла u2 � 409 At/ce1..·, расчетный расход воздуха изменялся в 
предела х  l ,3 � 0,6 кГ/сек. Колеса No 5 и 6, рассчитанные н а  расход 
воздуха 0,867 кГ/сек, были с проектированы с учетом отношенин 

F -, -г- . Их испытания,  как  будет показано ниже,  подтверждают хо-F1пот 
рошее совпадение расчетного и оптим ального р асходов •воздуха. 

Во всех случаях перед колесом устанавл ивался радиально-кру­
говой вход без п редварительной закрутки потока .  

При  определении сум м а рной площади горла н а  входе в коле­
со принималось, что форм а  сечения горла межлопаточного кана­
ла  представляет собой трапецию (см .  фиг. 6 ) ; это подтверждается 
замерами,  провел.енными на ряде выполненных колес. Тогда выра­
жение для площади горла м ожно записать в виде 

р _ Zк (D1 - Do) 
(d + d ) 1 - 4 rl го ' (9) 

гд е  dr1 и dr0- диаметры вписанных в канал окружностей н а  пери­
ферии входа и у втулки; 

z.., - число лопаток колеса .  

Диаметр вписанной окружности (см .  фиг. 6) можно определить 
по формуле 

dг = (t - о,г) s in �г . ( 1 0) 

Однако использование форм улы ( 1 О) в практических расчетах 
затруднено тем, что в н ачальной стадии профилирования колеса 
значения угл а  лоп атки и ее толщины в горле косого среза н�из­
вестн ы. Поэтом у  для определения dг целесообразно использовать 
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сJiедующее соотноше1 1ие ,  в котором значения yгJi a Jiопаткн и ее 
тоJiщины соответствуют входной кромке: 

dг = (t -- o1) s iп ?" . ( 1 1 )  
Расчет п о  формуле ( 1 1 ) приводит, с одной стороны , к некото­

рому уменьшению dп так как ?ci < ?г , с другой - к увеличению 
dг , так как о1 < о1г . 

В целом, как показала проверка графическим способом, вели­
чина  d r  определяется с точностью l ,5-2,o<1io. 

Окончательная формула для подсчета су�1марной площади гор ­
ла  колеса с радиальными  лопатками ( tg  ?а D = const) будет и м еть 
следующий вид: ( 

r:Di nDo ) -- - 0tt -- - 010 
Fг = Zк (D1 - Dп) Zк + ___ z_к ____ _ 

4 V 1 + ctgz �1,1 v 1 + ctg2�1л (�:У 
Резул ьтаты испытаний 

( 1 2) 

Испытания колес п роводилисr, н а  стенде в натурных условиях. 
Их характеристики снимались в диапазоне окру;.кных скоростеи 
от 370 до 430 лt/сек. Лишь  колесо No 9 испытывалО'сь на малых ок­
ружных скоростях (до 330 лt/сек) , а его пар аметры на р асчетной 
окружност.и скорости получались пересчетом .  Коэффициент полез­
ного действия колеса определялся по замеренной температуре (тем­
пературный к.  п .  д . ) . Полное давление воздуха з а  колесом находи­
лось путем пересчета полученных в результате эксперимента зна­
чений статического давления за  колесом, расхода воздуха и ок­
ружной скорости на периферии �юлеса .  

Величина приведенной скорости на выходе из  колеса при ис­
пытаниях достигала /.� � 1 ,02 --т- 1 ,04 , приведенная относите.п ьн ая 
скорость на  ттериферш1 входа в колесо н аходилась в пределах 

"-1 пер = 0,650 � 0,925. 
Полученные характернстики позвоJ1 или определить д<11я каждо­

го колеса прнRеден ный опти мал ьныii р асход -- р асход, при кото­
ром достигается мак·симальное значение к.  п. д. колеса на режиме 
постоянной окружной сн.орости . Как правиJ10, точке ыакси i1 1ально­
го к. п .  д. соответствовал и максю.1 альный н апор колеса.  

Зависимость оптим аiтьного расхода воздуха от площади гор · 
.'!а показана н а  фиг. 8.  

Как видно, в исследонанно:vr диа пазоне, кpo:vie области очень 
малых расходов, и меет место практически линейная зависимость 
Ов орt 

= f (Fг) для каждой окружной скорости. В ·качестве характе­
ризующей взята окружная скорость на среднеплощадно м  диаметре 
входа. 

Вышесказанное позволяет сделать два существенно важных 
вывода :  
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1 .  О1пимальный расход воздуха может быть изменен соответ­
ствующи м изменением площади горла косого среза,  причем за счет 
л юGого пара �1етра, входящего в з ависимость ( 1 2 ) . Этот вывод име­
ет непосредственное отношение к вопросу о с мещении хара 1пери­
стики колеса, возникающему всяк,иi'� раз,  когда нужно решать за­
дачу об  изменении р асхода воздуха через ко.мпрессор. 

2. Для того, чтобы точно определить размер горла, соответст­
вующий заданному расходу воздуха , достаточно наличи я  двух­
трех экспериментальн ых точек для данного режю1а работы. Имен­
но н а  основе этих выводов 1 1  п роектировались колеса J\io 5 1 1  6 .  
Площадь горла этих колес была определена после того, как были 
испытаны колеса No 1-4. 

Gg opt кг/сел· 

1, 3  ---- ·--

1, 1 

о, 7 

- l--

1 
- --� --- - . - - -- - . 

1 

fl. г, --'-� �-rt�l-·--j-�� L 1 -�1 �
----,

��--'�����. 
J 2500 3500 4500 5500 f{·MN 2 

Фиг. 8. З а внс1шости опл1�1а .r1ы1ого pacxu.1a во:щуха от 1 1лощад11 
горла колеса. 

Лри обработке резvльтатов испытаний колес была также под­Fг 
считан а  величина -- для режимов, соот,ветствующих опти-F� пот 
м альному расходу, причем площадь потока н а  входе находилась 
по формуле 

г де А t А1ср l'Jcp = arc g -л-- , lwcp 

( 1 3) 



величина /.1щср = uicp бралась н а  среднеплощадном диаметре входа . 
И 1 кр 

Указанное отношение ыенялось в достаточно широких п реде­
лах - от 1 ,08 до 1 ,2 1 .  

Поскольку изменение 
F1пот 

приводит к изl\1енению скоро-

стей в косом срезе колеса , то должна  проявляться зависимость 
оптимального отношения площадей от средней скорости на входе 
(фиг. 9, сплошная линия ) .  

Фиг. 9. Зависимость оптим ального отношения от средней 

относительной скорости на входе. 

Как видно, чем больше  средняя скорость н а  входе, тем меньше 
оптимальное отношение площади горла к площади потока. Если 

при Ащ = О,57--7-0,62 _fi_ = 1 , 1 8 --7- 1 , 1 4 , то пр1 1  ''lcp = 0,69 7 0,74 
F1пот 

__!l_ = 1 , 1 0 7 1 ,08. Очевидно, нри больших скоростях на  входе да� 
F1пот 
же незначительное торможение п отока вызывает резкое увеличе­
ние потерь, поэтом у  оптимальный режим соответствует столь м а -

r' 
лым отношениям __ r_ . При малых скоростях потери в косом срезе 

F1пот 
существенно меньше; они  начинают сказываться лишь п р и  доста­
точно значительном торможении потока, поэтому указанное опти­
мальное отношение выше. 

До сих пор говорилось лишь об  однозначной зависимости ( _!!____) от относительной скорости н а  входе. Однако можно 
Fшот opt 
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пою1зап" что н а  эту величину доJ1жна ВJшять н окружная с1шрость 
колеса .  

Действительно, 

Здесь 

� - Рг 
Р1пот Р1 sшiJ1cp 

, W1 =--- r k - I 1'1 = -- = 1·1 \! 1 + -- 1' 2 • w �� · а1кр k + 1 

w 1 - относ 1пельная скорость н а  входе. 
Та�шм образом, 

( 1 4) 

Вли яние  окружноii о;орости обва руж1шается 11 на  экспе р и "v1 с н ­
тальном графике - при одной и той 11<е скорости н а  входе для раз ­
личных окружных скоростей колеса и 2  оптимальные отношения 

р 
__ г_ оказываются различными (см .  пунктир н ые кривые н а  фиг. 9 ) .  
P1 no r р 
Например,  при ).I cp = 0,65 имее"v1 :  _г_ = 1 , 1 1 п ри и2 = 370 лt/сек 

Р1пот 

и __!j__ = 1 , 1 6  при и2 = 430 .м/сек. 
Р1пот 

и ф 9 
Рг - /(:--- ) з иг .  видно, что Кiривая -- - '· i cp 

Р1пот 
как бы рассла-

ивается, причем,  чем бпльше окружная с 1юрость колеса , тем мень­
ше площадь потока 1 1 а входе и тем бол ь ш е должно быт�, олю111е -_Рг ние 

Рт от 
Указанное расслоение 1<ривых для разных окружных скоростей 

1юлеса в и сследованном диапазоне неветшо, ошибка н р н  опреде (-Pr_) .:тснии веаи ч 11 н ы  без 1чсrа окружно1'\ с ко р ости 1;0-
, F1 noт · opt 

леса не пренышаеr  2- 3°/n. ч т о  яв.1яется вполне удовлетвор ! ! rе .. %­
н ы � � .  прини�1ая  во  в 1ш� 1 ание достаточно по.1оrие ыаксиыу�1 ы  зави-( р ' 
си�.!ОСТН 'IJ2•1 = f __ r_) - С М .  фиг.  7. 

F1лот 
Такиы обр азоI11 ,  экспер и :v1ентальные данные по десяти иссле­

дованн ы ;11 колес а �� опре.Iеленного к.1асса подт·верждают выдви­
н утое предположение о влиянии отношения п.1ошад11 гор.п а  к пло­
щади потока на входе в колесо на  его хар актеристики .  Использо­
вание этого отношения во многих случаях оказывается более вы­
годным,  поскольку оно является интегральным параметром, т .  е. 
относ�пся ко всн1 у входному сечению колеса, тогда как yruJJ ата · 
ки относится лишь к определенному радиусу. 
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На универсал1,ный  характер отношения 
Frпот 

как га�юди-

намического критерия колеса, указывают также следующие экс-
11ериментальныс факты. 

Два колеса из  испытанного р яда (№ 5 и 6)  проектировались 
на один и тот же расход воздуха ( G 8 = 0,867 кГ/сек) .  Испытания 
показали практическое совпадение оптим ал ьного расхода с расчет­
ным для обоих коJ1ес. На оптимальном режиме оба колеса  имели 

пдина1<овую среднюю скорость н а  входе /. 1 ср = 0,66 и одинаковое 
р 

отношение __ r_ = 1 ,  1 4 . Между тем углы атаки н а  входе у Fнют 
·:;т 1 1 х  колес оказываются разным ! ! :  4°50' и 3°20' - на  периферии вx1J­
:i a 1 1  9° 1 0' 1 1  7°50'- на среднем радиусе входа. То же c a 'V!oe может 
б ы л, о гмсчено и для колес No 1 и 1 0, имевших бл! !зкие значения 

опп1 мальных расходов ( 1 ,29 и 1 ,3 1  кГ/сек) .  Скорость на  входе ), 1 ср 
1 f' ) 

составляла соответственно 0,739 и 0 ,742, а отношение 1 -_-r_ --
\ f1пот opt 

1 ,075 и J ,080, т. е. п•рактически эти показатели были одинаковыми .  
Однако углы атаки для этих колес был и  разными :  2° 1 5' и 4°45' -
на  периферии входа .и 6°20' и 8°50' - на  среднем радиусе входа. 
Лля о·стал ьных колес, и меющих существенно разные расходы, не­
универсальность углов атаки не  проявлялась столь четко. 

Итак, установлена зависимость оптимального отношения пло­
щади горл а колеса к площади потока на входе от ве.1ичины при­
веденной скорости н а  входе (см .  фиг.  9) , которая позволяет обес­
вечить совпаден.ие :расчетного и оптим ального расходов воздуха. 
Эта зависимость может быть применена как при профилировании 
нового колеса, так и при доработке уже готового н а  другой рас­
ход. В первом случае р а·счет потока и выбор дна.метров втулки и 
периферии  входа производится по  обычной методике, а оптим аль-

F 
ное отношение _r_ обеспечивается выбором лопаточного угла .  Р1поr 

Во втором сл учае подбор (�) производится методом 
F1пот opt 

нариантных  расчетов, в результате которых определяется диа метр 
периферии входа в колесо. 

Угол атаки на входе в колесо 

Представляет и нтерес установить, каким же углам атаки н а  ( F \ 
входе в колесо соответствуют режимы его работы при __ r_) . 

FIПот o vt 
Угол атаки при обтекании входны х  кромо!\ лопаток колеса ,  

рол ь которого и влияние на  р а боту решеток профилей была уста­
новленз многи м и  аэродинамическими исследованиями ,  имеет боль­
шое значение и здесь не отрицается.  
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В настоящей статье вопрос о входе потока ,в колесо компрес­
сора и течение в косом срезе рассм атр.иваютсп несколько в дру­
гом плане, а именно утверждается, что вид характеристики колеса 
и его оптимальный р асход определяются отношением площади гop­
Ji a к площади потока на входе и что этот п а раметр является более 
универсальным,  чем угол атаки н а  входе. 

С целью определения оптим альных углов атаки был произве-

ден р асчет ряда колес на режим ах, соответствующих ( _!i_)  . F1noт opt 
Результаты расчетов (зависимость оптимального угла атаки н а  пе­
р иферии входа в колесо от приведенной относительной скорости н а  
периферии)  для р азличных значений  коэффициента неравномерно­
сти поля скоростей на входе п р иведен ы  н а  фиг. 1 0,а. 

��- -J -�j il 7 _j_ --f- J ___ ! - -
; ��:--:: i 
L 1 i� � 12 : 1 -__L__� О/О 0,75 0,80 0,85 Л 1 пер 

Фиг. 10 .  Зависимость оптимально­
го угла атаки на  периферии вхо­
да от скорости при различных ко­
эффициентах k1,вх (а) , окружных 
скоростях щ ( 6) , уг .r. a x  лопаток 
�1 л (в) , размеров втулки Do (г) 
и числах лопаток z к ( д ) .  

Как видно, угол атаки весьма существенно зависит от скорости 
н а  входе. Например, для расчетной неравномерности поля 'скорос­
тей на входе (kлвх = 1 , 1 5) оптимальный угол атаки меняется от - -
8-6° п р и  /,1 лер = 0,72 -;-- 0,75 до 2° при ''� пер = 0,9. Обнаруживается 
также естественное влияние коэффициента kлвх· И нтересно отме-
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тить, что при kлnx = 1 ,05, что примерно соответстпуст осепо�1у вхо ­
ду ,[6], углы атаки оказываются наибольшими (от 4 до 9") . 

На фиг. 1 0,6,п,г,д показаны подобные зависимости при  различ-
1 1ых окружных скоростях, у г.п а х  лопатки,  диаметрах втулки и раз­
личных числах  лопаток. Во всех этих случаях  сравнение произво­
дится с исходным вариантом kлвх = 1,  15 ;  112 =409 л1/С(?<К;  �1л = 30')25';  
Do=60 мм ; Zк = 24) . 

. 

Как видно, уменьшение опти мального угла атаки при  увеличе­
Н II Н  о:орости на нериферии входа наблюд ается во  всех случаях,  

Рг -
что соответствует зависимости -- = f ( ),� пер ),  так  как  при  

F1пот 
уменьшении угла  атаки происходит и уменьшение указанного от­
ношения .  

Лепю объясняется влн яшrе угла  лопатки ,  диаметра втулки ко­
леса ,  числа лопаток, поскол ьку эти параметры определ яют размер 
горл а колеса. Что касается заваси�юсти оптю1 алыюго угла атаки 

пт окружной ·скор(}СТИ при  одной и той же величине Л1 пер ( см .  
фиг. 1 0,6) , то она объясняется изменением угла потока на  входе, 
т. е. площади потока .  

Таким образо1v1 ,  данные, приведенные на  фиг. 1 0, еще раз по ­
казывают, что значение оптим ального угла атаки  на  периферии 
uхода в колесо может меняться в широких пределах ( в  ,исследо­
ванных случаях от 1 до 1 о�) . Поэтому не следует рекомендовать 
выбор угла  атаки на входе без учета геометрии входа в колесо и 
параметр•ов потока, т .  е. без учета условий на входе. 

Как уже говорнлось выше, нужно пользоваться более универ­
сальной характеристи кой - оптим альным отношением площади 
горла колеса к пJющади потока на входе. 

Выводы 

1 .  И меющиеся в литературе рекомендации по выбору геомет­
рии колеса центробежного компрессора не всегда позволяют обес­
печивать точное совпадение .расчетного 1 1  оптим ального расходов 
воздуха.  

2. :Интегральным параметром, определяющим вид хар а ктеристи­
ю1 колеса, является не  угол атаки на перифершr входа, а отноше­
ние площади горл а колеса к площади потока на в ходе. Введение 
этого параметра в р асчетную cxel\'I Y при п роектировании колеса 
п озволяет обеспечить равенство расчетного и оптимального рас­
ходов воздуха .  

3 .  Оптимаш,ное отношение зависит от приведенной 
F1 пот 

скорости потока на входе и должно выбир ап,ся для малоразмер­

ных высоконапорных колес в следующих пределах :  
Fг 
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=--= 1 ,0R � 1 ,  1 0  п ри ),1ср = 0,75 -:-0,70;� = 1 ,  1 4  - :- 1 ,  1 8  п ри ).Jcp = 0,6; 
F - F1пот Т- = 1 ,20 � 1 ,24 п ри Л1ср = 0,55 � 0,50; 
1 ПОТ 

4. Оптим альные углы атаки н а  периферии входа в колесо могут 
меняться в ш�роких п ределах .в зависимости от геометрии входно­
го сечения ко.'Iеса и пара метров потока. 
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рабочее колесо центробежного ком прессор а .  «Энерго м а ш нпостроение», 1 958, 
№ 1 2. 

5. П о з  о б  у е в  Ю. С . ,  С е л е з н е  в К. П. Теория и расчет осев1,1х и цент­
ройеж 1 1ых компрессоров. М., Машгнз, 1 957. 

6. Ш е р  с т  ю к А. Н.,  С о к о л о в  А. И" Л ы с G' 11  ко В. Г. Иссле;юваннr 
компрессоров осерадиаJJьного типа с лопаточпыми диффузора м и. «Теплоэне;�-
1 етика», 1 965, № 1 .  

7. Ill п и т  а л  ь н 11 к о в К. Ф. Графоа налитические способы определения па­
р а метров воздуха в центробеж ной ступени ком прессора .  М" М ашгиз, 1 96 1 .  

8 Э к  J( (' р т  Б .  Ос('вые и центробеж ные комп рессоры М ,  ,1\-\ашrиз, 1 959 



у дк 629. 1 13 : 621. 43. 001. 24 

О влиянии конструктивных особе11 1 1 остей 
двигателя на rавномерность "рутящего мо­
мента. Покорныii Б. М. В сб : «Труды 
НАМИ», вып. 1 09. М" 1 969. стр. 3-25. 

Рассматриваются: влпннне сн 11 ннерции возвратно-поступа­
тельно движущихся ы асс на р а вно��ерноrть протекания крут гr ­
щего момента у поршневых двигателей с разлнчныы ч11слоч и 
расположением цилиндров; упрощенный расчет �1аховнЕа на рав­
номерность вращения у карбюраторных двигателей и :\llзелей с 
числом цилиндров 1 ;  2; 3; 4; 6 и 8; определение по предложенно­
му в описываемой работе способу упрощенного расчета действи­
тельных величин степени неравномерности у существующих ав­
томобильных двигателей. 

Установлено, что влияние сил инерции возвратно-поступательно 
движущихся масс на величттну избыточной работы у двигателей 
с числом цилиндров 1 ;  2 ;  3 и 8 и 6 с V-образным расположение7'! 
цилиндров под углом 90° незначительно. Наоборот, у двигателей с 
числом цилиндров 4 и 6 (расположенными в один ряд) влияние 
сил инерции весьма значительное: с увеличением скорости враще­
ния коленчатого вала избыточная работа сначала уменьшается, а 
затем увеличивается. При не�ютором скоростном режиме (завися­
щем от масс возвратно-поступательно движущихся частей ) она 
имеет минимальное значение. Это обстоятельство следует прини­
мать во внимание при проектировании нового двигателя ,  так как 
при наименьшей величине избыточной работы вибрации двигателя, 
вызываемые реактивным моментом, также будут наименьшими. 

Дается подробный анализ причин различия влияния сил инер­
ции поступательно движущихся частей на  характер протекання 
крутящего момента у двигателей с различным числом цилиндров. 

Полученные при анализе крутящего момента данные позволяют 
11роизвести по простой формуле приближенное опре;�,елепие вели­
чины степl'ни неравномерности у юrзелей и r<арбюраторных л.в11-
гателсй апто�юliнльного тш�а с· разтrчным числом и с х е м о й  р'1с­
положен 1 1 }1 11.1 1 л и н щю п .  

П р о r;с;� е н н ы ш 1  р а счета м и  1 1 о " а з ; ню, что у ;\в1 1га 1 c.'1 e i 1  ра:1.1 1 1 1ч ­
ных автомо(Jи.пей п р 1 1  �1 1 1 1 1 1 1 м аm,но усто 1 1 • 1 1 1 вои скоростн 1 10 
ГОСТ 6905-54 велнч11ны ст•_· 1 1е11сi1 неравномерности нс·сы1 а различ­
ны. На  основании этого делается вывод, что величина 1м1нш1аль­
ной с1,орости н е  зависит от степени неравномерности н ра щс н и н  ко­
ленчатого вала и о пределяется, по-видимому, другими причинами 
( н ;� п р 1 1 �1ср, равномерностью пол.ачн топлива в цилиндры, скоро­
с1ъю га.1ОВ во  впускном труnопроводе и пр.) . 

Таблиц 1 5. Ф11гур 1 6. Ьибтюграфий 9. 
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у дк 621. 43 : 621. 515. 5. 001. 24 

Вт1яннс гсо мстр!i'IССКНХ параметров ро­
тора на показатели турбокомпрессора. 
Зайчснко Е .  Н., Аболтнн Э. В. ,  Кри­
гер В. А. ,  Л я �щсп Б. Ф., Савел1,ев Г.  М ,  
Афана,·ье 13  В.  С .  В сб. : «Труды НАМИ», 
вын. 1 09. М., 1 969, стр. 26--42. 

Рассыатрпваются материалы I IO вын вJ�снню nyтeii повL�ше­
ния приемистости турбонаддувных агрегатов с целью улучшения 
качества переходного процесса автотракторных турбоноршневых 
двигателей. Даются расчетный и экспериментальный анализы воз­
можностей снижения момента инерции ротора турбокомпрессора 
и связанных с ним нзr.1ененнii газодина�1ических показателей ком­
прессора и турбины. 

Приведены результаты испытаний на безмоторных установках 
колес компрессоров и турбин, отличающихся размерами наружных 
концов рабочих лопаток и размерами дисков. 

Введено понятие удельного момента инерции ротора,  которое 
позволяет оценивать турбокомпрессоры различной размерности с 

"' точки зрения приемистости. 
"' Таблиц 4. Фигур 5. Библиографий 1 0. 
Cl) 
"" 
!-< 
о 

у дк 621. 43 : 621. 515. 5. 001 .  2 
Исследование влияния условий на входе 

в колесо центробежного компрессор а  на его 
характеристики. Л. В.  Кочетков. В сб. : 
«Труды НАМИ», вып. 1 09. М., 1 969, 
стр. 43-62. 

Приводятся результаты исследования группы малоразмер­
ных центробежных колес с различными условиями на входе, 
т. t·. нмеющнх различные геометрические и газодинамические пара­
�1етры во входном сечении. 

Теоретический анализ позволил предположить, что форма ха­
rактсристики колеса центробежного компрессора определнется И'!­
мененисм ннтеr·ралыюго газо.1ннамического параметра - отношения 
площади горла 1юлеса к площади потока на входе. Экспериментат,­
ные исследования р яда колес подтвердили универсальный характер 
такого параметра и позволили определить зависимость оптималь-

Fr 
пого отношения -- от приведенной относительной скорости потока 

F1пот 
на входе в колесо. 

В ведение указанного параметра в расчетную схему при проекти · 
ровании колеса компрессора  позволяет уверенно обеспечивать р авен­
ство р асчетного и оптимального расходов воздуха. Существующие 
в настоящее время рекомендации по углам атаки на входе в колесо 
не дают такой возможности. 

Таблиц 1. Фигур 1 0. Библиографий 8. 
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