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И ССЛ ЕДО ВА Н И Е  НА АВ М  КОЛ Е БА Н ИИ П ОД В ЕС К И 
П Р И  Н ЕЛ И Н Е Й Н ОМ Д ЕМ П Ф И РО ВА Н И И  И СЛОЖН О М  

В О ЗБ УЖД Е Н  И И 

1. В ведение и постановка задачи 

Работа посвящена исследованию вопроса о том, как влияет не­
линейная характеристика амортизатора на  колебания автомобиля. 

С этой целью на аналоговой вы-
числительной машине были решены 
дифференциальные уравнения, опи­
сывающие вертикальные колебания 
автомобиля. При  решении нелиней­
ных уравнений были получены та­
кие результаты, которые невозмож­
но получить приближенным решени­
ем этих уравнений линейными ме­
тодами. 

Исследуются колебания перед­
них подвесок двух легковых авто­
мобилей А и Б, которые рассматрн­
ваются как двухмассовые системы 
(фиг. 1 ) .  

Исследования проводились при 
следующих предположениях:  

1 .  Жесткость рессоры линейная 
и без ограничителей хода. 

2. Жесткость шины линейная.  
3. Демпфирование в шинах от­

сутствует. 
4. Коэффициент распределения 

масс е = 1, т. е. колебания перед­

z 
{ 

х 

Фиг. !. Расчетная схема перед­
ней подвески автомобиля: 

1 - кузов; 2 - рессора; 3 - колесо; 
4 - шина: 5 - гидравлический амор­

тизатор. 

ней и задней подвесок независимы. Поэтому в данной работе рас­
сматриваются колебания передней подвески автомобиля. 
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5. Отрыв колес от дорожного профиля и ограничение ходов под­
вески не учитываются для того, чтобы показать влияние нелиней­
ной характеристики амортизатора на колебания автомобиля в чи­
стом виде. 

Вертикальные колебания автомобиля описываются системой не­
линейных дифференциальных уравнений: 

мi + F(z-x) + cz- сх =О; ) 
mx - F(z-x) + Сх- Cz =К [q (t)-x], 1 

где z-координата кузова; 
х-координата колеса; 

( 1) 

F (z- x)-нелинейная зависимость силы сопротивления амор­
тизатора от относительной скорости колеса и ку­
зова; 

М-масса кузова; 
т-масса колеса; 
С-жесткость рессоры; 
К -жесткость шины; 

q (t)-дорожный профиль. 

Фиг. 2. Блок-схема для решения дифференциальных уравнений на АВМ. 

В дальнейшем рассматриваются следующие виды дорожных 
воздействий: 

1. Синусоида A(t)=A0sin21tft. 
2. Две синусоиды с различными амплитудами и частотами 
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где Ао и В0 -амплитуды; 
f1 и f 2 -частоты; 

t-время. 
3. Едини чная неровность. 
Параметры передней подвески автомобиля А, приведенные к 

двум колесам: 
М = 0,565 кГ · сек,2/ см 
т = 0,0815 кГ • сек2/см 
С = 30 кГ/см 
К= 400 кГ/см 

Параметры передней подвески автомобиля Б, приведенные к 
одному колесу: 

М = 0.455 кГ · сек2/см 
т = 0,051 кГ • сек2/см 
С� 22,8 кГ/см 
К= 192 кГ/см 

На фиг. 2 представлена блок-схема решения нелинейных диф­
ференциальных уравнений ( l) на аналоговой вычислительной ма · 
шине. 

2. Вынужденные колебани я  автомобиля с амортизаторами, 
имеющими линейный коэффициент сопротивления 

Рассмотрим вынужденные колебания автомобиля А с амортиза· 
тором, имеющим линейный коэффициент сопротивления п = = 4 кГ·сек/см (фиг. З,а). 

а) F(i-x) о) F(i-x) 

Фиг. 3. Характеристики амортизаторов автомобиля А: 
линейная -- симметричная (а); нелинейная - несиммет­

ричн ая (6). 

На фиг. 4 представлена амплитудно- частотная х;арактеристика, 
полу ченная при возбуждении автомобиля синусоидальным дорож­
НЬJМ профилем с амплитудой 1 см в диапазоне частот от 0,2 
ДО 13,5 гц. 

Амплитудно- частотная характеристика имеет две резонансные 
зоны, соответствующие собственным частотам кузова и колеса. Ре­
зонансные частоты отли чаются друг от друга примерно в 10 раз: 
!2 � 10/1. 
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Для амплитудных значений скоростей и nеремещений тшейноИ 
системы существуют следующие соотношения : 

Х = 21tf2X; Z = 21tf1Z. (2) 

и,хсм 

.РО 
70 

з 60 
50 

2 40 
30 

t z 20 
fO 

о 2 "' б .! 10 12 f'гц 

Фиг .  4. Частот ные характ ерист ик и  подвеск и  ав­
томобиля с аморт изат ором, имеющим линейную 

характерист ику. 

Так как f2 � !Of1, то при близких амплитудах перемещений ку­
зова и колеса на резонансных режимах а мплитуда скорости колес 
при высокочастотном резонансе в 10 раз больше амплитуды ско­
рости кузова при  низкочастотном резонансе. 

3. Вынужденные колебания автомобиля с амортизатором, имеющим 
несимметричную характер истику 

В данном разделе рассматриваются вынужденные колебания 
автомобиля Б, имеющего амортизаторы с симметричной и несим­
метричной характеристикаыи.  В качестве дорожного воздействия 
применяются как отдельные синусоидальные сигналы низкой 
А0 sin 'l:rcf/ и высокой В0 sin 2"/2t частот, так и одновремен­
но два синусоидальных сигнала низкой и высокой частот. Ам­
плитуды синусоидальных сигналов А0= 0,5 см и В0= 0,5 см, а ча­
стоты f1 = 1 гц и f2= 10 гц. Случай одновременного воздействия 
двух синусоидальных сигналов с частотами, соответствующими 
низкочастотному и высокочастотному резонансу, называется двух­
частотным резонансом*. 

* Применение мет ода двух част отн.о го возбуж:�_енн я  для исследований коле­
Са ний автомобиля было впервые предложено автор ами в 1966 r. на XVII семи­
наре по подвеск ам а втомобилей в НАМИ. 
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Амортизатор с несимметричной характеристикой имеет неоди­
наковый коэффициент сопротивления на ходе отбоя п0 и ходе сжа­
тия пс. Для того, чтобы результат был более наглядным,  р ассмот­
рим амортизатор одностороннего действия п0= 6 кГ ·сек/см, пс= = О (фиг. 3,6) . Симметричную характеристику а мортизатора  ( см .  
фиг. 3,а) выбираем так, чтобы коэффициент сопротивления был 
равен среднему значению коэффициентов сопротивления на ходе 
отбоя и сжатия несимметричной характеристики: 

Фиг. 5. Осциллограммы вынужденных 

колебаний подвески автомобиля А с 

амортизатором, имеющим линейную 

характеристику: 

симметричная характеристика, низ­

кочастотный резонанс (а); симмет­

ричная характеристика, высокочастот­

ный резонанс ( 6); симметричная ха­

рактеристика, двухчастотный резо­

нанс (в). Амплитуда низкочастотных 

колебаний кузова составляет 1 ,8 см. 

(3) 

l-X -1��0�VVV1fW\МMГWWМ№NW!№NIМ№NWJ­
№NNNvVwvv� 

Фиг. 6. Осциллограммы вынужденных 

колебаний подвески автомобиля А с 

а мортизатором, имеющим несиммет-

ричную характеристику: 

несимметричная характеристика, низ­

кочастотный резонанс (а); несиммет­

ричная характеристика, высокочас­

тотный резонанс ( 6); несимметричная 

характеристика, двухчастотный резо­

нанс (в) . Амплитуда низкочастотных 

колебаний кузова составляет 4,0 см. 

На осциллогра ммах, приведенных на  фиг. 5 и 6, п ред­
ставлены колебания автомобиля Б с амортизатором, имеющим 
симметричную и несимметричную характеристики. Как видно из  
приведенных осциллограмм,  низкочастотные колебания кузова при 
несимметричной характеристике амортизатора при двухчастотном  
резонансе в два р аза больше, чем  п р и  симметричной. 
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4. В ынужденные колебания автомобиля с амортизатором, 
имеющим нелинейную характеристику типа «насыщения» 

В данном разделе рассматриваются вынужденные колебания 
автомобиля А с амортизатором, имеющим симметричную характе­
р истику на отбой и сжатие с ограничением силы сопротивлении 
( фиг. 7,6) . 

а! / г(i-Х) о) F(i-x) 
р 

Фиг. 7. Характеристики амортизаторов автомобиля Б: 
линейная (а), нелинейная - симмет ричная с ограниче­

нием силы с опротивления (б}. 

А мплитудно-частотная характеристика низкочастотных переме­
щений кузова представлена на фиг. 8. П р и  снятии этой характери­
стики один входной сигнал имел постоянную низкую частоту 
i1=1,2 гц, а другой высокочастотны й  сигнал изменялся по частоте 
от 9 до 13,5 гц. А мплитуда низкочастотного сигнала Ао= 1 см, 
а амплитуда высокочастотного сигнала Во= 1 ,20 см. Сравним ам­

г-----т '/, =Coлst Zсм '1 

_L_�---1-1---+-+----+----< 1 
1 

ff} !! 12 

Фиг. 8. Амплитудно-частотная ха· 

рактеристика п одвески автомоби· 

ля Б с амортизатором, имеющим 

нелинейную характеристику с ог· 

раничением при двухчастотном 

возбуждении. 
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плитудно-частотные характеристики 
автомобиля (см. фиг. 4 и 8) с а мор­
тизатора ми, и меющими соответствен­
но л инейную и нелинейную характе­
р истики (см. фиг. 7,а и 7,6) . Коэф­
фициент сопротивления линейного 
участка характеристики (7,6) ра­
вен коэффициенту сопротивления 
линейной характеристики (7,а) и 
р авен n=4 кГ ·сек/см, а величина 
силы сопротивления,  с которой на­
чинается ограничение, р авна 400 кГ. 
Как видно, низкочастотные колеба­
ния кузова автомобиля с а мортиза­
тором, и меющим нелинейную ха­
рактеристику, п р и  двухчастотном 
возбуждении значительно больше 
(в 4 р аза ) , чем при  одночастотном 
возбуждении. 



На фиг. 9 представлена осциллограмма колебаний кузова и ко­
лес автомобиля, имеющего линейную (7,а) и нелинейную (7,6) ха­
рактеристики аJ\юртизатора  при одночастотном и двухчастотном ре­
зонансах. 

�-'-/ 
A(t) 

Фиг. 9. Осц иллограммы вынужденных к олебаний подвески автомобил я Б с амор-
тизаторами, имеющими линейную и нелинейную характеристики: 

линейная характерист ик а, низкочастот ный резонанс (а); линейная характеристи­
ка, высокочастот ный резонанс (6); линейная характеристик а, двухчастотный ре­
зон анс (в); характерист ика с ограничением, низкочастот ный резонанс (г); 
характеристика с ограничением, высокочастот ный резонанс (д); характеристик а 

с ограничением, двухчастот ный резонанс (е). 

Амплитуды входных сигналов низкочастотного А0= 1 см, высо­кочастотного Во= 1,20 см, а частоты соответственно f1 = 1 ,2 гц и 
f2= 11,7 гц. 

Из приведенных осциллогра м м  видно, что при  двухчастотном резонансе низкочастотные перемещения кузова автомобиля с ха­рактеристикой а мортизатора  типа «насыщения» значительно боль­ше, чем с линейной характеристикой. 
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5. П ричины увеличения низкочастотных колебаниii кузова 
автомобил я, имеющего нелинейную характеристику амортизатора 

при двухчастотном возбуждении 

В настоящем разделе рассматриваются те причины, которые вы­
зыв;:�ют значительное увеличение низкочастотных перемещений ку­
:�оы1 овтоыобиля с амортизатором, имеющим несимметричную ха­
р<1ктс•rисп1ку и характеристику с ограничением силы амортизатора 
при двухчастотном возбуждении. Для этого р ассмотрим последова­
тt�льно р аботу с нелинейными характеристиками п р и  низкочастот­
ном, высокочастотном и двухчастотном резонансах. 

А. Н и з  к о ч а с т о т  н ы й р е з о н  а н  с .  Осциллограмма колеба· 
ниi'1 кузова автомобиля с несимметричной характеристикой аморти­
зато;)3 (фиг. 3,6) п редставлена на фиг. 6,а. Амплитуда перемеще­
ний  кузова автомобиля с несимметричной характеристикой амортн­
:::атора равна амплитуде перемещений кузова автомобиля (фиг. 5,а) 
с линейным коэффициентом сопротивления (фиг. 3,а) , равным сред­
нему значению из коэффициентов сопротивления на ходе отбоя и 
сжатия несимметричной характеристики. Кроме того, на фиг. 6,а 
шrдно, что из-за несимметричности амортизатора наблюдается не­
большое постоянное смещение кузова. Необходимо отметить также, 
что характеристика амортизатора (т. е. коэффициенты сопротивле­
ния на ходе отбоя и сжати я )  в процессе колебаний остается неиз­
менной. 

Низкочастотные колебания кузова (фиг. 9,г) при нелинейной 
симметричной характеристике типа «насыщения» (фиг. 7,6) равны 
колебаниям кузова при линейной характеристике (фиг. 9,а) . Это 
объясняется тем, что а мортизатор при низкочастотном резонансе 
работает в линейной зоне характеристики, т .  е. относительная ско­
рость не достигает величины, при которой происходит ограничение 
силы сопротивления.  Так как характеристика амортизатора сим­
метричная, то смещение кузова не н аблюдается. 

Б. В ы  с о к о ч а с т  о т  н ы й р е з о н  а н  с.  П р и  высокочастотно'\1 
резонансе на осциллограмме колебаний автомобиля (фиг. 6,6) , 
имеющего несимметричную характеристику амортизатора 
(фиг. 3,6) , видно значительное постоянное смещение кузова. Оно 
объясняется, как ·и п р и  низкочастотном резонансе, несимметрич­
ностью характеристики амортизатора, но величина этого смещения 
при  высокочастотном резонансе значительно больше. Сила сопро­
тивления пропорциональна величине относительной скорости: 

F (z - x) =n(z-x). (4) 

Из соотношения (2) видно, что относительные скорости, а сле­
довательно, и силы сопротивления при  высокочастотном резонансе 
значительно больше, чем при низкочастотном.  Поэтому и величина 
постоянного смещения кузова при  высокочастотном резонансе зна­
чительно больше. При высокочастотном резонансе так же, как и 
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nри низкочастотном, несимметричная характеристика а мортизато­
ра в процессе колебаний остается неизменной. 

При  высокочастотном резонансе на осциллогра мме колебаний 
автомобиля (фиг. 9,д) , и меющего характеристику амортизатора  
типа «насыш.ения» (фиг. 7,6) , видно, что колебания колеса значи­
тельно больше, чем при линейной характеристике (7,а) . С?бъ�сня­
ется это следующим: величина относительной скорости z - х по 
выражению (2) пропорциональна частоте колебаний, и ,  следова­
тельно, относительная скорость при высокочастотном резонансе до­
стигает величины значительно большей, чем п ри низкочастотном ,  
и превосходит то  значение, при котором открывается разгрузочный 
клапан; когда открывается р азгрузочный клапан, коэффициент со­
противления уменьшается, что приводит к ослаблению демпфиро­
вания nысокочастотных колебаний колеса. Величина эквивалентно­
го коэффициента сопротивления зависит от а!l!плитуды относитель­
ной скорости. Высокочастотные колебания кузово. при нелинейной 
характеристике амортизатора типа «насыщения» остаются пра кти­
чески такиl\IИ же, как и при линейной характеристике амортизато­
ра. Так как характеристика амортизатора симметричная ,  то сме­
щение кузова не происходит. 

В. Д в у х  ч а с т  о т  н ы й р е з о н  а н с. Колебания автомобиля, 
имеющего амортизатор с несимметричной характеристикой 
(фиг. 3,6) при двухчастотном резонансе предста влены на фиг. 6,в. 
Как уже было отмечено ранее, н изкочастотные перемещения кузо­
ва автомобиля с несимметричной характеристикой амортизатора п р и  
дnухчастотном резонансе в два р аза больше, ч е м  п р и  низкочастот­
ном резонансе. Для объяснения этого явления необходимо р ассмо­
треть работу а мортизатора  при двухчастотном р езонансе. Р абота 
амортизатора с несимметричной характеристикой при  низкочастот­
ном, высокочастотном и двухчастотном резонансах показана н а  
фиг. 1 0. Как уже ранее было указано, для наглядности принята та­
кая несимметричная характеристика а мортизатора,  что на ходе от­
боя коэффициент сопротивления был равен п0 = 6 кГ ·сек/см, а н а  
ходе сжатия пс = О, т .  е .  характеристика с демпфированием только 
на ходе отбоя, на ходе сжатия демпфирование отсутствует. 

Как видно _из осциллогра м м  фиг. 6,в, колебания относительной 
скорости z - х при двух частотном резонансе имеют низкочастот­
ную и высокочастотную составляющие. При  этом амплитуда коле­
баний колеса не остается постоянной, как в случае  установившего­
ся высокочастотного резонанса (см .  фиг. 6,6) , а меняется с часто­
той, равной частоте колебаний кузова. 

1\tlаксимальные значен�я а мплитуды х соответствуют м а кси­
мальной скорости кузова z при его.движении вниз (фиг. 1 0,г) , а 
минимальные значЕния а мшштуды х соответствуют максимальной 
скорости кузова z при его движении вверх (фиг. l О,в). П р и  этом 
максиl\!альные значения превышают м инимальные примерно в 
.е:,5 раза .  Причины этого явлс'Нi1Я вид1-11.1 из  фиг. 1 0 :  п р и  движении 
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кузова вниз высокочастотные колебания х происходят относитель­
но смещенно го средне го положения, так что в течение большей ча­
сти периода колебания сопротивление амортизатора равно нулю. 
При движении кузова вверх высокочастотные колебания х проис­
ходят относительно средне го положения, смещенно го в противопо­
�1ожную сторону, так что сопротивление амортизатора равно нулю 
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лишь в течение небольшой части периода высокочастотных коле­
баний. 

Рассмотрим среднюю силу сопротивления а мортизатора,  дейст­
вующую на кузов при его движении вверх, за один период высоко­
частотнь1х колебаний (см. фиг. 1 О,в) . Если бы характеристика 
амортизатора была линейна и симметрична, эта средняя сила со­
противления была бы такой же, как и п р и  низкочастотном резо­
нансе, и определялась бы точкой О' на характеристике. Возраста ­
ние сопротивления за полупериод движения колеса вверх компен­
сировалось бы уменьшением сопротивления за полупериод движе­
ния колеса вниз. Так как характеристика амортизатора несиммет­
рична, возрастание сопротивления цри движении колеса вверх ока­
зывается несколько больше, чем уменьшение сопротивления п р и  
движении колеса вниз. В результате средняя сила сопротивленин 
несколько больше, чем п р и  н изкочастотном резонансе. Однако это 
увеличение средней силы невелико, так как п р и  движении кузова 
вверх амплитуда высокочастотных колебаний мала. 

Рассмотри м  теперь среднюю силу сопротивления амортизатора, 
действующую на кузов при его движении  вниз, за  один период вы­
сокочастотных колебаний (см. фиг. 1 О,г ) .  П р и  низкочастотном р е­
зонансе (фиг. 1 0,а) сила сопр отивления во время движения кузова 
вниз равна нулю. П р и  двухчастотном резонансе в течение части пе­
риода сила будет направлена в ту же сторону, что и движешrе ку­
зова, т. е. будет н е  демпфировать, а, наоборот, усиливать низкоча­
стотные колебания.  П р и  этом, так как а м пл итуда х при движении 
кузова вниз в 2,5 раза больше, чем при движении кузова вверх, от­
рицательное влияние высокочастотных колебаний оказывается зна­
чительно больше, чем их положительное влияние во время движе­
ния кузова вверх. 

Таким образом, в целом средняя величина демпфирования н из­
кочастотных колебаний уменьшается, что и я вляется одной из 
причин увеличения низкочастотных колебаний при  двухчастотном 
резонансе в случае несимметричной характеристики. 

Рассмотрим другую возможную причину увеличения амплитуды 
низкочастотных колебаний. Как видно из фиг. 6,6, высокочастот­
ные колебания при  несимметричной характеристике амортизатора 
вызывают значительное смещение среднего положения кузова. Это 
объясняется тем, что средняя величина усилия, передаваемого на  
кузов от  амортизатора за каждый цикл высокочастотного колеба­
ния, не р авна нулю, что и вызывает осадку кузова. 

При двухчастотном резонансе несимметричность воздействия 
амортизатора не остается постоянной, как при высокочастотном 
резонансе, а меняется с частотой низкочастотных колебаний (см. 
фиг. 1 0,в, 1 0,г) . Соответственно меняется и величина смещения ку­
зова z, что равнозначно увеличению а мплитуды колебаний. 

Колебания автомобиля, имеющего а мортизатор с характеристи­
кой типа «насыщения», представлены на фиг. 9,е. Как было уже от­
мечено р анее, низкочастотные перемещения  кузова автомобиля с 
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амортизатором, имеющим такую характеристику, при двухчастот­
ном резонансе в 4 раза больше, чем при низкочастотно111 резонансе. 
Для объяснения этого явления необходимо рассмотреть работу 
а мортизатор а при  двухчастотном резонансе. Работа амортизатора  
с характеристикой типа «насыщения» показана на фиг. 1 1. В отли ­
чие  от  случая несимметричной характеристики амплитуда высоко­
частотных колебаний х здесь остается постоянной. Однако при 
ка:ждоы uикле высокочастотных колебаний происходит открытие 
клапана амортизатора.  

На основании рассуждений, аналогичных тем, которые были 
приведены выше, приходим к выводу, что средняя величина силы 
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сопротивления амортизатора п р и  двухчастотном р езонансе будет 
меньше, чем при  низкочастотном (фиг. 1 1 ,а). При этом величина 
демпфирования уменьшается как при движении кузова вверх 
(фиг. 1 1 ,в) , так и при движении его вниз ( фиг. 1 1 ,г). Уменьшение 
демпфирования приводит к увеличению а мплитуды колебания z. 

6. Колебания модели автомобиля с нелинейной характеристикой 
амортизатора типа «насыщения» при одновременном возбуждении 

высокочастотным сигналом и единичной неровностью 

Рассмотри м  случай,  когда н а  модель а втомобиля А с а мортиза­
тором, имеющим нелинейную характеристику типа «насыщения» 
(см. фиг.  7,6) с коэффициентом сопротивления линейного участка 
п = 4 кГ ·сек/см и силой ограничения 400 кГ, действует высоко­
частотный синусоидальный сигнал с а мплитудой Во= 1 ,20 см и ча­
стотой f = 1 2  гц. Эквивалентный коэффициент сопротивления будет 
являться функцией а мплитуды относительной скорости. Подадим 
на вход рассматриваемой системы одновременно с высокочастот­
ным сигналом единичный сигнал - един ичную неровность типа 
ступень высотой h = 3 см, у кузова автомобиля появятся низкоча­
стотные колебания.  

t) 
h(t) 

Фиг. 12. Осuиллоrр а�шы п ер ех од ных проuессов к уз ова автом обиля пр и 
одновр еменном воздейст вии выс окочастотного сигнала и един ичной нер овност и: 
амор тизатор им еет х арактер ис тику r огр аниче нием (а); аыортиз атор им еет ли-
11 ей ную х ар а ктерист ику с коэффициентом сопротивления, экв ив алентным н ели-

ней ной х ар актер истике ( 6); возбуждение только ед иl' ич1ю�"1 неровност ью (в). 

Как показано в р азделе 58, при двухча стотных колеба ниях по­
явятся дополнительные перемещения  кузова. Осциллограмма коле­
баний кузова показана н а  фиг. 1 2,а. На йдем теперь такой линей­
ный эквивалентный коэффициент сопротивления, который при  тех 
же условиях, т. е .  одновременном воздействии такого же высокоча­
стотного сигнала с а мплитудой Во= 1 ,20 см и частотой f = 12 гц и 
таких же высотах единичных неровностей h=3 см, обеспечивал 
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кузову автомобиля точно такие же колебания, как и с нелинейной 
характеристикой. На фиг. 12,6 представлена осциллограмма коле­
баний кузова с линейным коэффициентом сопротивления п = 
= 0 ,8 кГ ·сек/см. Как видно, полученные свободные затухающие 
колебания линейной и нелинейной системы одинаковы. Поэтому 
можно считать, что полученный коэффициент сопротивления п = 
= 0 ,8 кГ ·сек/см р авен эквивалентному коэффициенту сопротивле­
ния.  

На фиг. 12,в представлена осциллограмма свободных колебаний 
кузова автомоби.Тiя с нелинейной характеристикой амортизатора  
при  воздействии  только единичной неровностью h = 3 см без высо­
кочастотного сигнала. Так как  в этом случае относительная ско­
рость по величине не достигает значений, при  которых происходит 
ограничение силы сопротивления, то амортизатор работает в ли­
нейной зоне характеристики с большим коэффициентом сопротив· 
ления n = 4 кГ ·сек/см. Это обеспечивает сильное затухание кузо­
ва, значительно большее, чем в случаях, представленных на  
фиг. 12,а и 12,6. 

О) !]! 

Фиг. 13. Осциллограм мы вынужден ных колеб ан ий:  
н изкочаст отный ре зонанс, х аракте ристика ам ортизатора лине йнап ,  эквнваJ1 ентна я  
ветше йной (а); д вухчаст отный резон а нс, нелинейн ая  х арактеристика ам орти­

затора с ограниче ние м ( 6). 

А111плитуда вынужденных колебаний на низкочастотном резонан­
се с линейной эквивалентной характеристикой амортизатора с п = = 0 ,8 кГ · сек/оt при а мплитуде возбуждения Во= l ot составляет 
6 с.н (фиг. 13,а), что соответствует амплитуде низкочастотных ко­
лебаний кузова системы с нелинейной характеристикой амортиза­
тора при двух частотном резонансе (фиг. 13,6). 

Заключение 
П роведенное исследование и мело целью дать качественную кар ­

тину явлений, которыми может отличаться процесс колебаний под­
вески при  наличии нелинейного демпфирования и сложного воз­
буждения.  В месте с тем сделана попытка найти объяснение этим 
явлениям .  

Полученные результаты еще раз  показывают неприменимость 
принципа суперпозиции к нелинейным системам.  В частности, по-
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пытка рассматривать отдельно сопротивление амортизатора при  
низко11<1стотных и высокочастотных колебаниях подвески может 
привести к ошибочным результатам.  

Количественная сторона описанных я влений в сильной мере за­
висит от реальных параметров колебательной системы и возбужде­
нин. При  исследовании умышленно были выбраны условия длн 
11аиболее полного выявления особенностей нелинейного демпфиро­
пания :  дnухчастотны е  гармонические возбуждения  с частотами, со­
ответствующими собственным частотам системы,  необычно высо­
кие коэффициенты сопротивления а мортизаторов, отсутствие учета 
отрыва колес от дороги и т. д. 

В реальных условиях движения автомобиля с обычными пара­
метрами подвески описанны е  я вления будут значительно сглажены. 
Тем не менее моделирование колебаний автомобилей на  реальных 
дорожных микропрофилях при наличии амортизаторов с несимме­
тричной ха рактеристикой и с характеристикой, и меющей ограниче­
ния, определяемые разгрузочными клапанами,  показало, что и в 
этом случае может проявиться увеличение перемещений кузова по  
.сравнению с линейной характеристикой. Разумеется ,  это увеличе­
�е перемещений много меньше, чем п р и  двухчастотном резонансе. 
t"ак как оно связано с низкочастотной составляющей колебаний,  
�скорения кузова увеличиваются незначительно. 

2 Труды НАМИ, вып. 121 



УДК 621. 833. 001. 24 

Инж. Е. Б. Александров 

О С О Б Е Н Н О С Т И  ГЕОМ ЕТ Р И Ч Е С КО ГО РАСЧ ЕТА ЗАМ КНУТЫХ 
П Е Р ЕДАЧ В Н УТР Е Н Н Е ГО ЗАЦЕ ПЛ Е Н И Я 

Практика конструирования автомобилей и автобусов в ряде 
случаев обусловливает необходимость применения передач повы­
шенной нагрузочной способности, которые имели бы несоосные ве­
дущий и ведомый валы. В НАМИ ведется разработка подобной 
за мкнутой передачи внутреннего зацепления, схема которой изо­
б ражена на фиг. 1 1[1}. 

Фиг. 1. Принuипиа.1ьная схема несоосной замкнутой колесной передачи 
автомоби.�я. 

· 
Геометрические параметры всех зубчатых колес такой передачи 

не могут быть назначены, например, из условия достижения долж­
ных качественных показателей зацепления для каждой пары зуб­
чатых колес, так как р а змеры этих колес зависят от соотношения 
межцентровых расстояний и углов зацепления. 

В соответствии  с общепринятой методикой р асчета геометрии 
передач внутреннего зацепления {3], в котор ых, по крайней мере, 
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одно колесо должно быть обработано долбяком, в уравнение для 
определения угла зацепления входят п а раметры, зависящие от 
числа зубьев и степени изношенности реального долбяка,  выбран­
ного для нарезания. Это создает некоторые трудности для расчета 
замкнутых передач внутреннего зацепления.  

Вместе с тем из общей геометрической теории эвольвентного 
зацепления [3] следует, что, если выдержана заданная толщи н а  
зубьев п р и  нарезании копес, параметры реально выбранного долбя­
ка не оказывают влияния на  величину угла зацепления и межцен­
трового расстояния пары, а отража ются лишь на  р азмерах зубьев 
по высоте, внутреннему и н а ружному диаметрам колес. 

Поэтому для упрощения геометрического расчета замкнутых пе­
редач внутреннего зацепления без ущерба для качества зацепле­
ния представляется р а циональным использовать приведенные ко­
эффициенты смещения, определяемые для каждого из колес перЕ:­
дачи. 

Приведенным коэффициентом смещения �пр для зубчатого ко­
леса, нарезанного долбяком, условимся считать коэффициент сме­
щения реечного инструмента того же исходного контура ,  что и у 
долбяка, который необходим для н а резания зубчатого колеса с 
теми же числами зубьев и толщиной зуба по делительной окруж­
ности, что и у колеса, н арезанного долбяком. 

Для колес с внутренними зубьями следует иметь в виду услов­
ную, нематериальную рейку, сопряженную с поверхностью зубьев 
колеса со стороны тела зубьев и обода колеса . 

Условимся употреблять понятие «коэффициент смещения» � в 
том значении, в каком оно употребляется в р а боте 1[3], т. е. 

� = 
z ± Zи ( cosa21 _ l). ( 1 ) 

2 cos ас 

Если при нарезании некоторого зубчатого колеса долбяком полу­
чен зуб с толщиной по делительной окружности 

sд = 1tln + дт 
2 

и при зацеплении данного колеса с условным реечным инструмен­
том смещение последнего ра вно �прт, то 

2* 

для наружного зацепления 
.i = 2tg ад�пр, 

для внутреннего зацепления 
д 

= - 2tgад�пр, 

для долбяков средней изношенности 
2tg адl;пр 

invac = invaд + ---­z ± Zи 
(2) 
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для долбяков любой степени изношенности 

. . 2tg ад (�пр :!: �и) 
шvа.с =шvа.д + -----­

z ± Zи 

Здесь и далее верхний знак символа ± относится к наружному 
зацеплению, а нижний - к внутреннему. 

Величина [;11 может быть определена следующим образом [4] : 
� _ Dеи - т (Zи + 2/0 + 2с') 
·И - 2m > 

г де Dеи - действительный н аружный диаметр долбя ка,  выбранно­
го для нарезания колеса .  

Она может быть подсчитана  также по зависимости, приведен­
ной в р аботе [2]: е _ 2Sд.и - 'ftm 

и - 4ni tgaд ' 

r де Sд.и- теоретическая толщин а  зуба по  дуге делительной окруж­
ности без учета утолщения.  

Фиг. 2. Характер изменения 
�пр-; 

в еличины -!;- при обра-

ботке зубчатых колес дол ­
бяк а м и  средн ей изношенно-

ст и: 
1-о:д=15°; 2-о:д�20°; 3 - "'д =25°. 

Для иллюстрации (фиг. 2 )  взаимосвязи между ;11Р и ; произве­
дено вычисление значений по уравнению. 

�пр -� (inv ас - inv ад) cos ас --------- - 1 . 
(cos ад - cos ас) tg ад 

(4) 

Уравнение (4)  получено из зависимостей ( 1) и (2)  и справедли­
во для долбяков средней изношенности при  нарезании колес вну­
треннего и наружного зацепления. 

�пр-� 
П р и  средней изношенности долбяка отношение зави-� � 

СИТ ТОЛЬКО ОТ а.д И а.с. 

Влияние степени 
�пр-� 

изношенности долбяка н а  величину � 
показано на  фиг. 3, где приведены результаты вычисления в со­
ответствии с формулой 
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ifолученно{1 из за висим остей ( 1) и (3) для колес с внутренними 
зубьями. Расчет произведен для новых и предельно изношенных 
долбя ков с а. д  = 20° при р азности чисел зубьев z-zи, равной 10 и 20. 

Фиг. 3. Характер изменения величи­

�пр - � 
ны -,- пrи об раб отке зуб чатых  

; 
кол ес вн ут рен не го зацепл ения с уг-
лом исходного контура ад =20° но­
вым11 и п редел ьно изн ошен ным и дол-

б яками: 

-1 

1 и 2 - новый долбяк, z-zи�20; 1' и 2' - но- -2 
вый долбяк, z-zи�IO; 3 и 4 - предельно 
изношенный долбяк, z-zи=20; 3' и 4' -пре-
дельно изношенный долбяк, z-zи=IO; 5 - · 3 .__ _ _..._ _ __.__.__._...._.._,__._ __ ..._ _ _, 

долбя к средней изношенности. 14 /15 IJ !'О 22 24 СХ. 0 С 

Для новых долбяков принято Еи = + tg6° (справедливо длн 
некоторых типоразмеров долбя  ков в соответствии с ГОСТ 9323-60) . 

Для предельно изношенных долбяков f;и = - tg6°. 
Очевидно, что для реечного инструмента � = �пр· 
С применением п риведенных коэффициентов смещения основ­

ное уравнение зацепления для колес, нарезаемых долбяком, может 
быть приведено к форме 

. _ . L 2tg ад (епр2 ± �пр1) 
ШVCI. - ШVСl.д ·г · 

Z2 ± Z1 
(6) 

Индекс 2 в случае внутреннего зацепления относится к колесу 
с внутренними зубьями.  

Уравнение (6)  дает возможность определить угол зацепления 
передачи, а следовательно, межцентровое расстояние без посред­
ства параметров, характеризующих геометрию выбранного долбяка.  

На основе этого можно существенно упростить, например, рас­
чет замкнутой передачи, схема которой показана на фиг. 1 .  Сог-
ласно схеме 

и 

т. е. 
Z1 + Z2 + Z2 + Zз = Z5 - Z1 -t- Z5 - Zз 1 
cos а1 cos а2 cos а1 cos аз 

(7) 

(8) 
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Для рационального р аспределеиия усилнй, действующих на 
зубья колес передачи, желательным является выполнение условия 

(9) 

которое, в чем легко убедиться ,  не  противоречит зависимости, (8) , 
если соблюдено равенство (7) . 

Из основного уравнения зацепления, записанного для каждой 
пары колес, следует: 

�пр2 + !;прЗ !;пр5 - !;прз 
Zz + Zз Z5-Z3 

( 10 )  

!;пр2 + �прз �пр!+ ;пр2 • 
Z2 + Zз Z2 + Z1 

( 1 1  ) 

!;пр2 + �прз �пр5 -- !;пр! -·-
Z2 + Z3 Z5-Z1 

( 12) 

Решение!\! системы ( 1 О), ( 1 1 ) ,  (12) могут быть получены выраже­
ния для приведенных коэффициентов смещения �прз и �пр5: 

t _ !;пр1 (z2 + Zз) - !;np2 (Z5 - Zз) 
�пр3 - Z5 + Z2 

�прб = �пр! + �пр2 + �np3 · 

( 13) 

( 1 4) 

(15) 

П олученные зависимости позволяют, задавшись коэффициента­
ми �пр� и �пр2 из условия прочности наиболее нагруженной па ­
ры 1-2, определить приведенные коэффициенты смещения осталь­
ных колес, а следовательно, толщину зубьев по дуге делительной 
окружности и межцентровые р асстояния без п редва рительного 
подбора параметров режущего инструмента. 

Для завершения геометрического р асчета передачи необходи­
мо задаться параметрами режущего инструмента для нарезания 
каждого из колес и,  используя зависимости ( 1 )  и (2) или ( 1) и 
(3), определить коэффициент � для каждого из колес. После это­
го могут быть определены все геометрические параметры колес, 
необходимые для их изготовления.  

П одобным образом м ожет быть произведен расчет другой по­
добной замкнутой передачи внутреннего зацепления, причем может 
быть принята следующая п оследовательность р асqета : 

1. П роведение предварительного прочностного расчета лимити­
рующей пары шестерен с определением межцентрового расстояния, 
угла зацепления и �пр обоих зубчатых колес. 
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2. Установление связи между коэффициентам и  епр для всех ко­
лес. 

3. Определение углов зацепления и межцентровых расстояний 
передачи для всех пар шестерен, составляющих передачу. 

4. Выбор параметров инструмента. 
5. Определение коэффициентов е для каждого из колес в соот­

ветствии с зависимостями ( 1 )  и (2) или ( 1) и (3) . 
6. Определение по общепринятой методике расчета [3] всех па­

раметров, необходимых для изготовления колес. 
7. П роверка качественных параметров передачи и выявление 

отсутствия интерференции.  
С введением понятия �пр может быть п роизведено следующее 

сравнение зубчатых колес, нарезаемых долбяком и реечным ин­
струментом. 

При нарезании двух одинаковых колес соответственно долбя­
ком и реечны м инструментом с тем и  же параметрами контура и 
при одинаковом смещении � инструмента получим зубья р азной 
толщины. Эта разница может быть устранена, если увеличить ши­
рину впадины стандартной рейки на некоторую величину. 

Тогда толщина зуба колеса единичного модуля ,  нарезанного 
долбя ком, 

толщина зуба колеса, нарезанного рейкой,  

и величина утолщения впадины рейки 
ЛSР = (епр - е)  2tg ад. 

Из сказанного следует, что колеса , нарезанные долбяком, могут 
быть рассмотрены как тангенциально коррегированные, при  этом :  

для наружного зацепления 
�-

епр = � + __ . - ' 2tg <Хд 

для внутреннего зацепления 
� 

t - � ·� 
с;пр- � --- , 2tg <Хд 

где �t -- коэффициент тангенциальной коррекции. 

( 16) 

(17) 

Поэтому кривые графика фиг. 3 могут быть представлены как 
отображение зависимости относительной тангенциальной коррек­
ции от угла станочного зацепления.  
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Инж. Н. к. Дьячков, кана. Ti'Xli. нацк Д. Т. Гапоян 

ИССЛ ЕДО ВАН И Е Р ЕГУЛ И РО ВА Н И Я ЭФ Ф Е КТ И В Н ОСТИ 
Д ЕИ СТ В И Я Г ИДРОД И Н АМ ИЧ Е С КОГО ТО РМОЗА­

ЗАМ ЕДЛ И Т ЕЛ Я 

Необходимым дополнительным тормозным устройством совре­
менного автомобиля является тормоз-замедлитель, повышающи;i 
безопасность движения, н адежность р аботы и улучшающий эксплу­
атационные качества а втомобиля. 

В последние годы на  а втобусах и грузовых а втомобилях зна­
чительное применение находят лопастные гидра влические тормоза­
за медлители [1]. Лопастные гидрозамедлители могут встраиваться 
в гидромеханическую или механическую трансмиссию а втомобилн, 
а· также могут устанавливаться на прицепах. 

Тормозной ме>мент полностью заполненного жидкостью гидроза­
медлителя в функции скорости вращения его ротора  изменяется 
по квадратичной параболе. l1оэтому основным недостатком нере­
гулируемых лопастных гидрозамедлителей я вляется низкая эффек­
тивность действия при малой скорости движения и излишне боль­
шая эффективность при высоких скоростях движения а втомобиля. 

При наличии регулирования эффективности тормозного дейст­
вия гидроза медлителя водитель а втомобиля может по желанию 
получить в гидрозамедлителе необходимую высокую или н изкую 
эффективность деf"tствия практически при всех скоростях движе­
ния автомобиля. В качестве регулируемых обычно используют 
наиболее энергоемкие* гидрозамедлители, выполненные в виде 
одинарной или сдвоенной гидромуфты. 

Регулирование эффективности действия гидра влического тор­
моза-замедлителя может производиться перекрытием рабочей по­
лости заслонка м и  ( шиберного типа ) ,  поворотом лопаток статора ,  
а также изменением степени з аполнения рабочей полости. Послед­
ний из способов конструктивно я вляется наиболее простым {11. 

* Энергоем кост ь оценивается вел ичиной коэффициент а пропорциональност и 
тормозного м омент а (м ощ ност и) гидродинам ическог о зам едлит еля при цели ­
к ом заполненной его рабочей полости, 
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Рассмотрим хар аkтеристику тор мозного момента rидрозамед.11и·Ге­
ля при различной степени заполнения его р абочей полости жидко­
стыо, а также определим основные параметры, влияющие на эти 
характеристики. 

а) о) 

�,.ii.­

.w .
11 Ст22 =wm(Ro-R); Сuг2={,'т22 ct,;/322 

Ось 8ращени11 роmори 
2) tl) 

,,--'-----, � 
�Pdomax 

Фиг  1. Схема лопастной системы гидр оза медлителя, треугольники скоро­
стей и схемы распределения скоростей и давлений в рабочей полости 

( "'Р = coпst). 

Как и при  расчете вихревых гидронасосов {3], примем, что воз­
никающие в межлопаточной ячейке гидроза медлителя ( вследствие 
действия центробежных сил при  вращении ротора)  течение жид­
кости в меридиональной плоскости происходит по закону постоянной 
угловой скорости Фт для каждой частицы ( фиг. !,а) . При этом 
центр вращения частиц жидкости в меридиональной плоскости вы­
бирается из условий р авенства расхода жидкости и равенства уг­
ловой скорости частиц жидкости при входе и выходе из вращающе­
гося лопастного колеса ( р отор а ) . Исходя из этого, находим радиус 
N.0 центра вращения жидкости в меридиональной плоскости: 
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R - :,! (kdз - kаЗ) 
0 - 3 (Rd� -- Ra�) 

2 kd2 + RdRa + Ra2 
3 Rd + Ra (1) 

В этом случае ( фиг. 1,6) значение меридиональной скорости 
опrеделится формулами :  

на выходе из ротора  
Ст12 = wm (R - Ro) , (2) 

на входе в ротор 
(3) 

г де шт - угловая скорость частиц жидкости в меридиональной 
плоскости, 1 /сек; 

R- радиус выхода частицы жидкости из ротора или стато­
ра, м. 

Параметры лопастных колес гидрозамедлителя обозначены по 
слrдующей системе:  первый индекс ( 1 и 2) обозначает ротор и ста­
тор, а второй индекс ( 1 и 2) обозначает вход ( цифрой 1 )  и выход 
(цифрой 2) . 

При частичном заполнении рабочей полости жидкость и меет 
границу свободной поверхности, заданную радиусами Rc и Rь (см.  
фиг. !,а). В этом случае принимаем допущение, что угловая ско­
рость частиц жидкости при  полном и частичном заполнении оди­
накова при одной и той же угловой скорости вращения ротора .  На 
фиг. l,в показана эпюра меридиональных скоростей при  частичном 
заполнении рабочей полости. Найдем зависимость тормозного мо­
мента от величины радиусов, определяющих степень заполнения 
полости, и угловой скорости ротора .  

Согласно расчетной схеме (см.  фиг. l,a) момент количества 
движения жидкости, выходящей из лопастного колеса через эле­
ментарную площадку за единицу времени, р авен : 

dL = cиRdm = c0RpcmdRdr,pR, 

где си - проекция абсолютной скорости на  направление окружной; 
р - плотность рабочей жидкости, кГ · сек2/л1. 

(Величины R, dr,p и dR показаны н а  фиг. l,a). 
Алrебраич_еская сумма  моментов количества движения жид­

кости, выходящей из лопастного колеса за единицу времени по уг­
лу поворота r,p0, равна :  

Rd 'fo 
L = 5 j pcucmR2dRd9. 

Rь О 

Если считать, что по  углу 'fo скорость жидкости не меняется и 
90 = 27!:, то  

Rd 
L = 27tp 5 cиcmR2dR. 

Rь 
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Для гидродинамического тормоза-замедлителя с наклонным�,! 
лош1тка l\1И момент на роторе может быть представлен как разност1, 
1\!оментов количества движения жидкости, выходящей из ротора и 
поступающей в него из статора : 

(4) 

П ределы взяты для случая частичного заполнения полости. 
Выразим Rc = аRь· Величину коэффициента а можно опреде­

лить, приравнивая расходы жидкости н а  входе и н а  выходе из ро­
тора, т. е. из условия Q11 = Q12• Обозначим ш171 = kшР. Значение ко­
эффициента k -- несоответствия угловой скорости частиц жидкости 
угловоi'1 скорости ротора -- можно определить в результате решс­
ш1я уравнения (4 )  для случая целиком запол ненной рабочей по­
лости и известного для этого же случая выражения тормозного l\Ю-
1\!ента: 

где ),r -коэффициент п ропорциональности тормозного момен-
та, мин2/м · 062; 

D- активный диа метр,  D = 2Rи, м; 
1-удельный вес рабочей жидкости, кГ/м3; 

пр- число оборотов ротора ,  об/мин. 
R Например, для гидрозамедлителя с _а_= 0,44 при р -= 90° 
Rd k =.3,8, при  р = 60° k=8,6. 

П одста вив в уравнение ( 4 )  принятые значения Rc и шт и про­
ннтегрировав его в заданных пределах, получим формулу тормоз­
н ого момента для тормоза-замедлителя с р а внонаклоненными ло· 
патками  р абочих колес (т. е. для р22 = 1 80° - р12): 

Мт = 2т:ршр2 [ k ( Rdo--; Rь" - Ro 
Rd"--; Rь4 ) + 

-'-k2ctgB (Ri•-(l-a5)Rь5-RJ• -R Rd•--(1-a•)Rь•--Ra• 
1 '12 

5 
о 2 + 

+R02Rd3-(l-a;)Rь3-Ra3 )]
· (6) 

Для случая гидрозамедлителей с лопатками,  перпендикуляр­
ными шюскости вра щения (р12=р22 = 90°) , тормозной момент опре­
деляется по формуле: 

(7) 
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При 100%-ом заполнении рабочей полости тормозной момент 
спределится по формуле (6) при R ь = =  Rc =-:: R0 и а= 1. 

Зависимость расхода от радиуса запот1ения в круге циркуля-
1ши, псобходи мая для определения коэффициента а, находится IIpl! 
рассмотрении расхода жидкости через элементарную площадку, 
ограниченную сторонамн dR и RLi? (см. фиг. 1,а), Этот расход ра­
вен: 

dQ = cmdRRd9. 

В предположении,  что вдоль окружности скорость ст не изм�­
нястся, а вдоль кромки лопатки на входе и на выходе из ротор;; 
меридиональная скорость изменяется по зависимостя м  (2') и (3), 
расход жидкости равен: 

на выходе из р отора 
Rd 

Q12=21tюm s (R--Ro) RdR, 
Rь 

на входе в ротор 
Rc 

Qll =2т.:оот s (Ro - R)RdR. 
Ra 

(8) 

(8') 

Если подставить значение Rc =аRь, то после совместного реше­
ния уравнений (8 )  и (8') можно определить значение коэффициен­
та а. 

Приближенное значение коэффициента а можно определип, 
более простым способом из условия равенства поперечных сече­
ний потока, согласно которому 

Ri - Rь2 = R/ - R,,2. 

Если учесть, что Rc = аRь, то из выражения (9)  получим: 

а = 1 ( Rd2 + Ra2 - 1 . 
J; Rь2 

(9) 

(10) 

Таким образом,  если задавать степень заполнения через радиус 
Rc или Rь, то по формуле (6)  и (7) можно определить значенин 
тормозного момента при  частичном заполнении рабочей ПОJ1ости 
гидрсзамедлителя .  

В гидравлических тормозах-замедлителях изменение степени 
заполнения рабочей полости достигается изменением давления в 
питающей магистрали. Для оценки влияния величины давления 
на радиусы Rь и R0 т .  е.  на  степень заполнения рабочей полости 
и, следовательно, на величину тор м озного момента, рассмотрим 
эпюры распределения даnления в рабочей п олости гидрозамедли­
теля и определим зависимость величины тормозного момента от 
величины давления в магистрали, п итающей гидрозамедлитель. 
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Перепад статического давления в меридиональной плоскости 
поперек п отока (нормально к линиям тока ) ,  возникающий под 
влиянием инерционных сил вращения частиц  вокруг центра враще­
ния жидкости, р а вен 1[2]: d 

д 
, - i 2 dr 

Рdь - Р Ст - . 
. r ь 

( 1 1 ) 

Ввиду того, что в нашем случае меридиональная скорость из­
меняется по  закону ст = штr ,  где радиус кривизны струйки r = 
= R  - Ro, то после подстановки значений ст и r можно получить 
формулу для расчета перепада давлений, возникающих из-за вра­
щения частиц вокруг центра О.  

Перепад давлений между точками d и Ь равен абсолютному 
значению давления в точке d, та к как в точке Ь п ри за полнени;1 
полости до уровня Rь давление будет р авно нулю. Исходя из это­
го, находим :  

k2ш 2р 
Лрdь = р/ = _P_ (Rd - Rь) (Rd + Rь - 2Ro) кГ/.м2 • ( 12) 2 

В случае це,1иком заполненной полости можно говорить о пе­
репаде давлений между точками d и О ( центром вращения жид­
кости ) ,  этот перепад давления р авен: 

, _ pk2wp2 
2 ЛрdО - - - (Rd -- R0) • ( 1 3) 2 

Перепад давления ( возникающий вследствие вращения жид­
кости вокруг точки О) между точками а и с определяется по фор­
муле :  

В случае  заполненной полости 
k2w 2о 

д ' = _Р_• (R - R )2 . Рса 2 О а 

( 1 4) 

( 1 5) 

П одобным образом можно определить перепад давлений меж­
ду точками О и е, п риняв, что распределение меридиональных ско­
ростей частиц  жидкости между этими точками также соответству­
ет зависимости ст = штr. 

Кроме перепада давлений, возникающего под влиянием инер­
ционных сил вращения частиц вокруг центра вращения жидкости, 
возникает дополнительный перепад давления, зависящий от ско­
рости вращения потока вокруг оси вращения ротора .  Перепад 
давлений от р а звиваемых при этом инерционных сил равен: 
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Если подставить в подинтегральное выражение значение 
с11 = шРR + kшр (R - R0) c tg ? 1 2 , то будет получена зависимость 
перепада давлений Лр�ь от величины Rь, характеризующей уровень 
заполнения  р а бочей полости. Для гидравлических тормозов-за­
медлителей с наклонными лопатками зависимость Лр�ь от Rь 
выражается сJiедующей формулой :  

" 
{ 

Rd2 - Rь2 
Лрdь = рФР2 [ 1  + k ctg ? 1 2 (2 + k ctg ? 1 2)] - 2 -

- 2R0k ctg �12 ( 1  + k ctg ? 1 2) (Rd - Rь) + k2 ctg2 ? 1 2R02 ln �: } · ( 1 7) 
ДJiя тормозов-замедлителей с радиальными п рямыми Jiопатка ­

ми зависимость суммарного перепада давлений между точками d 
и Ь от Rь имеет вид: 

(!) 2р 
Лрdь = ,).р�ь + :lр�ь = -;- [(k2 + 1 )  (R/ - Rь2) -2k2R0 (Rd - Rь)J, ( 1 8) 
или 

(!) 2р 
.J.pdь = - ; - (Rd - Rь) [k2 (Rd + Rь - 2Ro) + Rd + Rь] . ( 1 8') 

Максимальное значение перепада !.J.p do max определится из фор-
1\lулы ( 1 8) при значении Rь = Ro. 

При частичном заполнении перепад давления между точками d 
и Ь равен давлению в точке d, ::,,Рdь = Pd· Эпюра давлений в за­
зоре между колесами целиком заполненного тормоза-замедлителя 
показана на фиг. 1 ,г. Минимальная вем1чина давления приходит­
ся на центр О. Эпюра давлений при частично заполненной рабочей 
полости показана на фиг. l ,д. Следует отметить, что абсолютную 
величину давления в точке d можно выразить через давление в 
точке О и перепад давлений между НИl\IИ  

Р d = Ро + Лр do · 
Эпюра распределения абсолютного давления при  заполненной 

рабочей полости может И l\1еть два вида (см. фиг. 2 ) : при Pd > 
> Лрmах и при Pd = !1ртах (где !1pmax -перепад давлений м ежду 
двумя точками при целиком заполненной рабочей полости гидро­
замедлителя). 

Эпюра давления при  частичном заполнении характер изуется 
условиеl\1 р d < Лрmах · П р и  этом Ро = О, т. е .  в опорожненной цен ­
тральной части рабочей полости будет атмосферное давление. 
Отсюда следует, что степень заполнения рабочей полости, а сле­
довательно, величина тормозного момента может быть изменена 
с помощью давления pd, величина которого меняется в пределах 
О <Pd < !.!.ртах· Характеристика тормозного момента при  частичном 
заполнении рабочей полости для каждого значения давления pd, 
поддерживаемого извне в точке d рабочей полости, может быть 
определена следующим образом. 
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П осле опреде.Тiения коэффициента k при рпссмотрении заполнен­
ного тормоза-замедлителя для заданного значения давления Pd 
находится величина Rь· Так, например, длн тормоза-замедлителн 
с прямыми радиальными лопатка ми значение Rь можно опреде­
лить по преобразованной из выражения ( 18) формуле: 

Теперь, зван величину Rь, тормозной момент Мт можно опре­
делить по формуле (6) или (7). 

а) 
Pd >ЛРтах 

d t===::;;7 
!) 

Pd <Л!Jmax 

Фиг. 2. Распределение давлений при различном 
заполнении рабочей полости :  

а и б - рабочая полость заполнена н а  100 <\; :  в - частично. 

Расчетные и экспериментальные значения характеристик тор­
мозного момента при разных величинах давления pd показаны н з  
фиг. 3 .  Отклонение экспериментальных данных от расчетных весь­
ма незначительно. 

Ее.пи  дав.пение извне (давление подпитки)  подвести в центр 
рабочей полости (в точку О), то регулирования в этом случае не 
будет. 

Знание характеристики тор мозного момента при заданном дав­
лении подпитки позволяет, как минимум, ограничить с помощью 
давления предельную величину тормозного момента и, как макси­
мум, получить п ромежуточные характеристики при разных давле­
ниях подпитки, что обеспечит регулирование эффективности дей­
ствия гидрозамедлителя .  Расчетные значения давлений весьма 
б.1изки к экспериментальным.  

Значительный перепад давлений между крайними точками ра­
бочей полости (точки d и а) и центральной частью рабочей поло­
сти позволяет (путем подсоединения теплообменника к точкам, 
имеющим перепад давлений) использовать это обстоятельство для 
п рокачивания рабочей жидкости от тормоза-замедлителя к тепло­
обменнику и обратно. 
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г ­
м КГ/.! 

!ООО 2000 .JOOO 4000 п оо/мин 
Фиг. 3. Характеристика гидродинамического тормоза­
замедлителя при р азличных давлениях подпитки Pd: -- расчет; - - - - - эксперимент. 

Зaмl<НIJmaf? 
сv.стема 

РазомкнуmаJl 
ct.tcmeмa 

Фиг. 4. Способы соединения теплообменника и гидронасоса с тор-
мазом-за медлителем :  

hт - падение напора в теплообменнике; Рп - давление в подпнточной магистрали; 
Д, и Д, - дроссели, установленные перед входом в рабочую по:юсть и после 

рабочей полости. 

3 Труды НАМ.И, вып. 121 33 



Однако для поддержания давления в этом гидравлическом кон­
туре «гидрозамедлитель-система охлаждения» необходимо подве­
сти давление извне {давление подпитки). Рассмотрим такой гид­
равлический контур и выберем рациональные места подпитки в 
нем. Систему охлаждения гидрозамедлителя,  у которого выход­
ное и входное отверстия рабочей полости соединены соответствен­
но с входным и выходным патрубком теплообменника (охладите­
ля), будем называть «замкнутой системой охлаждения гидроза­
медлителя» {фиг. 4,а). Нужное давление в замкнутой системе под­
держивается через подпиточную магистраль. 

Систему охлаждения гидрозамедлителя ,  в которой через рабо­
чую полость и через теплообменник Т жидкость прокачивается с 
помощью специального гидронасоса и направляется в резервуар, 
можно назвать «разомкнутой системой охлаждения гидрозамедли­
теля» (фиг. 4,6). 

Рассмотрим различные случаи п одсоединения  теплообменника 
и места подведения подпиточной магистрали в замкнутой системе. 

Для случая,  показанного на фиг. 4,а, когда подпиточная маги­
страль {точка П) расположена вблизи выхода из рабочей полости 
( точка d) , будем считать Pd = Рп·  П р и  изменении давления в точке П 
будет меняться степень заполнения рабочей полости и эффектив· 
ность тормозного действия тормоза-замедлителя.  Если в этой схе­
ме место подпитки перенести в точку О, то регулирование эффек­
тивности с помощью изменения давления Рп будет невозможным.  
так как рабочая полость будет всегда заполнена. Возможно соеди­
нение теплообменника с точками О и а. П р и  этом регулировочное 
давление подпитки может подводиться как к точке d, так и к точ­
ке а. Регулирование эффективности тормоза-замедлителя, соеди­
ненного с теплообменником по замкнутой ехеме (см. фиг. 4,а), с 
помощью давления подпитки Рп автоматически влечет за собой ре­
гулирование расхода циркулирующей в системе охлаждения рабо­
чей жидкости, так как повышение подпиточного давления Рн спо­
собствует увеличению расхода и наоборот. 

На фиг. 5 по результатам эксперимента построен график изме­
нения расхода жидкости в замкнутой системе охлаждения тормо­
за-замедлителя (D = 0,228 м) с двухсекционным теплообменником 
при  разных давлениях в точке d. 

Определим зависимость р асхода жидкости от давления и со­
противления при  замкнутой системе (см.  фиг. 4,а). В зоне регу­
лирования ( в  предположении турбулентного течения в трубопрово­
де и в теплообменнике) величина давления  Pd и расход q связаны 
между собой соотношением : 

.Р.Е.. = hт = е2 L ,  (20) 
1 2g 

где е2 - коэффициент сопротивления теплообменника и трубопро­
вода, соединяющего теплообменник с тормозом-замедлителем. 

Максимальный р асход q жидкости в замкнутой системе 
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(фиг. 6) получается при  Pd > Лрmах· На этом графике показаны 
значения расхода жидкости q при различных значениях давления 
в точке d (р/, р/). 

Рассмотрим возможности регулирования эффективности тор­
мозного действия гидрозамедлителя при замкнутой системе путем 
дросселирования отверстий входа или выхода жидкости из гидро­
замедлителя дроссельными устройствами д1 и д2 (см.  фиг. 4,а) 

о 1000 2000 п оо/мин 
Фиг. 5. Экспериментальная харак­

теристика расхода жидкости в 

замкнутой системе охлаждения 

гидрозамедлителя с теплообмен-

ником (две секции ЯМЗ-206) . 

h м  

�'- p'd r - т 

Фиг. 6. Характеристика потерь в т1ш­

лообменнике при замкнутой систе­

ме охлаждения тормоза-замедлителя 

( wp = const). 

при постоянном давлении  подпитки Р п ·  Обозначим коэффициент 
сопротивления дросселя Д2 и трубопровода, соединяющего точки d 
и П, индексом е2, а коэффициент суммарного сопротивления дрос­
селя Д1 , теплообменника и трубопровода, соединяющего точку О 
с П ,  индексом е 1 •  П отери напора п р и  течении жидкости от точки 
d к О равны : 

Потери напора на  участке d -7 П  р авны: 
Pd - Pn = е 2 _!f_ . 

1 2g 

(2 1) 

(22) 

После совместного решения уравнений (2 1 )  и (22) получаем за­
висимость давления в точке d от значений коэффициентов сопро­
тивлений, характеризующих степень дросселирования дросселей 
д1 и д2: 

(23) 
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Таким образом, при постоянном давлении подпитки Pn с по­
мощью дросселей д1 и д2 можно регулировать эффективность дей­
ствия гидравлического тормоза-за медлителя .  При этом эффектив­
ность действия гидрозамедлителя возрастает при  увеличении со­
противления дросселя Д2 и при  уменьшении сопротивления дрос­
селя Д 1 •  Однако с целью получения максимально возможного рас­
хода q сопротивления Д1 и Д2 следует выбирать минимальными. 
Эффективность тормозного действия целесообразно регулировать 
только дросселем Д2• П р и  увеличении сопротивления  Д2 увеличи­
вается давление Pd> однако р асход q в п ределах регулирования ос­
т ается постоянным.  П р и  закрытии дросселя Д1 будет уменьшаться 
не только эффективность гидрозамедлителя,  но и расход жид­
кости, что крайне нежелательно. 

П остоянство р асхода п р и  регулировании дросселем Д2 можно 
показать, если в уравнении (23) заменить значение Pd через сопро­
тивление и расход из выражения (2 1). 

Расход в системе охлаждения в пределах регулирования при 
Pn = const и е1  = coпst  будет постоянной величиной, р авной : 

q = -.  (pn2g • 
v 1�1 ( 24) 

Это подтверждается и результатами экспериментов. С увели­
чением сопротивления д2 (�2) п р и  полностью заполненной рабочей 
полости (р0 > О) величина Pd - Рп постоянна,  поэтому расход q в 

1 
системе охлаждения будет изменяться обратно пропорционально 
величине �2 согласно выражению, подобному (22). Тормозной мо­
мент при  этом также будет постоянным (при ФР = const ) . 

Следует отметить, что величина р асхода q и минимальное зна­
чение тормозного момента при регулировании дросселированием 
при замкнутой системе зависят от выбранного значения давления 
подпитки Рп· Если, например,  Рп = 0,5 атu, то минимальные значе­
ния Мт ( когда Д1 и Д2 открыты) будут соответствовать нижней 
кривой на фиг. 3, а величина расхода в п ределах регулированиll 
будет всегда соответствовать нижней кривой, показанной на  фиг. 5. 

Следовательно, регулирование дросселированием при замкну­
той системе менее предпочтительно, чем регулирование с помощью 
изменения давления. 

Р ассмотрим регулирование эффективности действия замед­
лителя ,  работающего с р азомкнутой системой охлаждения 
(см. фиг. 4,6). В гидрозамедлителе с разомкнутой системой охлаж­
дения регулирование эффективности действия целесообразно осу­
ществлять дросселированием входного и выходного отверстий рабо­
чей полости гидрозамедлителя .  В такой системе р асход жидкости 
(если не ставить целью регулирование эффективности действия) 
м ожет быть весьма большим, но он определяется производитель­
ностью насоса и сопротивлением системы. Рассмотри м  взаимо-
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ёвйзь Параметров При реrулировании заполнением ГИдр6замедЛИ­
теля при разомкнутой системе охлаждения. 

Как уже упоминалось, регулирование возможно только в слу­
чае Ро <: О. 

При разомкнутой системе (см .  фиг. 4,6) без ввода в действие 
дросселей Д1 и Д2 рабочая полость будет заполнена частично при 
условии, что подпор, который создается насосом при течении жид-
кости через теплообменник, будет меньше отношения ЛРmах , т. е. 

"( 
потери напора в теплообменнике hт < ЛРmах • При hт :;> Лрmах р а-

1 "( 
бочая полость будет заполнена целиком (фиг. 7, точка 1 ) .  

Н а  фиг. 7 потери напора в теплообменнике изображены кривой 
h ,  = f (q2) .  Принято, что при  открытых дросселях Д1  и Д2 сопро­
тивление в трубопроводах р а вно нулю. 

11 f!11 =f!г flнmax 91 7з '1177ах 
9 1�ах 9/пах 

'l�max 

п о м 31нин 
1нmах 7 / '  

Фиг. 7. Совместная характеристика насоса подпитки н сопро­
тивления теплообменника при р азомкнутой системе охлажде­
ния тормоза-замедлителя (при постоянных числах оборотов 

гидронасоса и ротора гидрозамедлителя) . 

При разомкнутой системе без дросселей регулирование эффек­
тивности можно обеспечить изменением расхода подпитки в пре­
делах О <  qн < q 1 •  Расход q1 рабочей жидкости через систему ох­
лаждения, соответствующий точке 1 ,  представляет собой расход, 
выше которого кончается возможность регулирования, так как прРI 
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qн > q1 р абочая nолость будет заполнена L(ешtком. НапорШiя хар11.­
ктеристика насоса также оказывает влияние н а  возможность 
регулирования. 

Если (шестеренный)  насос позволяет иметь расход qн = 
= const < Q1 (см. фиг. 7 ) , то регулирование возможно с помощью 
дросселя Д2, который изменяет величину подпора магистрали за 
рабочей полостью. Дроссель Д1 в этом случае не окажет влияния 
на  расход q"' следовательно, и на степень заполнения рабочей по­
лости. Если производительность н асоса равна qн = q2, то при от­
крытом дросселе д2 эффективность действия тормоза-замедлителя 
будет определена давлением Pd = 1hт2 • Наибольшая эффектив­
ность будет достигнута, когда п адение н апора в дросселе Д2 бу-

дет составлять h2 >- Лр
m
ах_ - hт2 • Если н асос обеспечивает произ-

1 
водительность qн = coпst > q1, то регулирование в этом случае не-
возможно (например, при qн = q3). При н аличии н асоса, у кото­
рого п роизводительность меняется в зависимости от напора 
(qн =F cons t), регулирование осуществляется дросселями д1 и д2. 
Если qн. max> q 1 ,  то расход жидкости до нижнего значения можно 
снизить дросселем Д1• Н апример ,  р асход qн до значения q2 сни­
жается при создании дросселем Д1 сопротивления, вызывающего 
падение напора,  равного h1 (см.  фиг. 7) . Тормозной момент, соот­
ветствующий давлению Pd = hт21, может быть при этом увеличен 
двумя путями. Первый путь состоит в снижении сопротивления JЗ 
дросселе д1 (давление Pd и расход q будут увеличиваться соглас­
но  характеристике) . Второй путь состоит в том, что при сохранении 
сопротивления h1  в дросселе Д1 путем увеличения сопротивления 
в дросселе д2 расход остается постоянным (q2) , а давление Pd 
будет возрастать по  мере увеличения подпора h2, создаваемого 
дросселем Д2 ( показано пун ктирной стрелкой на фиг. 7) . 

Таким образом, при р азомкнутой системе в случае qн. max > q1 
(qн =F const) регулирование п роизводится или одним дросселем 
Д1, или совместным дросселированием дросселями Д1 и Д2. 

П ри разомкнутой системе с н асосом, имеющим характеристику 
Нн (см.  фиг. 7), регулирование одним дросселем д2 невозможно, 
так как всегда сохранится неравенство Ро > О. По напорной харак­
теристике насоса Нн и по характеристике сопротивления f1 т можно 
определить максимальный р асход в системе qmax из условия 
hт = Нт + Лрmах . В этом случае Ро > О; Pd =-= 1hт = Лрmах + Ро . 1 
Максимальный расход в системе Qmax меньше, чем максимальный 
расход насоса qн. max· Если насос имеет характеристику Нн' 
(см. фиг. 7) при  qн. шах = q1 , то максимальный р асход в системе ра ­
вен  максимальной производительности н асоса ( q�ax = q�. max) • 
в случае q�. max < ql (характеристика насоса н н") без дроссели­
рования всегда будет иметь место ч астичное заполнение р абочей 
полости. При этом м аксим альный п одпор на выходе из н асоса бу-
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Де'!' соответствовать максимальному р асходу (q�. шах =  qmax) (точка 3 
на фиг. 7) . Для получения максимального тормозного момента 
необходимо с помощью дросселя Д2 повысить подпор на выходе 
из рабочей полости на величину (дРmах - hтз) . П р и  уменьшении 

1 " тормозного момента от значения, соответствующего точке qmax , 
регулирование осуществляется дросселем Д 1 (или совместно дрос­
селем Д 1 и Д2) .  Величина сопротивления дросселя Д 1 ,  необходи­
мая для получения одинакового тормозного момента (при  Pd = 
= 1hт2) при разных характеристиках насоса (Ню Нн' и Нн"), 
различна (h1, hi' и h/', см .  фиг. 7) . 

В ыводы l. Регулирование эффективности действия  гидравлического тор­
моза-замедлителя осуществляется п р и  нулевом давлении в центр� 
рабочей полости путем изменения давления в месте выхода жид­
кости из гидрозамедлителя (на  периферии рабочей полости) .  Если 
давление в центре рабочей полости больше нуля ,  то регулирова­
ние эффективности невозможно. 

2.  Приведенные формулы позволяют определить тормозные ха­
рактеристики тормоза-замедлителя п р и  частичном заполнении ра ­
бочей полости и установить соответствие между эффективностью 
тормозного действия и величиной давления подпитки гидрозамед­
лителя. 

3 .  Значительный перепад давлени й  в разных местах р абочей 
полости позволяет организовать течение рабочей жидкости от тор­
моза-замедлителя в теплообменник и обратно при большом расхо­
де жидкости (по замкнутой системе) . П р и  этом насос подпитки 
может иметь небольшую производительность. 

4 .  Регулирование эффективности гидрозамедлителя при  замк­
нутой системе охлаждения  возможно способом изменения давления 
подпитки и путем дросселирования входного и выходного отвер­
стий рабочей полости гидрозамедлителя .  

5 .  Регулирование эффективности действия  тормоза-замедлителп 
при замкнутой системе с помощью давления подпитки характери­
зуется автоматическим регулированием величины расхода цир­
кулирующей в системе охлаждения рабочей жидкости. Это с точки 
зрения охлаждения тор моза-замедлителя является положительным 
свойством системы. 

6. Расход жидкости в замкнутой системе охлаждения гидроза­
медлителя при регулировании дросселированием остается постоян­
ным. 

7. При разомкнутой системе охлаждения регулирование эффек­
тивности гидрозамедлителя осуществляется изменением произво­
дительности питающего насоса или дросселированием входного и 
выходного отверстий р абочей полости. 
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8. Расход жидкости через р абочую полость гидрозамедлителя 
с разомкнутой системой охлаждения п р и  регулировании эффектив­
ности определен в основном только производительностью насоса 
питания .  

9. С точки зрения возможности регулирования, получения до­
статочного расхода жидкости в системе охлаждения и малой про­
изводительности н асоса подпитки за мкнутая система имеет зна­
чительные преимущества по сравнению с разомкнутой и поэтому 
является более предпочтительной. 
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Канд. техн. наук С. М. Трусов, инж. В. М. Тарнопольский 

И ССЛ ЕДО ВА Н И Е  Г И Д РОТРА Н СФ О РМАТО РА 
С Ц Е Н Т Р О СТ Р Е М И Т ЕЛ Ь Н О Й  ТУР Б И Н О Й  

Разр:аботанные в НАМИ гидротрансформаторы типа Л Г  пред­
ста Бляют интерес не только для автомобильной промышленности, 
но и для смежных отраслей машиностроения.  Изучение требова­
ний к гидродинамическим передачам дорожных и строительных 
машин позволило установить, что наиболее полно и м  отвечают 
гидротрансформаторы типа Л Г  с центростремительной турбиной и, 
н частности, лопаточная система Л Г-340-54 {1 ;  4]. 

Учитывая целесообразность унификации гидротрансформатором 
для автомобилей, дорожных и строительных машин, изучение 
свойств этого гидротрансформатора проводилось с учетом требо­
ваний, предъявляемых к гидротрансформатору как в силовом при­
воде ;штомобилей, так и дорожно-строительных машин. 

Ниже приводятся результаты исследований гидротрансформато­
ра типа Л Г, целью которых было определение расхода и напоров 
на различных режимах работы, коэффициентов потерь, а также 
данных об особенностях его р аботы на  обр атимом режиме и режи­
ме противовращения. 

Экспериментальный образец гидротрансформатора был разра­
ботан совместно НАМИ и ВНИИСТРОйДОРМАШем и испытан во 
ВНИИСТРОйДОРМАШе. Конструктивная схема гидротрансфор­
матора приведена на  фиг. 1 .  

Испытания проводились н а  стенде с двумя балансирными элек­
трическими машинами постоянного тока, что позволило опреде­
Jшть характеристики гидротрансформатора  как на тяговом, 
так и на обратимом режимах и режиме противовращения.  Гид­
ротрансформатор с лопаточной системой типа Л Г-340-54 испыты­
вался в комплексном (с установкой колеса реактора на муфте сво­
бодного хода) и некомплексном вариантах. В последнем случае 
колесо реактора  жестко связывалось с картером гидротрансфор­
матора. 
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Фиг. 1 .  Схема гидротрансформатора :  

1 - насосное колесо: 2 - выходной вал: 
З - муфта свободного хода; 4 - входной 
вал; S - колесо реактора; б - турбинное 

колесо. 

В качестве рабочеf� жИД­
костн использовалось масло 
ИС-20, температура которого 
в процессе испытаний под-
держивалась в пределах 
f = 90 ± 5°C. Вязкость рабо­
чей жидкости при t = 90°С 
составляла v = 5  сет. Избы-
точное давление составляло 
2,5-3,5 кГ/с;,12 и создавалось 
п р и  помощи шестеренчатого 
насоса НШ-20 с приводом от 
электродвигателя .  Число обо­
ротов насосного колеса на тя­
говом режиме п 1 = 1 600 об/мин, 
на обратимом режиме и ре­
жиме противовращения n1 = 
= 1 000 об/мин. 

Эксперимеытальные характеристики гидротрансформатора при · 
ведены на фиг. 2, а некоторые характерные пара метры в табл. 1 .  
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Фиг. 2. Характеристики гидротрансф0рматора Л Г-340-54: 
--некомплексный вариант: - - - -комплексный вариант. 



Параметры характеристики 

Максимальный к. п. д. на  рt>жиме гидротранс­
форматора "1/* в % 

Передаточное отношение i * 

К оэффициенты момента (в .мин2 ) 
: 

.м · об2 
f,1 max 
Л1 *  (п р и  i*) 

Диапазоны (кинематические) передаточных отно­
шений с 1J > 75 % и '1} > II0% ; 

Dюs 
Dкво 

Коэффициент прозрачности 
п _ A1 max 

1 - А1м 
К:оэффициент ограничения :  

КоА10 
а) по моменту Км = 

К*Л�* 

ixx 6) по скорости Ki = -
i

* -
К:оэффициенты потерь на холостом ходу 

Л1х х т - - . х
.
х - Л1* 

Передаточное отношение при 
dЛ2 - - = 0 
di 

Жесткость характеристики на обратимом ре-
жиме: 

d/,o .мuн2 . .м (j = ---- 1 06 ----
di 062 

П р и м е ч а н и е. 

Т а б л и ц а  

Л Г-340-54 

Вариант  ----- ------
некомп: 1 к о м пл:к-
лекс н ы и  с н ы  и 

2,25 
2,05 

1 ,62 

0, 1 6  

6,9 

89 

0,65 

2,6 · 10-6 

2,5 . 10-б 

2,57 

2,40 

1 ,25 

2,0 

1 ,54 

0,015 

- 0,65 

6,'2 

ip75 max ip80 max 
DК75 = ---- ; Dкво = ----

ip75 min ip80 min 
/,1х . х- коэффициент момента насосного колеса при Л2 =0 (на  холос-

том ходу);  
ix. x- передаточное отношение при /.2 = О. 
Анализ характеристики гидротрансформатора на тяговом режи­

ме проводился в соответствии с методикой, разработанной в НАМИ 
и изложенной в р аботе [5]. 
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nри этом представляется необходимым отметить следующее : 
l )  указанная методика анализа универсальна и может б'ыть ис­

пользована для других типов гидротрансформаторов; 
2)  полученные коэффициенты потерь и у глы отклонения пото­

К<1 относятся к одному из самых распространенных типов лопаст­
ной системы - трехколесной с центростремительной турбиной. Их 
можно принять в первом приближении для расчета такой системы 
с другими геометрическими параметрами лопаток. 

Для анализа принимается число оборотов насосного колеса 
п1 = const. Отклоютие потока за насосны м  колесом учитывается 

л _ - b 17tU12 sin �12 уменьшением значения си1 2 на  величину си12 - - , Z1 
r ,.11.e Ь 1  = 0,6 - опытный коэффициент* .  Отклонение 
r 1 ринимается 2°, а за реактороы - предварительно 4°. 

за турбиной 

Построим напор но-расходную характеристику Н1 = f ( Q )  и 
fi2 = f  ( Q )  (фиг. 3 ) . Зависи мости H2 = f  ( Q )  нанесены для i = O;  0,2; 
0,5; 0,65 ;  0,8; 0,9; 1 ,0 и 1 ,05. Для определения расхода для каждо­
го выбранного значения i найдены величины гидравлического 
к .  п. д. 'tJг· Для вычисления 'f/г воспользуемся формулой {5] : 

( l )  

где 'fj - к. п .  д. гидротрансфор·матора из эксперимен-
тальнои характеристики на фиг. 2; 

'lj,.. 1 = 'fj,..2 = 0,99 - механические к. п .  д. ведущей и ведомой час-
тей ; 

'lJ" =-= 0,98 - общий механический 
тора ;  

-r106 = 0,99 - объемный к .  п .  д. 
м 

к. п. д. гидротрансформа-

ад = _д_ - отношение 
М1 сосом и 

валу. 

момента дисковых потерь между на­
турбиной к моменту на  ведущем 

Таким образом, п р и  вычислении 'lJr по формуле ( l )  мы прене­
брегаем ввиду относительной малости дисковыми потерями между 
турбиной и реактором, а также между насосом и реактором. Мо­
мент Мд определяется по известной формуле [5]. 

В табл. 2 даны р асчетные величины для определения 'tJг· 
На фиг. 3 находится для каждого выбранного значения i та­

Н? б кая величина Н2, чтобы отношение -- ыло равно 'f/г, определен-
Н1 

ному по формуле ( l ) .  Этой величине фактического напора турби­
ны Н 2 соответствует искомый расход Q [5]. 

* Все обозначения даны в соответствии с работой [5]. 
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Т а б л и ц а  2 

Передаточrюе отношение 

П а р а метр ы 1 о 0,20 1 0,50 1 О,б5 0,80 0,90 \ 1 ,00 1 

Мд 0,6 16 0,4 1 0  О , ! 77 0,093 0,034 0,0 ! 2  о 
},(/Ц/,2 

Л1 1 0G - . 
.М · Об2 

2,3 2,5 2,6 2,58 2,2 ! ,6 0 ,9  

ад 0,03 ! 4  0,0 ! 92 0,008 0,0042 0,0 ! 8 1  0,0009 () 
М1 1 9,65 2 ! ,3 22,2 22,О !8,75 1 3,6 7,7 

'fj %  о 49 85 89 85,5 74 52 

T1r о 5 1  88 92 88,2 76 53,5 

---г 
Н м  

1 
JO 

� 

40 

М !iГм 

о 0,.5 0,10 0,20 О, м 3/се1< 

Фиг. 3. Внутренние характеристики rидротрансформатора 
ЛГ-340-54 (при п1 = 1 500 об/мин) . 

1 ,03 

0,0045 

0,43 

0,00 1 2  

3,66 

о 
о 
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Значение Q = Qo при  i = 0  определяется следующим способом. 
Сначала находится гидравлический коэффициент трансформации 
Кго на  стоповом режиме по формуле [5]: 

к. - Ко - ад"11м2 - 3 06 го - - ' . 
Т�обУiм ( 1 - 1) 

Уiм1 

(2) 

Зная Кго• находим меридиональную скорость ст на выходе и::S 
насосного колеса при i = О  по формуле (см.  также [5] ) : 

U12Г12 (Кг - 1 ) + Лсu12Г12 ( 1 - Кг) + U22Г22 Ст = ---------------------� 
F12 F12 

Г12 ctg �12 ( l  - Кг) - -- ctg �22пГ22 + Кгrз2 - - ctg �з2п 
F22 Fз2 

(3) 

Определив ст, можно построить планы скоростей и найти углы 
атаки и величину скорости Лwи> характеризующей потери на удар. 

а) 
ol3 1 
\ 40 �2 

о 0.1  o.z 
о,з -

-40 

-80 
-120 

oJ 
(j. о 

\(/.. 2 120 
JO 

с1._, 1 

о l�f 1,2 1,З f,4 
-40 
-JO 

ol3 
1 

-120 
-150 

rЛ f 1 L--
г---к� � 

0,4 0,5 --

l,f 

�7 0,8 0,9 i 

� 
""' � 

� 

Фиг. 4. Углы атаки: 
а - на тяговом режwме; 

6 - на обратимом режиме. 



Кривые, показывающие изменение углов атаки в зависимостн 
от передаточного отношения, даны на фиг. 4. 

Используя методаку, изложенную в работе [5], был определен 
коэффициент потерь на трение АТ> который оказался равным 
),т = 0,06. 

Обработка опытных данных и сравнение расчетных и опытных  
характеристик по ряду гидротрансформаторов серии Л Г  позволи­
ли установить зависимость между углами атаки и величиной коэф­
фициентов потерь на удар .  Эти данные приведены на фиг. 5. Ис­
пользование приведенных на фиг. 5 зависимостей позволило полу­
чить удовлетворительную сходммость между экспериментальными 
и расчетными данными, при  этом разница по величине к .  п.  д .  не 
превышала 2-3 % .  П ричем в основной рабочей зоне ( i  = 0,3+0,8) 
разница составляла не более 1 - 1 ,5 % .  

l IJI I �5� ·.Jt? -40 -30 -20 ·!О о ' 10 20 зо 40 d.° 

Фиг. 5. Коэффициенты потерь на удар н11 тяговом 

режиме. 

Далее были проведены исследования,  ставившие своей целью 
определение отклонения потока на выходе из колеса реактора и 
влияния этого обстоятельства на нагрузочные характеристики гид­
ротрансформатора .  

На основе зависимости Q = f ( i) , полученной из фиг. 3 ,  была 
псстроена кривая М 1 = f ( i) и сопоставлена с экспериментальной 
кривой М1 = f ( i )  ( фиг. 6 ) . 

14 

/О 
Фиг. 6. Нагрузочные характе-

ристики гидротрансформатора б 
Л Г-340-54: 

2 

1 
кГ.м 

? .-- - -- - -- � 
f 

� - 1  
<"" 4 

f \\ 3 

,, 
\ 

\ 
1 1 - экспериментальная характеристи­

ка; 2 - расчет-при ь"�8°; 3 - рас­
чет - пр11 08, �_2°; 04 - расчет - при 

032=4 . 
О ll,2 44 О,б 4<1 tO i. 
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Сравнение этих зависимостей (кривые 1 и 4) показывает, что 
в зоне i < 0,8 действительный момент М 1 больше, а в зоне от 
i = 0,8 до i = ! -меньше расчетного. Причиной этого является то, 
что угол отклонения потока оя2 н а  выходе из колеса реактора, 
который был принят в первом приближении постоянным и рав­
ным 4°, в действительности изменяется в п ределах  от О до 8° в за­
висимости от режима р аботы. 

Для изучения отмеченного обстоятельства на  фиг. 6 построены 
расчетные кривые М 1 = f ( i)  для о�2 = 8° (линия 2) и 032 = 2° (ли­
ния 3 ) . Анализ этих за висимостей позволяет установить, что от­
клонение потока за реактором достигает наибольшей величины 8° 
п р и  i = 0,4+0,7 и уменьшается до 2° и менее при  увеличении i до 
0,83-0,85, а также уменьшается до 5° при  уменьшении i до О. 

Причиной изменения 032 я вляется п розрачность решетки реак­
тор а ;  при этоы величина 032 зависит как от углов атаки, так и от 
нагрузки н а  лопатку. 

Укажем, что эти данные соответствуют реактору с относитель­- t ным шагом t = - = 0,56 (число лопаток z3 = 12) . Дополнительные [ 
исследования показали, что при  z3 = 1 7 и 22 значения углов 032 
существенно меньше, п ричем м а ксимальный угол 032 при z3=22 
не превышает 3-4°. 

Изложенная выше методика р азделения потерь оказывается 
недостаточно удовлетворительной при  i > 0,85 +0,90. Это связано 
с появлением дополнительных потерь, которые не могут быть учте­
ны струйной теорией, а также с возрастанием удельного веса 
объемных и механических потерь  в общем балансе энергии. Рас­
смотрим каждый вид потерь отдельно. 

Механические к. п . д. 'lj"1 , т1,Ф входящие в формулу ( 1 ) ,  яв­
ляются отношением моментов механических потерь к моментам 
соответственно ведущего и ведомого валов. Поскольку с ростом 
i > 0,85 М 1 и М2 снижаются до весьма незначительных величин, то 
следует принимать ·r1м1 ;.::::::: 'fJм2 < 0,99 . 

Как видно из диаграммы (см.  фиг. 3 ) ,  с уменьшением Q проис­
ходит непрерывный рост напора насоса Н1, т. е .  возрастает ста­
тическое давление в зазоре между насосом и турбиной. Это спо­
собствует росту утечек и тем самым снижению величины '1)06 • 

Уточнение т1" и "f/об позволяет откор ректировать зависимость 
Н 2 = f ( i ) , однако этого недостаточно, чтобы добиться полного сов­
падения теоретических и экспериментальных результатов. 

Анализ показывает, что начиная с режима i = 0,85+0,90, воз­
никают дополнительные потери,  которые с ростом i увеличиваются 
и при малых Q (ст) являются п ревалирующими;  их можно объяс­
нить rюзникновением кольцевого вихря. Эти потери изучены в цен­
тробежных насосах [3]. 

А. П .  Кудря вцевым указана возможность их возникновения в 
гидродинамических передачах [2]. 
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Кольцевой вихрь возникает на  входе в насосное колесо при ма­
лых расходах (меридиональных скоростях) ,  когда ст -<. (0, 1 5+ 
+О,20) и1 1 и представляет кольцо круглого или вытянутого сече­
ния. Причиной образования кольцевого вихря является разница 
давлений по контуру лопасти и сопровождающее ее обратное те­
чение жидкости вдоль отдельных линий тока. Указанное обратное 
течение образует новое устойчивое состояние потока. 

А. А. Ломакин [3] относит потери на кольцевой вихрь не к гид­
равлическим потерям ,  поскольку они не снижают напора насоса, 
а к механическим,  непосредственно ведущим к возрастанию мо­
мента сопротивления  движению колеса. Он подчеркивает, что эти 
потери проявляются только при  взаимодействии J;Iасосного колеса 
с внешними областям и  п роточной части. Последнее обстоятельство 
подтверждается п роведенными нами испытаниями гидротрансфор­
матора в комплексном и некомплексном исполнениях. 

В некомплексном варианте кольцевые вихри взаимодействуют 
с неподвижными лопатками реактора и «Перерезаются» послед­
ними. Это обусловливает значительный тормозной момент на на­
сосном валу. В комплексном варианте р абочие колеса насоса и 
реактора вращаются почти синхронно, и тормозной момент при  
М2 == О в 1 0  раз  меньше, чем в п редыдущем случае. 

Согласно теоретическим расчетам при холостом ходе гидро­
трансформатора,  когда М2 = О и Q = О, момент М1 также должен 
быть р авен нулю. Однако в действительности ввиду наличия коль­
цевого вихря возникает значительный тормозной момент. 

Фиг. 7. Потери на входном ва­

·�У rидротрансформатора на 

холостом ходу: 

1 - .П  Г-340-54 (нскомплексный вари­
ант); 2 - ЛГ-340-54 (некомплексный 
вариант) с подрезанными лопатками 
насосного колеса на входе: З - Твинф 
"Диск. тип 1. М 330, серия 1500; 
4- Л Г-340-54-комплексный вариант. 

Отмеченное обстоятельство подтверждается экспериментальны­
ми данными. На фиг. 7 показаны зависимости М 1 = f (п1 )  на хо­
лостом ходу, здесь же с целью сравнения приведены эти же ха­
рактеристики для гидротрансформатор а  Твин-Диск, тип I [6]. Та ­

КИl\1 образом, зависимости М1 =  f (n1 )  при  Mz = О для комплексных 
и некомплексных модификаций имеют принципиальное различие, 
обусловленное п ревалирующим влиянием отдельных видов гид­
равлических потерь. 

Величина тормозного момента при  Q = О  (на  холостом ходу) 
определяется главным образом лопастной системой рабочих ко-
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лес и, в частности, диаметром вихря и р адиусом его расположе­
ния;  при увеличении параметров � и !J..!_ тормозной момент уве-

Dа Da 
личивается. 

Между тем наличие значительного тормозного момента на хо­
лостом ходу ухудшает топливную экономичность машины. В связи 
с этим необходимо  уменьшить интенсивность кольцевого вихря, 
т .  е .  выравнять давление вдоль входной кромки лопатки. При про­
чих равных условиях давление возрастает п ропорционально квад­
р ату радиуса, поскольку оно определяется главным образом вели­
чиной центробежной силы, действующей на элемент жидкости. 
П оэтому, выравнивая радиус, можно соответственно выравнять 
давление вдоль входной кромки и таким образом уменьшить ин­
тенсивность кольцевого вихря. На фиг. l показано, как следует 
подрезать лопатку насосного колеса, чтобы получить уменьшение 
интенсивности кольцевого вихря  ( кривая а - а) . 

Обращает внимание, что входные кромки насосных колес гид­
ротрансформаторов Твин-Диск и Кларк либо параллельны оси 
вращения, либо и меют незначительные изменения величины ради­
уса.  Это является одной из п ричин малых потерь на кольцевой 
вихрь :  5 %  для Твин-Диск (см. фиг. 7) и 3,5-7 %  для Кларк. 

Необходимо, однако, отметить, что подрезка лопаток будет со­
п ровождаться увеличением r l l .  Это п риведет к смещению режима 
безударного входа в сторону меньших значений i. В свою очередь, 
это вызывает уменьшение -r1* и увеличение Ка. Чтобы в какой-то 
мере компенсировать снижение 'У(, целесообразно подрезать ло­
патки реактора  на входе, чтобы уменьшить �31 или разработать 
новое колесо реактора с уменьшенным �3 1 • 

Экспериментальные исследования подтвердили высказанное по­
ложение. В частности, после подрезки лопаток, как показано на 
фиг. 1 ,  остаточный момент на холостом ходу уменьшился по аб­
солютной величине на 35 % . 

Для того, чтобы найти приближенные значения расходов в ди­
апазоне i = О,85-;-1 ,05, экстраполируем линию Н2 = f ( Q ) от точки, 
соответствующей i = 0,85, до точки пересечения прямой Н2 = f ( Q ) 
(для i = 1 ,05) с осью ординат (штрих-пунктирная линия, см. 
фиг. 3 ) . 

На обратимом режиме р аботы (i > 1 ,05) поток жидкости в кру­
ге циркуляции имеет направление течения обратное по сравнению 
с направлением на тяговом режиме. При  этом турбинное колесо 
выполняет функции насосного, а насосное - функции турбинного. 

Экспериментальная внешняя ха рактеристика на обратимом ре­
жиме приведена на фиг. 2. Для неко�шлексного варианта при 
i = 1 ,  1 к. п .  д .  'tj = О; при увеличении i более 1 ,  1 к. п .  д .  возрастает 
до максимального значения 53 % ,  соответствующего i = 1 ,25, а да­
.ТJее плавно снижается. 

Установленный  характер протекания к. п .  д. говорит о том, что 
на обратимом режиме нет явно выраженного минимума гидравли-
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ческих потерь. Кроме того, величина 
максимального к. п.  д. (53 % )  указы­
вает на  то,  что ударные потери на всех 
передаточных отношениях составляют 
весьма значите/тьную ве.ттичину, поэ­
тому понятие «безударного режима» 
здесь не может быть введено. 

Определение расхода в круге цир­
куляции по напорно-расходным харак­
теристикам затруднено из-за характера  
протекания зависимостей Н = f  ( Q )  для 
насоса и турбины. Для каждого фикси­
рованного значения i имеется пара  пря ­
мых H 1 = f (Q)  и H2 = f ( Q ) . Н а  фиг. 8 
изображены эти прямые для i = 1 ,2 ;  
1 ,4 ;  1 ,6. Пересечение линий Н1 и Н2 для 
каждого i дает р асход Q для идеально­
го случая, т. е. при отсутствии потерь 
в круге циркуляции. Угол между линия­
ми H1 =f (Q)  и H2 = f ( Q )  для каждого i 

!-fм 
140 ' "/,О' __,,._ 

/} 
f20 " -

-\:'::.. (� 
100 - -

�\ tf() !,,? - -
бО 

28 о О,02 0,04 0,05 O,OJ (}.. м Усек 
Фиг. 8. Внутренние харак­
теристики rидротрансформа­
тора Л Г-340-54 на обрат11 -

мом режиме работы. 

весьма невелик, а поэтому при  вычислении к. п. д. как отношения 
н 
-1 может появиться большая погрешность. При  фиксированном 
Н2 
значении 't/ даже небольшое изменение угла наклона линий 
Hi = f ( Q )  и Н2 = f (Q)  дает значительное смещение Q.  

Учитывая сказанное выше, можно сделать вывод, что методика 
определения расхода и коэффициентов потерь, используемая для 
расчетов тяговой характеристики, в данном случае дает меньшую 
точность. 

Для изучения свойств гидротрансформатора на обратимом ре­
жиме использовалась упрощенная методика. При этом коэффици­
ент потерь на удар принимался равным r.p = 1 для всех рабочих ко­
лес, коэффициент трения ) ,г  = 0,06 и не учитывались отклонения 
потока на выходе из колес. Точность расчета в этом случае не 
всегда получается достаточно удовлетворительной, однако полу­
ченные данные можно использовать для качественноr·о анализа.  

Используя зависимость Q = f ( i ) , полученную из уравнения ба­
ланса энергии для обратного течения жидкости, можно построить 
углы атаки при входе в рабочие колеса. Зависимость этих углов от 
передаточных отношений показана на фиг. 4,6. 

Как видно из этой фигуры, углы атаки достигают весьма боль­
ших значений при входе в турбинное колесо и колесо реактора,  
примерно 1 45 - 1 55°. Наличие столь больших углов атаки является 
главной причиной низкого к. п. д. на обратимом режиме работы, 
который, как отмечалось выше, не превышает 53 % . 

Результаты упрощенного теоретического расчета и его сравне­
ние с экспериментальными данными для некомплексного варианта 
позволили, в 'iастности, установить следующее : 
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1 .  Теоретически тяговый режим п р и  i = 1 ( <р1 = <р2 = <р3 = 1 )  дол­
жен переходить в обратимый,  п р ичем в момент перехода М2 = М1 = 
= 0. Практически тяговый режим (М2 >- О) достигает i = 1 ,05, пос­
ле чего в диапазоне i = 1 ,05--т 1 ,  1 имеет место обгонный режим, а 
с i = l , l  начинается обратимый режим. 

2. Расчетная характеристика М2 = f (i)  во всем диапазоне обра­
тимого режима проходит выше экспериментальной, т. е. фактичес­
кий момент на ве.1.омом валу по абсолютной величине больше рас­
четного. Кроме того, р асчетная  характеристика имеет меньшую 
жесткость, чем действительная, вследствие чего разница между 
расчетными и фактическими моментам и  увеличивается при  воз­
растании i. 

3 .  Расчетный момент М 1 ( /-1 )  по абсолютной величине так же, 
как и М2 (Л2 ) ,  во всем диапазоне i меньше действительного. 

Отмеченные особенности можно объяснить недостаточно точ­
ным учетом попра вки на конечное число лопаток на обратимом ре­
жиме работы и ,  в частности, на выходе из  колеса реактора. 

Рассмотри м  особенности работы гидротрансформатора на ре­
жиме противовращения. При переходе от тягового режима на ре­
жим п ротивовращения расход в круге циркуляции сначала воз­
растает. Однако по мере р азгона тур бины в обратную сторону она 
начинает создавать п ротивода вление, которое оказывает сопротив­
ление потоку, идущему от н асоса. 

Интенсивность нарастания р асхода снижается, вследствие чe­
dl,2 го уменьшается жесткость характеристики 
di 

до тех пор, пока 
dЛ2 не станет р авным нулю (при  критическом передаточном 
di 

отношении iкр = -0,65 (см.  фиг. 2) . В еличина iкр зависит также 
от гидравлических потерь  в круге циркуляции, которые на режиме 
п ротивовращения весьма значительны по сравнению с потерями 
на тяговом режиме. П р и  i < i,P р асход и момент М2 (Л2) снижают­
ся все более интенсивно вплоть до полного прекращения циркуля­
ции, вслед за чем наступает обратное течение жидкости. 

В ыводы 

В результате проведенных теоретических и экспериментальных 
исследований: 

1 .  Определены внешние характеристики трехколесного гидро­
трансформ атора типа Л Г  на тяговом и тормозном режимах от 
i = 1 ,6 ДО i = - 1 .  

2.  Обнаружен тормозной момент н а  ведущем вa.rry при  отсутст­
вии нагрузки н а  ведомом валу, объяснена его физическая сущ­
ность и намечены пути его уменьшения. 

3. Даны рекомендации по выбору коэффициентов потерь и о r­
клонения потока за реактором для данного типа гидротрансформа­
тора на тяговом режиме. 
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4. Изучены особенности работы гидротрансформатор а  на  обр а­
тимом режиме и приведена  качественная картина течения на  этом 
режиме. 
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Канд. техн. наук Д. Б. Ге.1ьфгат, инж-ры Н. И. Воронцова, Н. И. Беляков 

РАСЧ ЕТ КУЗО ВА ГОРОД С КО ГО А ВТО БУСА ЛАЗ-696 
НА И З Г И Б  СТАТ И Ч ЕС КО Й  Н А ГРУЗ КО Й 

Методика расчета кузовов а втобусов, р азработанная авторами, 
изложена в работах '[ 1 ]  и [2] и иллюстрирована примерами расче­
тов для отечественных автобусов. В настоящей статье показано 
приложение этой методики к расчету кузова  автобуса ЛАЗ-696. 

Автобус ЛАЗ-696 - городской, трехдверный. Кузов вагонного 
типа с несущим основанием, которое состоит из двух лонжеронов 
ферменной конструкции и восьми поперечин аналогичной конструк­
ции. Все элементы основания изготовлены из трубчатых профилей 
прямоугольного закрытого сечения.  Каркас  боковин и крыши ку­
зова выполнен из таких же профилей. Оконные стойки усилены 
листовыми фигурными накладками.  Наружная обшивка из алю­
миниевого листа прикреплена электрозаклепками к горизонтальным 
поясам боковины.  

При  переходе от реальной конструкции кузова и основания к 
их расчетным схемам произведена некоторая идеализация ее: уп­
рощена форма передка и задка, кривые и наклонные элементы за­
менены прямыми и вертикальными, на расчетной схеме не учиты­
наются некоторые второстепенные и ненесущие элементы. Фермен­
ные элементы основания в расчете упрощенно рассматриваются 
как балки. Допустимость такой идеализации обоснована в упомя­
нутых выше работах. 

Верхняя часть кузова включает работающую часть обшивки 
крыши и соответствующие продольные пояса. Центр тяжести се­
чения верхней части расположен в точке ск. Нижняя часть кузова 
включает борта, продольные пояса бортов и продольные элементы 
основания.  Ее центр тяжести расположен в точке с н· 

Для этих двух частей принимается справедливой гипотеза 
плоских сечений при  изгибе кузова и известные формулы для нор­
мальных и касательных напряжений :  
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cr = � + ��у ; 
х 

где N- нор:мальная сила ;  
М"- изгибающий момент; 

Q- поперечная сила ;  
F- площадь сечения ; 
!х- момент инерции сечения ;  

Sx- статический мом ент части сечения ;  
о - толщина обшивки; у- вертикальная координата точки сечения.  

( 1 )  

(2) 

В работе указанных выше частей кузова принимают участие 
продольные элементы каркаса и обшивки. Но плоские листы об­
шивки теряют устойчивость под действием нормальной, особенно 
L:жимающей, нагрузки. Не теряют устойчивости лишь узкие участ­
ки обшивки, непосредственно примыка ющие к элементам каркаса.  
Считают, что ширина этих участков составляет тридцать толщин, и 
для расчета присоединяют их к продольным элементам.  Пояса и 
примыкающую к ним обшивку заменяют сосредоточенными площа­
дями. При расчете на изгиб обычно не  учитывается асимм етрия кузо­
ва автобуса .  Это позволяет заменить пространственную систему 
плоской, которая представляет собой половину кузова,  полученную 
путем разрезания его по продольной �ертикальной плоскости. 

В результате приходим к статически неопределимой плоской 
рамной системе. 

Разрезая крышу кузова непосредственно позади каждой стой­
ки и прикладывая силовые факторы N i •  Qi и Mi , получим стати­
чески определимую основную систему ( фиг. l ,a) . 

Для каждого пролета кузова получается три канонических 
уравнения для определения N ; , Qi и М;; если систем а  и меет 11 
стоек, то придется решить систему, состоящую из 3 (п - 1 )  алге­
браических уравнений. Целесообразно упростить задачу, прини­
мая определенные предположения о хара ктере р аботы оконных 
стоек. Наиболее оправдано предположение о равенстве нулю из­
гибающего момента в точке на  средине высоты стойки. В этом 
случае задача сводится к решению п - 1 уравнения для определе­
ния сил N i [ 1 ] :  

- -- i -- j - i- 1 - t + l - V; -( Z;, ; + 1  + Zu+1 ) N + hз (N N ) hз (N· Jl\ ' ) -+  
EF�i t I  ЕF7,н1 1 2El; 1 2El;+ i 

+ l;,i -,- l  (hк + h + hн) [ (hк -+- h -+- hн) N; + wi . .!__-i- 1 · ] = О , (3) 
Е ( !� ;+1 + I7,н 1 )  l; , ;-;- 1 

где величины l и h берутся из фиг. 1 ,а ;  
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F�;+ 1 , Fr ;+ 1 ,  fi. ; + 1, /� ;+1  - плоЩади и моменты инерции крыши 
и нижней части кузова ; 

11- момент инерции стойки; 
w;,; + 1 - площадь эпюры изгибающих моментов 

от внешней нагрузки, показанная на  
фиг. 1 ,6. 

J) 
с 1 /( 

T�J 

"'' / 
' !  

'<)'\, / 
� /  

----"--'�-+--'-��! � 

Фиг. 1 . Основная система кузова автобуса (а) , эпюра изгибающих мо­

ментов от внешних нагрузок (6) , заданная система основания (в) , прини­

маемая для расчета статически определяемая система (г) . 

После решения системы уравнений (3) находят значения из­
гибающих моментов по формуле: 

(4) 
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Поперечные силы nодсчитываются по формул� 

М · -- М . (hк + !!._2 ) (N; - N;_ 1) 
Q; = 1 1 - l  + ----------

li-1 li-1 
(5) 

Основание автобуса дополнительно нагружается непосредст­
венно приложенной к нему нагрузкой от веса пассажиров, агрега­
тов, собственного веса основания и т. д. 

Система балок, образующих основание, состоит из двух про­
дольных лонжеронов и ряда поперечин, т. е. является системой пе­
рекрестных балок, р асчет которых хорошо разработан.  

На фиг. l ,в представлена р асчетная схем а  основания кузова  
автобуса,  а на фиг. l , г  - принимаемая для р асчета статически оп­
ределимая основная система ,  которая получается из исходной пу­
тем введения 2 (п - l )  шарниров и моментов М1, определяемых 
из системы уравнений [2], одно из которых записано н иже: 

oi-2,i М;-2 + o;-l , i Mi-1 + О;,; М1 + O ;+ J , i  М; + 1 +  0;+2, ;  М;+2 + 1;р =0. (6) 

Коэффициенты уравнений можно выразить через коэффициенты 
податливости лонжеронов и поперечин, которые соответственно 
равны: lu+ 1 С · ·  - • 1 .н 1 ·- бЕ/. . , 

1 , 1+ 1  

Размеры Ь 1  и Ь 2  показаны н а  фиг. 1 ,г. 

(7) 

(8) 

Кроме того, целесообразно ввести комбинированный коэффи­
циент податливости _ с; + сн 1 

Pi.i+ 1  -
z2 
i , i+l 

(9) 

С учетом этих обозначений коэффициенты канонического урав­
нения (6)  записываются в виде: 

) 

1 
а,,,н = C1m - а, - '•н - Р1,1+1 ; • 1 О;,; = 2с;-1, ;  

+ 
2c;, i+ I + Pi-1, i 

+ 
Р;,;+ 1  + 201. J 

Грузовой член выражается следующей формулой: 

f;-1 -f; + f; -!; + 1  
Л;р = - �;-1,; - а.;,;+ 1  

- / . . / . . , 
1 - l,1 1 , , + 1  

( 1 0) 

( 1 1 )  

где а. и �- углы поворота участков лонжерона от внешнем на ­
грузки; 
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fi - прогиб i-ой поперечины под действием только внеш­
ней нагрузки, определяемый по общим формулам 
строительной механики для двухопорных балок. 

Расчет кузова на изгиб выполняется в следующем порядке: 
1. Построение эпюры изгибающих моментов от внешней на­

грузки. Эта ч асть р асчета включает определение реакций рессор, 
р асчет ординат эпюры изгибающих моментов и вычисление площа­
ди и координаты центра тяжести эпюры изгибающих моментов 
для каждого прол ета кузова. 

2. Составление  и р ешение системы трехчленных уравнений (3) 
для нормальных сил N; .  

3 .  Определение изгибающих ыоментов Mi  и перерезывающих 
сил Q1 по формулам (4)  и (5) . 

4. Построение эпюр изгибающих моментов и нормальных уси­
лий для всех элементов кузова .  

5 .  Расчет и построение эпюр норыальных напр яжений для всех 
элементов кузова. 

Пренебрегая детальны м  распределением н агрузок по всем эле­
ментам кузова, можно ограничиться учетом суммарных нагрузок, 
действующих на борт кузова, лонжероны и поперечины основа­
ния [ 1 ]. 

Принятая расчетная нагрузка для одной половины кузова при­
ведена в начальных колонках табл. 1 в виде сосредоточенной на­
грузки Р и распределенной нагрузки Р q· Сосредоточенная нагруз­
ка соответствует нагрузке на половину поперечины, а также реак­
циям рессор, которые определяются в ходе расчета и вписывают­
ся затем в таблицу с отрицательными знаками.  Распределенные 
нагрузки соответствуют нагрузкам на участках лонжерона и бор­
та кузова. 

В следующих колонках приведены р асстояния точек приложе­
ния нагрузок до передней оси и вычислены передние и задние ре­
акции подвески. 

Суммирование данных указанных колонок дает полные реак­
ции передних и задних подвесок. Для задней подвески полная ре­
акция распределяется на две точки соответственно размещению 
пневмобашюнов. 

Далее подсчитаны поперечные силы и изгибающие моменты; 
при  этом используется зависимость между значениями изгибаю­
щих моментов в соседних точках эпюр ы :  

Pq;Лl  
Мн 1 = Mi + Q/:..l + -2- · (12) 

В табл. 2 приведены исходные данные для р асчета и результа­
ты определения сил и ыоментов для кузова автобуса :  моменты 
инерции верхней и нижней частей кузова, оконных стоек, а также 
характеристики приложенной внешней нагрузки ш и � (площади 
и координаты центров тяжести) ,  определенные из эпюры изгибаю­
щих моментов. 
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.№ 

Т а б л и ц а  
Расчет зпюры изгибающих моментов от внешней наrрузки для кузова 

автобуса ЛАЗ-696 
Рас сто я - Ре а к ция Ре а к ци я 

сто й- Р кГ Pq кГ н ие о т  пе ред- зад н я я  Лl Q кг М кГ- см пе р е дн . няя R1, см к и ОС!!  /, СМ кГ R2, кГ 

3 1 0,0 -202,0 4 1 8,72 - 1 08,72 о 
397,0 - 1 32,0 487,98 - 90,98 140 3 10,0 

2 26 1 , 5  - 62,0 289,65 28, 1 5  707,0 7 1 190 
203,7 - 3 1 ,0 2 1 4,66 - 10 ,96 62 968,5 

-2294,4 о 1 1 72,2 1 37560 
256,3 39,0 238,95 1 7,35 78 - 1 1 22,2 

3 242,5 78,0 209,66 32,84 - 865,9 60030 
430,0 1 48,0 3 1 9,51  1 1 0,49 140 - 623,4 

4 200,5 2 1 8,0 1 6 1 , 9 1  98,59 - 1 93,4 2860 
480,0 288,0 240,О 240,0 1 40 67, 1 

5 249,0 358,0 94,24 1 54,76 547, 1 45850 
535,0 428,0 1 37,47 397,53 1 40 796, 1 

6 272,5 498,0 36,90 235,60 1 33 1 , 1  1 94750 
24,6 502,0 3, 1 6  2 1 ,44 8 1 603,6 

- 1 936,3 506,0 1 628,2 207680 
405,4 572,0 2.82 402,58 1 32 ,-- 308 , 1  

7 283,5 638,0 - 30,52 3 1 4,02 97,3 1 93770 
32,0 642,0 - 3,67 35,67 8 380,8 

- 1 936,3 646,0 4 1 2,8 1 96950 
528,0 7 1 2,0 - 1 24,67 652,67 1 32 - 1 523,5 

8 367,5 778,0 - 1 28,88 496,38 - 995,5 30700 
433,0 8 1 5,3 - 1 79,89 6 12,89 74,6 - 628,0 

9 1 95,0 852,6 - 93,64 288,64 - 1 95,0 о 
L6 J 67 L2294,36 L3872,Ь4 

Так как ранее проделанный расчет нагрузки и р еакций по пе­
редней и задней ося м, а также расчет сил и изгибающих мом ентов 
сделан для половины кузова автобуса, то площади и моменты 
инерции для верхней и нижней частей кузова приведены также для 
половины кузова, а соответствующие значения для стоек - по од­
ной правой боковине кузова.  В зоне дверных проемов, где левые 
и правые стойки разные, в таблицу внесены значения по правой 
стороне. 
. Подставив указанные величины в формулу (3) для каждого 

riролета, составляем систему уравнений для определения нормаль­
ных сил : 
7 1 35N1 - 3444N2 + 33 1 30 = О  
3444N1 + 6838N2 - 3 l 1 0N3 + 1 27 800 = О  

- 3 1  ! 0N2 + 6 80 1 N3 - 3 444N4 + 28 280 = О  
- 3 444Nз + 7 1 35N4 - 3 444N5 + 20 070 = О  

- 3444N4 + 680 1 N5 - 3 1 1 0N6 + 1 22 ООО = О 
- 3 1 1 0N5 + 6843N6 - 3 444N7 + 259 400 = О  

- 3444Nв + 7 082N7 - 3 444N8 + 84 580 = О  
-- 3 444N7 + 3 738N8 + 6 454 = О. 
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Выражая последовательно N2, N3 и т. д. через N1 и определяя 
значения N1 из последнего уравнения, находим значения сил N1 и 
записываем их в табл. 2. Далее п о  формулам (4 )  и (5) находим 
значения М1 и Q1 и заносим их также в табл. 2. 

Т а б л и ц а  2 
Расчетные характеристики кузова автобуса ЛАЗ-696 

=: � с� � ;:: � � � "' о=: "' "' � (, о <.> <.> - �  <.> .... <.> � - l.. l.. � u + + + + + <.> + � � .... <.> :::;( �-� ::z: • ...; 't..: '-' ·- ;:z: . ..; ::r: . ...; �- о lt., lt., ...:...- ....... ....... 3 � 1 .;,.-
1 4,6 1 1 4,02 7,20 24,2 520 24 860 4 335 ООО 98,6 - 68,8 -46, 1 3,68 
2 4 ,61  2 1 ,29 7,20 24,2 520 20 640 1 3 98 1  ООО 67,6 - 1 32,9 - 7,0 -2079 
3 4,61 1 4,02 7,52 26,8 520 24 860 3 700 ООО 44,8 - 174,9 - 9,2 - 432 
4 4,0!  1 4,02 7,20 24,2 520 24 860 2 626 ООО 96,7 --2 17 , 1  -28,0 9 1 8  
5 4,61 1 4,02 7,20 24,2 520 24 860 1 5  968 ООО 85,2 --269, 1 - -53,0 255 
6 4 ,61  40,83 7,52 26,8 520 20 1 10 27 5 1 7  ООО 69,2 -327,4 27,4 -3532 
7 4,6 1 24,23 7,20 24,2 520 32 460 14 44 1 ООО 56,0 -295,2 25,0 - 1 704 
8 4,6 1 2 1 ,59 7,20 24,2 520 28 060 944 ООО 22,2 --273,7 223,2 455 
9 4,04 304,0 о 

По результатам табл. 2 на фиг. 2 построены эпюры изгибающих 
моментов для кузова. 

Для наглядности эпюры построены поотдельности от сил N1, 
Q1 и моментов М 1• 

Суммарная эпюра для сохранения масштаба изображена раз­
дельно для верхней (фиг. 2,г) и нижней ( фиг. 2,д) частей кузова. 

Переходим к расчету основания кузова. 
В табл. 3 приведены основные исходные данные и результаты 

определения коэффициентов уравнений (6) . 
При решении уравнений необходимо  учесть, как  опирается пе­

редняя и задняя части основания на п ередок и задок кузова. 
В передней части лонжероны опираются на специальную по­

перечину, что соответствует шарнирному опиранию конца лонже­
рона кузова;  концевой момент при этом равен нулю, т. е .  М1 = 0. 

В задней части лонжероны не  связаны с кузовом, образуя кон­
сольный участок 8-9 с приложенной к нему нагрузкой, которая вы­
зывает концевой момент 

м - - qg_9/g_9 в - . 
2 

В еличина момента Мв вписана в табл. 3 .  

( 13) 

Кроме того, момент Мв входит в два последних уравнения в 
виде произведений о7Мв и 01-вМs. Указанные величины учитывают­
ся путем введения скорректированных грузовых членов для со­
ответствующих уравнений :  

60 
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Фиг. 2. Эпюра изгибающих моментов по элементам кузова автобуса 

ЛАЗ-696 (кГ · см) от сил Ni (a} , от сил Qi (6) , от снл Мi (в) , суммарная 

в крыше и стойках кузова (г) , суммарная в нижней части основания ку-

зова (д) . 



В последней колонке табл. 3 приведены результаты решения 
системы уравнений пяти моментов (6 ) , метод решения которых из­
.1ожен в работе [2]. 

Т а б л и ц а  3 
Решение системы уравнений пяти моментов для основания кузова 

автобуса Л АЗ-696 

С; :s ::;; � :::: :::: " " ::;; о :s: + � + " :::: ::r :::- §: ·-( � �  :::.- :::; ::;; :::. � .� ...;;-' ·- .,,- <1 � :,;  ..... " ю tO tO 

2940 2940 2940 

2 2940 2940 6850 0,0563 -0,0 1 90 0,00561 808 808 - 1 8588 

3 2940 2940 2940 0,0563 -0,0 1 45 0,0056 1 1 54 154 - 7659 

4 2940 2940 2940 0,0654 -0,0 1 45 0,00561 - 476 - 476 1 6593 

5 2940 2940 2940 0,07 1 8  -0,0272 0,0056 1 -200 1 -200 1 29286 

6 1 380 1 380 6430 0,0832 -0,0337 0,0 1 194 1 522 1 432 -34062 

7 1 680 2940 7060 0,0583 -0,0262 0,00674 1 688 2 1 40 -62384 

8 2940 2940 42 1 , 1 709 0,0 1053 2085 - 13350 

П о  найденным ранее изгибающим момента м, нормальным и 
перерезывающим силам р ассчитаны эпюры нормальных напряже­
ний по элементам кузова (фиг. 3,а,6,в) . 

Расчет напряжений для крыши и нижней части кузова произ­
водится по  формуле ( 1 ) .  Значения N и М берутся соответственно 
по элементам фиг. 2. 

Для крыши эпюры построены по стрингеру и надоконному по­
Ясу; для нижней части основания эпюры построены для нижнего 
обвязочного бруса, для подоконного пояса, бруса пола и лонже­
рона.  Для оконных стоек расчет напряжений производится по фор­
муле 

( 1 5 )  

т а к  как растяжение стоек вызывается перерезывающими силами, 
которые подставляются в формулу с их знака ми из табл. 2. 

Знак перед вторы м  слагаемым в формуле для напряжений за­
висит от знака изгибающего момента на  стойке. 

На фиг. 4,6 показаны также на пряжения в лонжеронах. Одна­
ко это только одна из составляющих общего напряжения в .пон­
жеронах. Вторую составляющую определяют из расчета основания 
как системы перекрестных балок; эпюра нормальных напряжений 
� лонжероне для этого случая изображена на фиг. 4,а. 

В нижней части (фиг. 4,в,г) построены сум марные напряже­
ния в верхнем и нижнем поясах лонжерона. При этом принято 
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следующее правило знаков для нормальных напряжений: в верх­
нем поясе положительные напряжения отложены вверх, отриuа­
тельные - вниз, а в нижнем поясе, наоборот, положительные на ­
пряжения отложены вниз, а отрицательные - вверх. Таким обра­
зом, во всех случаях положительные значения напряжений откла­
дываются наружу от профиля сечения лонжерона. Аналогично 
расчет напряжений может быть выполнен и для поперечин осно­
вания. 

а) 

о) 

27! 
425 

S7f 

Фиг. 3. Эпюра нормальных напряжений в элементах кузова автобуса 
ЛАЗ -696 (кГ · см) по стрингеру и надоконному поясу (а) ,  по подоконному по­

ясу ( 6) , по передней стороне стоек (в) , по задней стороне стоек ( г). 
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№ поперечины 
4 з 2 1 

о) 
�2 2;,д.т� _,.,, 14 

�1S1 1�J� � 

г) о 314 2!б о 240 

484 354 J?ЗВ о  
37? о о о 

Фиг. 4. Эпюры продо.%ных напряжений в лонжеронах осно­
вания кузова автобуса ЛАЗ-696 (кГ/см2) при расчете осно­
вания кузова как системы перекрестных балок (а) , при раа­
чете в системе кузова ( 6) , суммарные в верхнем поясе (в), 
суммарные в нижнем поясе (г) . Точками показаны экспери-

ментальные значения. 



Сравнение расчетных и экспериментальных значений напряже­
ний позволяет сделать следующие выводы. 

По элементам крыши.  Расчетные напряжения в стрингере кры­
ши не превышают 200-278 кГ!оt2• Экспериментальные значения 
напряжений по веJIИчинаы согласуются с указанным значением, 
но не совпадают по знаку. 

Надоконный пояс, кро111е крайней точки у задка, имеет расчет­
ные напряжения, не превышающие 1 1 5 кГlсн2, которые хорошо 
согласуются с экспериментальными значениями напряжени·Й. 

По элементам борта. По подоконному поясу расчетные напря­
жения не превышают 452 .кГjсм2• 

Экспериментальные значения напряжений меньше р асчетных 
и несколько хуже согласуются с расчетными по характеру распре­
деления. 

Брус пола имеет расчетные напряжения, не  превышающие 
70 кГ/слt2• Нижний обвязочный брус и меет р асчетные напряжения, 
не превышающие 200 кГ/см2, которые хорошо согласуются с экспе­
риментальными данными как по величине, так и по характеру рас­
пределения. 

По оконным стойкам. Расчетные и экспериыентальные значения 
нормальных напряжений в оконных стойках близки по величинам 
и характеру распределения ( за  исключением крайних стоек) . 

По лонжеронам основания.  По верхнему поясу лонжерона сум­
марные нормальные напряжения не  превышают 43 1 кГ/см2 и 
близки к экспериментальным величина м  по характеру распределе­
ния, особенно в районе задней оси а втобуса. По нижнему поясу 
лонжерона суммарное норм альное напряжение не п ревышает 
484 кГ!см2, а экспериментальные значения также близки по вели­
чинам и характеру распределения к расчетным,  лишь в отдельных 
точках превышая несколько р асчетные значения. 

По поперечинам основания. По поперечинам основания нор ­
мальные расчетные напряжения не  превышают 350 кГ/см2 ( за  ис­
ключением поперечины № 6 ) ; экспериментальные значения напря ­
жений близки по  величинам,  но несколько отличаются по  харак­
теру распредепения, по-видимому, в связи с наличиеы неучтенных 
в расчете 111естных нагрузок. 
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Канд. техн. наук М. И. Лурье, инж. В. М. Годованный 

И СС Л ЕД О ВА Н И Е  В Л И Я Н И Я ХА Р А КТ Е РА П РОТЕКА Н И Я  
С КО Р О СТН О Й  ХА РА КТ Е Р И СТ И К И  Д И З ЕЛ Я  НА 

П А Р АМ ЕТ Р Ы  РАБОТЫ Г Р УЗ О В ЫХ А ВТОМО Б И Л Е Й  
И А ВТО П О ЕЗДО В 

К показателям двигателя, влияющим на  моiцностные параметры 
а втомобиля, относится, в частности, характер протекания кривых 
мощности и крутящего момента в зависимости от числа оборотов. 
Указанное обстоятельство не находит отражения в понятии «удель­

Ne Л. С. 

бб 

J(}(} /(}(}(} ll(}!J !'100 /ОС(} /,J(}(} п 0!11ш !! 

Фиг. 1 .  Скоростные характеристи­

ки двигателей с различным про­

теканием кривых мощности и кру-

тящего момента. 

ная  мощность» N ул автомобиля, 
так как при определении послед­
ней учитывается лишь одна точ­
ка скоростей характеристики дви­
гателя ,  а именно, точка Nemax• со­
ответствующая числу оборотов nN 
(точка А н а  фиг. 1 ) .  Между 
тем двигатели, и меющие на ско­
ростных характеристиках 1 и 2 
общие точки А и А', т. е. одина­
ковую максимальную мощность 
Nетах и одинаковый крутящий 
момент Ме при  этой мощности, 
обеспечат этому а втомобилю раз­
личные скоростные свойства, так 
как интегральные мощности и 
крутящий момент, определяемые 
площадью под соответствующими 
кривыми, будут различны ( пред­
почтительным является двигатель, 
имеющий скоростную характери­
стику 2) . 

Хотя описанное явление отме­
чалось в некоторых работах [ 1 ;  



2; 4], количественная оценка влияния характера протекания ско­
ростной характеристики двигателя на средние скорости, расходы 
топлива и экономические показатели автомобилей с р азличными 
конструктивными параметра м и  при их работе в различных усло­
виях эксплуатации не приводилась. Настоящая работа, выполнен­
ная на основе разработанного в НАМИ в последние годы метода 
расчетного воспроизведения дорожных испытаний автомобилей на 
дорогах с переменным продольным профилем [2 ; 3], призвана в из­
вестной степени восполнить этот п робел в отношении дизельных 
грузовых автомобилей и автопоездов. Сопоставление расчетного 
процесса движения автомобиля с дорожными испытаниями,  сви­
.и,.етельствующее о вполне удовлетворительном совпадении резуль­
татов при применении метода,  о котором говорилось выше, приве­
дено в работе [3]. 

Объектами  исследования явились дизельные грузовые автомо­
били и автопоезда, соответствующие характеристики которых пpli� 
ведены в табл. 1 .  

Т а б л и ц а  l 

Грузо-
Макс I Iмаль-

П ередаточ н о е  А втомобиль  П ол н ы й  н а я  мощ-
(автопоезд) в е с ,  кГ п одъем- Н ОСТЬ Д В И -

ч и сло глав н о й  
н о с т ь ,  кГ гате.1 н ,  л.с. переда ч и  

«Б», 4 Х 2  одиночный 
бортовой 1 5 000 8 000 1 70 5,75 

«П», 4 Х 2  бортовой с 
пр�tцепом 27 000 16 ООО 220 6, 1  и 8,55 

«Т», 6 Х 4  седельный тя-
гач с полуприцепом 40 000 24 ООО 260 7,24 и I 0,05 

«С», 4 Х 2  самосвал 15 ООО 8 000 1 70 5,75 и 7,05 

Предполагалось, что на  всех автомобилях установлены пяти­
ступенчатые коробки передач с передаточными числами 6, 1 7; 3,40; 
1 ,79; 1 ,00 и 0,73 и шины с р адиусом качения 0,546 л1. 

Движение автомобилей «С», «П» и «Т» воспроизводилось по 
дорогам с усовершенствованным покрытием, проходящим по рав­
нинной (маршрут № 1 )  и холмистой местности ( маршрут № 2 ) . 
Длина каждого маршрута составляла 1 4  ООО м. 

Работа автомобиля-самосвала «С» воспроизводилась при его 
выезде из карьера по тяжелой грунтовой дороге с крутыми  подъ­
емами. Длина этого марш рута составляла 1 800 м. 

Поскольку рядом исследователей установлено, что рабочий 
процесс дизеля на режиме разгона м ало отличается от процесса 
на установившихся режимах, расчет разгона производился по ста­
тическим характеристикам двигателей. 
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Экономические показатели р аботы а втомобилей и автопоездов 
оценивались в соответствии с принятой в НАМИ методикой, опре­
деляющей величины приведенных затрат Зп на выполнение в год 

определенного объем а  перевозок, а и мен­
но, в млн руб. на  10 млрд. ткм в год. 

Расчет приведенных затрат проводил­
ся на основе новых оптовых цен, введен­
ных с 1 июля 1 967 г. 

Для исследования влияния характера 
протекания скоростной характеристики 
двигателя были выбраны пять вариантов 
относительных скоростных характеристик 
при  неизменной максимальной мощности 
двигателя ( фиг. 2) , причем варианты 2 
и 3 соответствуют существующим дизе­
лям,  а остальные варианты выбраны для 
расширения диапазона исследования. От-

40 50 00 70 00 90 п% носительная скоростная характеристика 
выражает зависимость относительной 
мощности ( в % от максимальной - номи­
н альной N e m a x  или эксплуатационной 
JУеэ шах , а также относительного часо­
вого расхода топлива (в % от часового 
расхода Qч. ш ах при максимальной мощ· 

Фиг. 2. Относительные ско­

ростные характеристики 

двигателей: 

I-kN =0,56: 2-kN= 0,64; 3-kN= 

=0,78: 4-kN = 0,88; 5-kN =0,99. 

ности ) от относительного числа оборотов вала двигателя ( в  % от 
номинального nN) , т. е. выражает зависимость 

( 1 )  

Относительная скоростная характеристика дает возможность лег­
ко построить а бсолютную: необходимо лишь найти для ряда от­
носительных значений N е или N 0 ,  Qч и п их абсолютные значе­
ния, исходя из данных абсолютных значений N CIП <lX (или N еэ шах ) , 
Qч max и nN. . 

Для оценки характера протекания скоростной характеристи­
ки двигателя введен коэффициент kл , причем 

nN 

J N8 3 (11) dn 
11m i п  (2 ) 

Числитель уравнения (2)  представляет собой площадь фигуры, 
ограниченной осью абсцисс и скоростной характеристикой двигате­
ля в диапазоне оборотов от nmin до nN ,  а знаменатель - площадь 
прямоугольника со стороной, равной N еэ max в том же диапазоне 
оборотов. 
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Двигатели, исследуемые в настоящей работе, имеют следующие, 
значения коэффициента k N  протекания скоростной характеристики: 
№ 1 - kN. = 0,56; № 2 - 0,64; № 3 - 0,78; № 4 - 0,88; №5 - 0,99, 
причем двигатели . № 2 и 3 являются реальными,  а № 1 ,  4 и 5-
гипотетическими.  

Зависимости удельных расходов g е топлива от оборотов п дви­
гателей при различном протекании скоростных характеристик при­
няты неизменны м и  и соответствующими современному уровню; в 
действительности при увеличении  kN. можно ожидать некоторого 
возрастания удельных р асходов топлива. 

Результаты воспроизведения движения автопоезда «П» со все­
ми пятью характеристиками двигателя по маршрутам № 1 ( рав­
нинная местность) и № 2 (холмистая местность) представлены на 
фиг. 3 и 4. По оси абсцисс отложена максимально допускаемая 
скорость Vшах д о п ,  причем под последней имеется в виду скорость, 
которую необходимо стремиться по возможности выдерживать, но 
которую нельзя превышать во время данного заезда. По оси орди­
нат отложены средние скорости V cp , соответствующие им р асходы 
топлива Q s и приведенные затраты Зп на осуществление перево­
зок. 

Как следует из указанных графиков, улучшение протекания ха­
рактеристики двигателя путем увеличенин коэффициента kн с 0,56 
до 0,99 (переход от характеристики № 1 к характеристике № 5) 
приводит к относительному повышению средних скоростей тем 
большему, чем больше предельно допускаемые ( и  средние) ско­
рости, тяжелее продольный профиль дороги и меньше удельная 
мощность (последний вывод сделан  на основании исследований по 
нескольким автомобилям и автопоездам с различной удельной 
мощностью) .  

Однако увеличение средних скоростей приводит, как правило, 
также и к увеличению расхода топлива. Исключение составляют 
некоторые случаи при малых v тах  доп , когда р асходы топлива при 
двигателях с улучшенной характеристикой, несмотря на  небольшое 
увеличение средней скорости, несколько снижаются. Указанное 
явление объясняется тем, что улучшение характеристики двигателя 
обеспечивает уменьшение частоты использования понижающих пе­
редач и в указанных случаях этот фактор становится превалиру­
ющим. 

Приведенные затраты с улучшением характеристики двигателя 
в условиях равнинной местности ( м аршрут № 1 )  снижаются отно­
сительно мало, в условиях холмистой ( маршрут № 2) - значитель­
но больше. Их снижение в наибольшей степени проявляется при 
средних значениях V max д о п ,  тяжелом продольном профиле дороги 
и низкой у дельной мощности автомобиля (автопоезда ) .  

На осмовании фиг. 3 и 4 составлены табл. 2 и 3 соответственно 
для маршрутов № 1 и 2, позволяющие оценить абсолютные  и от­
носительные изменения Vcp, Q5 и Зп при  переходе от относитель­
ной характеристики 2 (см. фиг. 2) к относительной характеристи-
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ке 3 (обе соответствуют существующим дизелям) . Для каждого 
значения Vmax доп верхняя строка относится к характеристике 2 
(k N  = 0,64, здесь и ниже принята за 1 00 % ) ,  а нижняя - характе­
ристике 3 (k1v = 0,78) . 
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З МЛН руО. п tОмлрil т-км· гоfl 

220 

1,2 
fJO 

3,4, 5  
tбo 1--��-.i-���-+-���-1--��-+-��----1 
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50 1----1----���;:_.,g=��==-�=-�:;_;). _ _J 
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Vcp км/ч 
�0 1------.,1-----+----J----�-----1 

Фиг. 3. Параметры работы автопоезда «П» ( G = 
=27 ООО кГ; N emax = 220 л. с.) . Маршрут № 1 :  
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N
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Оценку наибольшего относительного влияния улучшения 
характеристики двигателя при переходе от kN = 0,64 к k,y = 0,78 
(см. фиг. 2) на Vcp , Q s и Зп удобно произвести по табл. 4. 

3 млн руО. 
17 10 м,1prl· T· x1-1·гoiJ 

в5 л/IООкм 

so �---

бО 

40 

------ -

vcp 1<м/ч 
to 

бО 

4 5 

2 f 

5 4 3 

80 100 Vmax don. /(.м/ч 
Фиг. 4. Параметры работы автопоезда «П:. (G  = 

=27 000 кГ; N emax= 220 л. с. ) .  Маршрут № 1 :  

1-kN. =0,56; 2-kл = 0,64; 3-kN. =0,78; 4-kN �О,88; 5-kN. = 0,99. 
7 1  



Как следует из табл. 4, улучшение скоростной характеристики 
двигателя (переход от кривой 2 к кривой 3 на ф иг. 2) в условиях 
дорог с усовершенствованным покрытием позволяет увеличить 
среднюю скорость на величину 4- 1 1  % (при одновременном уве­
личении расхода топлива на 2-3 % )  и получить экономический 
эффект до 4 млн. руб. 

Т а б л и ц а  2 

1 Qs Зп Э к о н о -
Vcp млн р у б . м и ч е -Vmax доп k,v ск и й э ф -км/ч 

1 1 л/lООкм ) км/ч % % 1 0  млрд фе кт ,  mКМ • ГОД млн р у б .  

4 0  
0,64 37,0 1 00 4 1 ,0 1 00 1 92,5 2 
0,78 38,5 1 04 40,5 99 1 90.5 

60 0,64 5 1 ,0 1 00 47,8 1 00 1 83,0 2 0,78 53,2 1 04 48,3 1 0 1  1 8 1 .О 

80 
0,64 60,8 1 00 5 1 ,4 1 00 1 79,0 2 0.78 63,0 1 04 52,7 1 03 1 77,0 

97 
0,64 65,3 1 00 52,0 1 00 1 76,5 
0,78 67,2 1 03 53,4 1 03 1 75.5 

Рассмотрим вопрос влияния улучшения характер а  протеканая 
скоростной характеристики двигателя на выбор передаточных чи-
сел и числа ступеней трансмиссии. Так как максимальная мощ-
ность двигателя остается неизменной, то не  изменяется и общее 
передаточное число i0i0 трансмиссии на высшей передаче [2]. 

Общее передаточное число i0i 1 трансмиссии н а  первой переда-
че выбирается, исходя из необходимости обеспечения преодоления 

Т а б л и ц а  3 

Vcp Qs Зп Эк о н о-
млн р у б .  ми ч е-

Vmax доп k,v ск ий эф-км!ч 
л,t lООкм 1 кмjч % % 1 0  млрд фект, ткМ · ГОД млн р у б .  

40 0,64 30,0 1 00 70,2 1 00 209,0 4 
0,78 32,0 1 07 68,9 98 205,0 

60 
0,64 37,5 ! 00 68, 1  1 00 1 98,0 

3,5 
0,78 4 1 ,0 1 09 69,0 1 0 1  1 95,5 

80 
0,64 44,8 1 00 63,7 1 00 1 89,5 

1 ,5 0,78 48,6 1 09 65,0 1 02 1 88.О 

97 0,64 50.4 1 00 60,4 1 00 1 85,0 
1 ,5 0,78 54,8 1 09 62, 1 1 03 1 83,5 
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автомобилем подъема заданной крутизны. Так как  п р и  улучшении 
протекания скоростной характеристики двигателя м аксим альный 
крутящий момент увеличивается, то это позволяет уменьшить ве­
личину i0i 1 , а следовательно, и величину потребного диапазона d 

П а р аметр 

Средняя скорость 
(увеличение) , % Р

асход 
топлива 

(увеличение) , % 
Экономический эф-

фект, млн руб.  

Т а б л и ц а 4 

Н а и б ол ь шее р аз.1 и ч ие пр и п ер еходе от 
kN =0 ,64 К kN = 0,7'0 

Б" 
О = I 5ооо кг; 

Nemax= 1 70 л. с. ; 
Nуд= 1 1 , 3 л. с./т 

" П "  
0 = 27000 кГ; 

Nem ax=220 Л. с . ;  
Nуд= 8,2 л .  с./т 
М е с т н о с т ь  

Т "  
0 = 4ОООО кГ; 

Nemax=260 л. с . ;  
Nул=6,4 л.  с.; т 

�������� 
р а в н и н - \ хол ы и - 1 р а в н и н - 1 х ол м 1 1 - 1 р а в н и н - 1 хол м и -

н а я  с та я  н а я  ст а я  н а я  с т а я  

4,0 6,0 4 9 7 1 1  

3,0 3,0 3 3 3 2 

1 ,5 1 ,5 2 4 3 4 

трансмиссии, поскольку значение Lolв осталось прежним. Уменьше­
ние диапазона, в свою очередь, позволяет при сохранении необхо­
диIVюй плотности ряда передаточных чисел уменьшить число ступе­
ней и, следовательно, упростить трансмиссию. 

Улучшение характеристики двигателя при переходе от кри­
вой 2 к кривой 3 (см. фиг. 2 )  увеличивает максимальный крутящий 
момент в 1 ,35 раза и в такой же степени уменьшает величину по­
требного диапазона трансмиссии. Это означает, что для а втопоез­
дов «П» и «Т» (см. табл. 1 )  отпала бы необходимость в десяти­
ступенчатой трансмиссии и можно было бы обойтись пятиступен­
чатой коробкой передач с одноступе�чатой гла вной передачей. 

Наконец, улучшение характеристики двигателя снижает требо­
вания к плотности ряда передаточных чисел трансмиссии. 

Особо было исследовано влияние характер а  п ротекания скоро ­
стной характеристики двигателя н а  параметры р аботы автомобиля ­
самосвала «С»  при выезде его из котлована по  тяжелой грунтовой 
дороге. 

Как следует из графиков фиг. 5, увеличение коэффициента kv 
протекания скоростной характеристики двигателя п риводит к су­
щественному увеличению средней скорости V c p  и одновременно к 
снижению расхода топлива Q , .  Это происходит потому, что при 
более «полной» скоростной характеристике а втомобиль имеет воз­
можность преодолевать подъем на более высокой передаче, что 
приводит, помимо увеличения скорости, к уменьшению числа обо-
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ротов двигателя н а  единицу пути, а следовательно, и к экономии 
топлива.  

Однако при увеличении kN сверх значения 0,85 расход топлива 
несколько возрастает. Это объясняется тем, что в р ассматриваемом 

il(tp' --

20 J л/!ООк, 
220 j-
200 
НО 
lбО 
Vcp 
30 1 

--

км/ч 

1'----_ 

г----

10 0,.7 - !J,o 0,1 

--.... г---t-----

О,! 
Фиг. 5. Параметры работы 

автомобиля-самосвала «С» 
(0 = 1 5 000 кГ; Nemax = 
= 1 70 л. с.) .  Выезд из кот-

лов ан а. 

1 

1 

случае средняя  скорость увеличивает­
ся настолько, что этот фактор стано­
вится п ревалирующим и не может 
б ыть компенсирован снижением удель­
ных расходов топлива двигателя. 

Из фиг. 5 следует, что средневзве­
шенное по пути пробега передаточное 
ч исло (ioiк)cp трансмиссии н а  всем 
маршруте при  переходе от характерис­
тики № 1 к характеристике № 5 (см. 
фиг. 2) уменьшается в два р аза. 

На основании фиг. 5 составлена 
табл. 5, в которой приведены а бсолют­
ные и относительные изменения Vcp, Qs 
и Uoiк)cp при  переходе от kN. = 0 ,64 к 
kN. = 0,78. 

Как следует из табл. 5, увели­
чение коэффициента kN на 22 % (при 
переходе от кривой 2 к кривой 3) в 
р ассматриваемом случае привело к 

увеличению средней скорости н а  1 3 %  п р и  одновременном сниже­
нии р асхода топлива н а  5 % и снижении средневзвешенного пере­
даточного числа трансмиссии н а  27 % .  

kN. 

абсо-

лютное 

значе-

иие  

0,64 
0,78 

% 

100 
1 22 

Vcp 

км/ч 

1 2,0 
1 3,6 

% 

1 00 
1 13 

Qs 

л/IОО км 

1 79 
1 70 

% 

1 00 
96 

Т а б л и ц а  5 

(iolк)cp 

абсо-

лютное 

значе-

н и е  

35,О 
25,5 

% 

100 
73 

Применение двигателя с характеристикой 3 (см. фиг. 2)  в слу­
чае некоторого увеличения передаточного ч исла первой передачи 
коробки исключило бы  необходимость использования на самосвале 
десятиступенчатой трансмиссии и п озволило бы обойтись пятисту­
пенчатой. 

Таким образом, улучшение характера протекания скоростной 
характеристики двигателя в реальных пределах имеет для автомо­
биля-самосвала весьма существенное значение. 
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ВЛ И Я Н И Е АТМОСФ Е Р Н ЫХ УС ЛО В И Й  Н А  ЭФФ Е КТ И В Н Ы Е 
li ПО КАЗАТЕЛ И А ВТОМО Б И Л Ь Н ЫХ Д В И ГАТЕЛ Е И  

П р и  непрерывно р асширяющейся эксплуатации а втомобилей, 
тракторов, тепловозов, дорожных и других машин в полярных, тро­
пических и высокогорных условиях отмечена неодинаковая произ­
водительность одних и тех же машин и агрегатов. 

В связи с этим вопрос корректирования показателей двигате­
лей приобрел практический интерес для заводов-изготовителей и 
эксплуатирующих организаций.  Для экспериментаторов и исследо- . 
вателей он всегда был и остается весьма важным, поскольку прак-
1 ика испытаний двигателей показала, что результаты, полученные 
r; одном и гоы же месте не  только в р азное время года, но  и в 
разные дни и даже в разное время суток, не  совпадают. Поэтоыу 
для получения сопоставимых данных об эффективных показателях 
л вигателей при исследованиях и испытаниях (заводских, лабора­
торных) или для оценки целесооб р азности тех или иных изменений, 
нносимых в конструкцию двигателей в п роцессе доводки, необхо­
димо приводить мощность и р асход топлива к выбранныы атмос­
ферным условиям.  

* * 
* 

В зависимости от атмосферных условий изменяется количество 
воздуха,  поступающего в цилиндры двигателя внутреннего сгора­
ния.  В двигателях с воспламенением от сжатия это п риводит (при 
неизменной цикловой подаче топлива )  к изменению коэффициента 
избытка воздуха - одного из основных параметров, определяющих 
рабочий процесс дизеля и в итоге его показатели. 

У двигателей с искровым зажиганием это влечет за собой изме­
нение количества бензовоздушной смеси, поступающей в цилин­
дры. Одновременно п роисходит изменение количества топлива, по­
ступающего для смесеобразования, т. е. п роисходит изменение 
и состава  бензовоздушной смеси. 
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Кроме указанного, изменение атмосферных условий отражается 
на начальных параметрах рабочего тела в цикле, изменяется те­
плоемкость воздуха, период задержки воспламенения топлива у 
дизелей, период индукции у карбюраторных двигателей.  

На рабочий процесс двигателя оказывает влияние также изме­
нение количества влаги, поступающей в цилиндры в результате из­
менения влажности воздуха. Н аличие влаги в воздухе уменьшает 
весовой заряд цилиндров ( количество сухого воздуха ) ; кроJ11е того, 
не исключена диссоциация водяного пара .  

Изменение атмосферных условий, в частности температуры воз­
духа, весьма ощутимо отражается на физических параметрах топ­
лива: вязкости, удельном весе, испаряемости, поверхностном на­
тяжении, сжимаемости и др .  - и в итоге на  количестве топлива, 
поступающего в цилиндры двигателя [3], а также, в известной сте­
пени, на его сгорании.  

Сложность решения вопроса корректирования показателей дви­
гателей в зависимости от атмосферных условий заключается в том, 
что степень соответствующего влияния на  показатели различных 
двигателей неодинакова. Она зависит от ряда параметров рабоче­
го процесса того или иного двигателя.  Н апример,  различные дизе­
ли работают с разными коэффициентами  избытка воздуха и сте­
пенями повышения давления  при  сгорании. Степень влияния атмос­
ферных условий на показатели двигателей в известной мере зави­
сит и от конструктивных особенностей, в том числе от системы пи­
тания. В частности, в карбюраторных двигателях имеет значение 
способ подогрева бензовоздушной смеси {отработавшими газами 
или охлаждающей жидкостью) ,  размеры и форма впускного трак­
та, а также конструкция карбюратора.  Таким образом, изменения 
атмосферных условий в одних и тех же пределах по-разному отра­
жаются на мощности и экономичности различных двигателей. 

До недавнего времени существовало мнение, что, поскольку ди­
зели работают с коэффициентом избытка воздуха, большим еди­
ницы, изменение атмосферных условий не влияет н а  показатели 
дизеля или это влияние незначительно. В связи с этим р азработке 
формул приведения мощности дизелей к выбранным атмосферным 
условиям не уделялось достаточного внимания.  Поэтому в отдель­
ных национальных стандартах применяются формулы приведения 
лишь для карбюраторных двигателей. Проведенные эксперимен­
тальные исследования на дизелях показали ошибочность такого 
мнения. 

В разных странах за последнее десятилетие проведен ряд ана­
литических и экспериментальных исследований с целью разработ­
ки формул корректирования показателей двигателей в зависимости 
от атмосферных условий, главным образом для дизелей различ­
ного назначения :  судовых, стационарных ,  автотракторных и др. 
При этом до настоящего времени применяются р азные методики с 
соответствующими исходными данными, допущениями и выбранны­
ми условиями, в результате чего полученные формулы и попршши 
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существенно отличаются друг от друга. Это привело к тому, что 
не только в разных странах, но даже в одной и той же стране ве­
домства и организации пользуются разнообразными формулами, 
коэффициентами и номограмl\!ами,  что затрудняет об ьективное оп­
ределение эффективных показателей двигателей. Поэтому возникла 
необходимость в разработке простого и надежного способа приве­
дения эффективных показателей двигателей к «стандартным» ат-
1\!Осферным условиям. В связи с этим потребовалось проанализи­
ровать работы, посвященные этому вопросу, применптельно к ав­
тотракторным двигате,11ям [2; 8 ;  9 ;  1 1  - 1 4]. 

1 .  ОБЗОР И ССЛ ЕДО ВА Н И И  ВЛ И Я Н И Я АТМОСФ Е Р Н ЫХ УСЛ О В И И  
НА П О КАЗАТЕЛ И А ВТОТРА КТО Р Н Ы Х  Д В И ГАТЕЛ ЕЙ 

При рассмотрении вопроса приведения мощности и часового 
расхода топлива к нормальным атмосферным условиям тракторно­
го дизеля [8] дана полная оценка реальных условий работы его в 
горной местности. Однако в выводе формул приведения сделаны 
допущения,  которые нельзя признать правильными, например, что 
вес заряда цилиндров изменяется пропорционально абсолютному 
давлению воздуха и обратно пропорционально корню квадратному 
из абсолютной температуры.  Э кспериментат,ными исследованиями 
[4 ; 1 3] установлено, что относительный вес заряда цилиндров дизе­
ля в зависимости от температуры воздуха изменяется обратно про­
порционально отношению а бсолютных температур в степени око­
ло 0,75. 

Для пользования выведенными полуэмпирическими формулами 
при корректировании показателей дизеля необходимо располагать 
данными о механическом коэффициенте полезного действия и коэф­
фициентах избытка воздуха в нормальных и изменившихся усло­
виях, достоверные значения которых могут быть определены лишь 
в результате экспериментальной работы. 

Для изучения влияния метеорологических условий на  мощ­
ность и экономичность двигателей [2] был применен метод анали­
тического определения влияния темпера rуры и давления воздуха 
на коэффициенты н аполнения и избытка воздуха,  индикаторный 
к. п .  д. и величину механических потерь, т. е. на  параметры, вхо­
дящие в фомулы мощности и расхода топmша ,  выбранные для 
анализа. На этой основе расчетным путем омределены и построе­
ны графики зависимости влияния температуры и давления возду­
ха на индикаторную и эффективную мощности, величину механи­
ческих потерь и удельный расход топлива для дизелей и карбюра­
торных двигателей, которые рекомендуются для учета влияния 
атмосферных условий на мощность и топmшную экономичность 
двигателей .  

В выполненных расчетах автор задавался средними значения­
ми коэффициента н аполнения, давления начала сжатия, показате­
ля политропы сжатия и рядом других данных. Поэтому получен-
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ные р асчетным путем формулы и п остроенные по  ним графики яв­
ляются весьма приближенны м и. 

Аналитический вывод формулы, учитывающей влияние баро­
метрического давления.  температуры и влажности воздуха на мощ­
ность дизелей и предназначенной для приведения  мощности к 
стандартным атмосферным условиям в процессе испытаний  [ l  l ] ,  
базируется н а  положении, что подача топлива при  изменении ат­
мосферных условий не изменяется. 

В выведенную формулу входит коэффициент, характеризующий 
взаимосвязь между индикаторной мощностью и коэффициентом 
избытка воздуха а, характерную для каждого типа дизеля .  

Пользование предложенной формулой приведения  мощности 
значительно усложнено тем, что для этого необходимо знать а в 
процессе испытаний и взаимосвязь этого коэффициента с индика­
торным коэффициентом полезного действия, а эти сведения могут 
быть получены лишь в результате экспериментов. Следует отметить, 
что главное условие, н а  котором основана формула, заключающее­
ся в том, что при фиксированном положении рейки топливного на ­
соса и неизменном ч исле оборотов коленчатого вала цикловая по­
дача топлива с изменением атмосферных условий, в частности тем­
пературы воздуха ,  остается постоянной, в действительности невы­
полнимо. 

Установлено, что при повышении температуры воздуха ч асовой 
расход топлива в дизелях уменьшается [3; 5]. 

Формулы приведения мощности и р асхода топлива к стандарт­
ным атмосферным условиям в п равилах н а  испытание а втомобиль­
ных двигателей по SAE для дизелей базируются на аналитическом 
выводе [ 1 2]. При этом принято условие, что дымность отработав­
ших газов поддерживается на постоянном уровне независимо от 
температуры, давления и влажности воздуха,  что достигается из­
менением цикловой подачи топлива. П р и  выводе формул сделаны 
допущения, что весовой заряд цилиндров прямо п ропорционален 
барометрическому давлению и обратно пропорционален темпера ­
туре и что коэффициент наполнения при  изменении атмосферных 
условий на неизменном скоростном режиме не изменяется. В ито­
ге сделан вывод, что индикаторная  мощность пропорциональна 
плотности воздуха. 

Допущение о постоянстве коэффициента наполнения, так же как 
и принятый закон изменения весового заряда цилиндров, неверно. 
Экспериментально установлено, что с повышением температуры 
воздуха на впуске коэффициент наполнения увеличивается [4; 1 4]. 

В результате сделанных допущений п редложены формулы кор­
ректирования мощности и удельного расхода топлива, при исполь­
зовании которых получаются завышенные значения приведенной 
мощности [ 1 4}. 

В работе {9] сделана попытка р азработать общие методы приве­
дения мощности дизелей (без наддува и с наддувом) к стандарт­
ным атмосферным условиям,  поскольку известные способы при-
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ведения, по  мнению авторов, н е  дают удов.Тiетворительного решения 
этой задачи. 

Для аналитической разработки общих методов приведения мощ­
ности и экономичности дизелей к стандартным атмосферным ус­
ловиям  использован метод малых отклонений параметров. Исполь­
зованы также экспериментальные данные и обобщенные зависи­
мости р абочего процесса дизеля, полученные при р азличных иссле­
дованиях. 

В результате разработаны формулы приведения мощности и 
расхода топлива к стандартным атмосферным условиям, в которые 
входит ряд коэффициентов и так называемая функция приведения, 
зависящая главным образом от rJ, степени повышения давления 
при сгорании и механического коэффициента полезного действия, 
значения которых неодинаковы для разных типов дизелей. Для 
определения указанных коэффициентов и функции приведения не­
обходимо решение ряда уравнений и построение специальных гра­
фиков и номограмм по данным, полученным в результате экспери­
ментальных работ на двигателе каждого типа .  Очевидно, что дан­
ный метод приведения мощности и расхода топлива к стандарт­
ны111 атмосферным условиям дизелей из-за сложности мало досту­
пен для широкого использования в повседневной практике. 

В работе [ 1 3] приведен метод корректирования мощности и 
удельного р асхода топлива для дизелей, разработанный в резуль-
1 ате экспериментального исследования н а  одноцилиндровом четы­
рехтактном дизеле с непосредственным впрыском. 

Установлено, что относительный вес воздуха, поступающего в 
цилиндр, изменяется прямо пропорционально отношению давлений 
и обратно пропорционально отношению а бсолютных температур в 
степени 0,75. Выявлено также, что существующая связь между ко­
sффициентом избытка воздуха и индикаторным к .  п. д. не зависит, 
во-первых, от того, каким способом изменяется а. (за счет изме­
нения давления или температуры) и,  во-вторых, изменяется ли а 
путем изменения подачи топлива при  постоянном расходе воздуха 
или изменения температуры или да вления воздуха при постоянной 
подаче топлива.  

Установленные автором зависиыости изменения весового заря­
да цилиндров от температуры и давления rоздуха и эксперимен­
тальная связь индикаторного коэффициента полезного действия и 
а. положены в основу рекомендованного им способа корректиро­
вания показателей работы четырехтактного дизеля с непосредст­
венным впрыском. 

Для пользования предложенным методом необходимо постро­
ить для данного типа двигателя кривую зависимости индикаторного 
коэффициента полезного действия от коэффициента использова­
ния воздуха ,  для чего надо располагать данными о мощности тре­
ния и коэффициенте наполнения двигателя ;  они могут быть полу­
чены лишь в результате экспериментальной р аботы, что является 
единственным недостатком п редложенного интересного метода. 
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Английской исследовательской организациеИ (MI RA) проведе· 
но экспериментальное исследование [ 1 4] влияния атмосферных ус­
ловий на показатели ряда моделей а втомобильных дизелей. Были 
проведены два цикла испытаний :  при постоянной подаче топлива 
и постоянной дымности отработавших газов.  Влияние температуры 
и давления изучалось раздельно. При изучении влияния темпера­
туры воздуха на впуске на  показатели двигателей температура в 
декомпрессионной камере была постоянной. Опыты проводились 
без учета влияния температуры окружающей среды на  р асход 
топлива. Два последних фактора следует отнести к недостаткам 
методики, так как в этом случае условия, при которых проводи­
лись исследования, не соответствовали реальным условиям работы 
дизелей на  автомобилях, что не могло не отразиться на  итогах 
работы. 

В результате проведенных исследований установлено, что мощ­
ность трения не зависит от давления и температуры окружающей 
среды. Выявлено, что чувствительность двигателя к влиянию ат­
мосферных условий в результате изменения :х зависит от способа 
смесеобразования. Установлено также, что изменение мощности 
дизеля и дымности отра ботавших газов при изменении атмосфер­
ных условий происходит по линейному закону. 

Усреднение результатов исследования влияния давления и тем­
пературы окружающей среды на мощность, полученных на семи 
дизелях, позволило получить обобщенные коэффициенты для кор­
ректирования мощности дизелей. 

Однако коэффициент, предложенный для корректирования 
мощности по температуре окружающей среды при постоянноИ по­
даче топлива, занижен по той причине, что в нем не учтено изме­
нение мощности за счет изменения подачи топлива, происходящее 
под влиянием температуры окружающей среды. Это явилось след­
ствием отмеченных недостатков методики. 

Из краткого рассмотрения перечисленных работ следует, что ни  
один из  примененных в них  методов, кроме последнего 0 4], не мо­
жет быть рекомендован для использования в повседневной инже­
нерной практике для корректирования эффективных показателей 
автомобильных двигателей в зависимости от атмосферных ус­
ловий. 

Путем расчетных исследований невозможно в полной мере 
учесть особенности конструкции двигателей и влияния атмосферных 
условий на совокупность параметров в их сложной взаимосвязи в 
рабочем процессе дизеля .  Существенным недостатком предлага­
емых формул является необходимость наличия данных, характер­
ных для каждого типа дизелей, которые могут быть получены 
лишь в результате испытаний. 

Способ корректирования показателей двигателей путем экспе­
риментального исследования выгодно отличается от любых рас­
четных методов: наиболее точен, так как лишен основного недо­
статка, присущего последним.  Однако экспериментальный метод 
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не является общим для всех двигателей, и для определения влия­
ния атмосферных условий на показатели двигателей необходимо 
проведение экспериментального исследования на каждом типе дви­
гателя. Все же путем усреднения экспериментальных данных, по­
лученных в результате исследований на  разных типах двигателей, 
можно получить достаточно приемлемый для практического ис­
пользования способ приведения мощности дизелей и расхода топ­
лива к выбранным атмосферным условиям.  Поэтому для разработ­
ки способа корректирования мощности и расхода топлива был при­
нят наиболее достоверный, хотя и трудоемкий, метод эксперимен­
тального исследования.  

1 1 .  ОБОБЩЕ Н И Е  Р ЕЗУЛ ЬТАТОВ И ССЛ ЕДОВА Н И Й  ВЛ И Я Н И Я  
ТЕМП Е РАТУРЫ И ВЛАЖ НОСТИ ВОЗДУХА Н А  ЭФФ ЕКТИ В Н Ы Е  

ПОКАЗАТЕЛ И АВТОМО Б И Л Ь Н ЫХ Д В И ГАТЕЛ ЕЙ 

Исследование влияния температуры и влажности воздуха на 
эффективные показатели двигателей проводилось в тропической 
камере НАМИ на пяти а втомобильных дизелях:  ЯМЗ-236, 
ЯМЗ-238НБ, ЯАЗ-204, ЯАЗ-206, НАМИ-0 19В (шестицилиндровый 
экспериментальный с размерностью 130 Х 1 32 мм) - и двух авто­
мобильных карбюраторных двигателях:  ГАЗ-2 1 А  и З ИЛ- 1 30. 

Перечисленные дизели различны по тактности, способу смесе­
образования и рабочему объему цилиндров (от 4,65 до 1 4,86 л) . 
Бензиновые двигатели, кроме разных величин рабочего объема и 
оборотов коленчатого вала ,  имеют принципиальное конструктивное 
отличие:  подогрев бензовоздушной смеси у двигателя ГАЗ-2 1 А  
осуществля ется отработавшими газами,  у двигателя З ИЛ- 1 30 -
охлаждающей жидкостью. 

1 .  Влияние темпер атуры воздуха на эффективные показатели 
двигателей 

Дизели 

Для получения наиболее полных сведений о влиянии темпера­
туры воздуха на  показатели двигателей исследования проводились 
на каждом двигателе практически на всем р а бочем диапазоне 
чисел оборотов '[4 ; 5]. 

Результаты исследования двигателя ЯМЗ-236 на скоростном 
режиме 2 1 00 об/мин приведены на фиг. 1 .  

С повышением температуры воздуха в диапазоне от 1 О до 75°С 
при работе с полной подачей топлива происходит заметное пони­
жение среднего эффективного давления, а следовательно, и эффек­
тивной м ощности. Аналогичные закономерности получены на всех 
скоростных режимах и н а  других дизелях. 

Характерным для всех моделей дизелей является линейная за­
висимость эффективных показателей от температуры воздуха, 
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благодаря чему представляется возможным выразить влияние 
температуры воздуха на  мощность и расход топлива простыми ко­
эффициентами в линейных формул ах. 

Мощность дизеля ЯМЗ-236 при повышении температуры воз­
духа на впуске на каждые I 0°C понизилась на  различных скоро­
стных режимах на  1 ,98-2,04 % ,  
в среднем на 2 % . Аналогичные 
результаты получены на дизеле 
НАМИ-0 1 9В. 

ек,{kм2 д 
7 
б 

В процессе р аботы температу­
ра топлива в мерном бачке не­
сколько изменялась, что, как бы­
ло установлено, влияло н а  рас­
ход топлива и ,  как следствие, на 
показатели дизеля .  Степень это­
го влияния выявилась в результа­
те специально поставленных эк­
спериментов: при  неизменной 
температуре топлива в мерном 
бачке и при температуре топли- OJO ва, равной температуре воздуха 
на впуске. В первом случае  мощ- о/О 
ность дизеля ЯМЗ-236 на  режиме JlO 
1 700 об/мин при повышении тем­
пературы воздуха на  каждые 1 0°С 
понизилась на  2,04 % ,  во второ м ­
на 2,54 % . Аналогичные резуль­ 'lv O,JJ таты получены на дизеле ЯАЗ-204 : 
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на 1 ,49 % ,  при температуре топ- 0 !О 20 30 10 JO tJO 70 tr: 640 
лива, равной температуре воздуха 
на впуске, - на 2,03 % (фиг. 2 ) .  

< � 

Кроме того, на  дизеле ЯМЗ-236 
был поставлен опыт для опреде­
ления влияния на показатели 
только температуры топлива ( все 
факторы, включа я  температуру 

Фиг. 1 .  Изменение эффективных 
показателей и параметров рабо­
чего процесса двигателя ЯМЗ-236 
в зависимости от температуры воз­
духа на впуске (n=21 00 об/мин, 

полная подача топлива ) .  

поздуха на впуске, были неизменными) . В этом случае п р и  повы­
шении температуры топлива на  каждые 1 0°С мощн

-ость дизеля на 
режиме 1 700 об/мин понизилась на 1 % . 

Этими опытами подтверждается ошибочность метода определе­
ния влияния температуры воздуха на показатели двигателя путем 
исследования каждого элемента, определя ющего рабочий процесс, 
в отдельности. И действительно, результаты, полученные от просто­
го сложения величин влияния на мощность двигателя отдельно 
температуры воздуха и температуры топлива, значительно отли-
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чаются от результата их совместного влияния в сложной взаимо­
связи с другими элементами рабочего п роцесса. 

Большее падение мощности дизеля при повышении температу­
ры не только воздуха, но и топлива объясняется главным образом 
у меньшением часового расхода топлива,  которое в среднем состав­
ляет около 1 ,5 %  при повышении температуры на 1 0°С. 

Полученные результаты указывают на  необходимость учета 
температуры топлива при изучении влияния атмосферных условий 
на показатели двигателей, что я вляется весьма важным уточне­
нием методики исследования. 

В дальнейшем при изучении влияния температуры воздуха на  
показатели дизелей и карбюрат�рных двигателей для приближе­
ния условий исследования к реальным температура топлива в мер­
ном бачке поддерживалась практически равной температуре воз­
духа на впуске. 

Результаты, полученные при исследовании влияния температу­
ры воздуха на показатели дизелей ЯАЗ-204 и ЯАЗ-206. несколько 
отличаются от результ;нов, полученных на дизелях ЯМЗ-236 и 
НАМИ-0 1 9В.  Отличие состоит в том, что величина понижения сред­
него эффективного давления, а следовательно, и мощности при 
повышении температуры воздуха на  впуске н а  каждые 1 0°С с из­
менением скоростного режима у этих дизелей не остается постоян­
ной и уменьшается с повышением числа оборотов коленчатого ва­
ла двигателя. При повышении числа оборотов коленчатого вала 
дизеля ЯАЗ-204 от 1 ООО до 2000 в минуту величина эта уменьша­
Jtась с 2, 1 7  до 1 ,83 % ,  на дизеле ЯАЗ -206 при повышении числа обо­
ротов от 1 000 до 1 900 в минуту - с  2,6 до 2, 1 5 %  (фиг. 3) . 

Это является следствием наличия н а  дизелях приводного на­
гнетателя, подача воздуха которым и давление продувки зависят 
от скоростного режима двигателя.  

С повышением числа оборотов коленчатого вала происходит 
увеличение коэффициента избытка воздуха а, в результате чего 
степень влияния температуры воздуха на впуске на мощностные 
показатели дизеля уменьшается. 

Полученные на  дизелях ЯАЗ-204 и ЯАЗ-206 значения величин 
относительного падения мощности могут быть с известной погреш­
ностью усреднены и приняты равными для дизеля ЯАЗ-204 2 % ,  
для дизеля ЯАЗ-206 2,4 % .  

П о  всем факторам, определя ющим рабочий процесс дизеля, как­
то: размеры цилиндра,  форма камеры сгорания,  фазы газораспре­
деления,  оборотность, цикловая подача и др. - дизель ЯАЗ-204 не 
отличается от дизеля ЯАЗ-206. Отличаются они лишь по числу ци­
линдров. Поэтому следовало бы ожидать, что изменение темпера­
туры воздуха будет в равной степени влиять на показатели обоих 
дизелей. Характер и закономерность изменения мощностных по­
казателей оказались действительно одинаковыми, однако степень 
влияния несколько отлична из-за различия коэффициентов избытка 
воздуха :  у испытанного экземпляра дизеля ЯАЗ-206 он меньше, чем 
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у дИЗе.тiя ЯАЗ-204, что может быть объяснено различием в реаЛЬ· 
ных характеристиках насос-форсунок и нагнетателя. 

Влияние величины коэффициента избытка воздуха на  показа­
тели двигателя было подробно изучено на дизеле ЯМЗ-236 и ча­
стично на  дизеле ЯАЗ-204. Из  анализа результатов изменения эф­
фективных показателей с повышением температуры воздуха н а  
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Фиг. 2. Изменение эффектив­
ных показателей и температу­
ры отработавших газов двига­
теля ЯАЗ-204 в зависимости 
от температуры воздуха на 
впуске (п= 1 550 об/мин, пол-

ная подача топлива) . 

Фиг. 3. Изменение величины 
уменьшения среднего эффек­
тивного давления двигателей 
при повышении температуры 
воздуха на впуске на каждые 
1 0°С в зависимости от числа 
оборотов коленчатого вала 

( полная подача топлива ) .  

впуске при работе на  частичных н агрузках следует, что с уменьше­
нием подачи топлива, т. е .  с увеличением коэффициента избытка 
воздуха, степень влияния температуры на показатели дттзелей 
уменьшается ( фиг. 4 ) . Закономерность этого явления подтвержда­
ется зависимостью индикаторного коэффициента полезного цей­
ствия от коэффициента избытка воздуха, построенной по экспери­
ментальным данным для режима 1 500 06/.тпuн (фиг. 5) . Горизон­
тальными пунктирными отрезками отмечены пределы уменьшенин 
коэффициента избытка воздуха, соответствующие изменению тем­
пературы воздуха на впуске от 20  до 80°С при работе н а  различ­
ных подачах топлива. Вертикальные отрезки представляют собой 
величину уменьшения индикаторного коэффициента полезного 
действия, соответствующую указанным уменьшения м коэффициен­
тов избытка воздуха. 

Несмотря на то, что по мере уменьшения цикловой подачи 
топлива степень ухудшения показателей уменьшается, падение 
мощности все же ощутимо даже при подаче топлива, рав­
ной � 50 % от полной; в этом случае, когда коэффициент избытка 
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Мздуха был равен 2,8, уменьшение мощности Прй повышении тем­
пературы воздуха на 1 0°С составило 1 ,2 % .  Этим опровергается 
ошибочное мнение о том, что «до тех пор, пока двигатели работа­
ли с большим коэффициентом избытка воздуха,  влияние атмос­
ферных условий на мощность дизеля проявлялось не сит,но» .[9]. 

г-- --.�_,..�-,...�...-�,---..,...�� 
��°!с l,S 
f,1; 1--+--:t&"=<l;---t 

ао go шо 
топлц!о, % 

Фиг. 4. Уменьшение среднего 
эффективного давления дви­
гателя ЯМЗ-236 при повыше­
нии температуры воздуха на 
впуске на каждые ! 0°С в зави-
симости от подачи топлива. 

��! J=11ff 11TE 1,0 1,2 1,1; 1,0 1,t г,о 2,2 2,-t г,ь 2/ с< 

Фиг. 5. Изменение индикаторного ко­
эффициента полезного действия дви­
гателя ЯМЗ-236 в зависимости от 
коэффициента избытка воздуха (n= 
= 1 500 об/мин, полная подача топ-

лива ) .  

Н аряду с изучением влияния температуры воздуха на эффек­
тивные показатели двигателей известный интерес предста1�ляет 
влияние температуры воздуха на механические потери, тем более, 
что по этому поводу существуют различные мнения. Изучение это­
го вопроса проводилось на дизеле ЯМЗ-236. В результате прокру­
чивания двигателя электрической балансирной м ашиной на раз­
личных скоростных режимах при неизменном тепловом состоянии 
установлено, что при повышении тем пературы воздуха от 10 до 
8О0С мощность прокручивания практически не изменилась. 

Исследования дизеля ЯМЗ-238Н Б с турбонаддувом показали, 
что изменение температуры воздуха на  впуске отражается на  его 
мощности в большей степени, чем н а  дизелях без турбонаддува;  
характер же и закономерность влияния аналогичны таковым у ди­
зелей без наддува. Величина относительного уменьшения мощно­
сп1 этого дизеля при повышении температуры воздуха на каждые 
1 0°С колебалась на р азличных скоростных режимах от 2,7 до 
2,86 % , в среднем 2,8 % . 

Следует отметить, что зависимость эффективных показателей 
дизелей с турбонаддувом от атмосферных условий оказывается 
значительно сложнее, чем соответствующая зависимость показа­
телей дизелей без наддува или с н аддувом от приводного нагнета­
теля, вследствие сложной взаимосвязи рабочих процессов турбо­
компрессора и дизеля. 

В связи с этим и ввиду большого р азнообразия рабочих пара­
метров турбокомпрессоров в стандартах н а  испытание автомобиль­
ных двигателей всех без исключения стран  нет рекомендаций по 
нриведению мощности дизелей с турбокомпрессорами к стандарт­
ным атмосферным условиям .  
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Не исключено, Что При установI<е i!a двигатель турбокомпрессд­
ра с иными параметрами могут быть получены другие результаты. 

Уменьшение мощности дизелей при повышении температуры 
воздуха на  впуске сопровождалось весьма существенным увели­
чением дымности отработавших газов, поскольку исследования 
проводились при неизмен­
ном положении рейки топ­
ливного насоса ; это зафик­
сировано на всех скорост­
ных режимах независимо от 
величины цикловой подачи 
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интенсивному уменьшению 
среднего эффективного дав- 5010 20 Jf/ 4!/ JtJ б!/ 70 J'O t °C  ления и мощности. На  
фиг. 6 сопоставлены для 
сравнения результаты двух 
опытов: при неизменном по­
ложении рейки топливного 
насоса, т. е. с переменным 

Фиг. 6 .  Изменение эффективных пока-
зателей, температуры и дымности отра­
ботавших газов двигателя ЯМЗ-236 в 
зависимости от температуры воздуха 

на впуске (п= \ 900 об/мин) . 

коэффициентом  избытка воздуха и с постоянным коэффициентом 
избытка воздуха.  В первом случае  уменьшение мощности состави­
ло 1 ,96 % на  каждые 1 0°С, во втором - 2,7 % .  В этих опытах тем­
пература топлива в мерном бачке была неизменной. При подогреве 
топлива до температуры, равной температуре воздуха,  мощность 
уменьшится примерно на 3,2 % .  

Усреднение результатов исследования дизелей ЯМЗ-236, 
НАМИ-0 1 9В,  ЯАЗ-204 и ЯАЗ-206 позволяет с достаточной для 
практических целей точностью считать, что величина относитель­
ного уменьшения мощности дизелей при полной подаче топлива 
и неизменном положении рейки топливного насоса составляет 
2.2 % ,  при постоянной дымности отработавших газов - око­
ло 3 % .  

Вследствие уменьшения мощности дизелей (при  фиксирован­
ном положении рейки топливного насоса ) на  всех скоростных ре­
жимах увеличился удельный расход топлива (см. фиг. ! ,  2 и 6 ) .  
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Основной причиной, выЗвавше� ухудшение мощностных Показа­
телей и топливной экономичности дизелей при повышении темпера­
туры воздуха на  впуске, я вляется уменьшение коэффиuиента из­
бытка воздуха с е  С повышением температуры воздуха на  впуске 
уменьшается степень п одогрева его во впускном тракте, благода­
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ря чему коэффициент наполнения 
цилиндров увеличивается (см. 
фиг. ! ) .  

Анализ экспериментальных дан­
ных, полученных на дизелях 
ЯМЗ-236 и ЯАЗ-204, позволил вы­
явить закономерность изменения ве­
сового заряда цилиндров дизелей в 
зависимости от изменения темпера­
туры воздуха на  впуске. Относи­
тельный вес воздуха, поступающего 
в цилиндры дизеля, уменьшается 

2 при повышении температуры возду-

V--1"» 
ха обратно пропорционально отно­о шению а бсолютных температур в 
степени � 0,75. Такие же данные по­
лучены исследователем Дикси [ 13]. 
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ЯМЗ-238НБ уменьшение весового 
SO заряда цилиндров происходило бо­

лее интенсивно; относительный вес 70 воздуха уменьшался обратно про-� 
50 порционально отношению абсолют-о 20 зо 40 JO 50 70 t 'С ных температур. Объясняется это 

Фиг. 7. Изменение теплоотдачи 
в воду, содержания окиси уг­
лерода в отработавших газах 
и других параметров двигате­
ля ЯМЗ-236 в зависимости от 
температуры воздуха на впус­
ке (n = \ 500 об/мин., полная 

по.J.ача топлива ) . 

тем, что изменение температуры воз­
духа на впуске у дизелей без турбо­
компрессора или с приводным на­
гнетателем сказывается непосредст­
венно на весовом заряде цилиндров, 
в то время как у дизеля с турбонад­
дувом зависимость весового заряда 
цилиндров от температуры воздуха 

более сложна, поскольку изменение рабочего проuесса двигателя 
при  изменении температуры воздуха на впуске отражается на тем­
пературе и давлении газов на  входе в турбину, отчего зависят по­
казатели компрессора,  определя ющего весовой заряд цилиндров. 

Из-за снижения а и одновременно повышения температуры 
воздуха на входе в двигатель повышалась температура отработав­
ших газов, например,  при  работе с полной подачей топлива на 7-
1 00С на  каждые 1 0°С повышения температуры воздуха (см. 
фиг. ! ,  2, 6 ) . Увеличилось также количество тепла, отводимого в 
воду, приблизительно на  величину 3,5 % при повышении темпе­
ратуры воздуха на  1 0°С (фиг. 7) . Увеличивающаяся при этом 
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�'!'е:Пень неполноты сгорания тоriлива 116дтверЖ:дается увелf.lчениеМ 
С'одержания продуктов неполного сгорания топлива в отработав­
шнх газах - окиси углерода (см. фиг. 7) . Наряду с этим зафикси­
Г оnано относительно небольшое увеличение количества двуокиси 
углерода ; кажущееся на первый взгляд противоречие является, 
вероятно, следствием некоторого увеличения скорости окислитель­
ных реакций в результате повышения средней температуры цикла ,  
благодаря чему до такта расширения происходит более полное 
сгорание части топлива.  

Содержание окиси углерода в отработавших газах дизеля 
)!АЗ -206 01<азалось большим, чем у дизеля ЯАЗ-204, что может 
быть об ь:�снено 1\1еньшим коэффициентом избытка воздуха дизе­
ля ЯАЗ-206. 

Карбюраторные двигатели 

Мощность карбюраторных двигателей,  также как и дизелей, с 
повышение!\! температуры воздуха на  впуске уменьш ается {6; 7]. 

Результаты экспериментального исследования влияния темпера­
туры воздуха на  эффективные показатели  карбюраторного двига­
теля З ИЛ - 1 30 приведены на  фиг. 8. Зависимость показателей кар­
Gюраторных двигателей от  температуры также носит линейный ха­
рактер. 

Уменьшение крутящего 1\!Омента, а следовательно, и мощности 
двигателя Г АЗ-2 1 А  при повышении температуры воздуха на впус­
ке на каждые 1 0°С составило в среднем 2 % .  На разных скорост­
ных режимах эта величина колебалJсь в пределах от 1 ,8 1  до 2,23 % .  
(фиг. 9 ) . Н а  двигателе ЗИЛ- 130 колебания значительно меньше 
( 1 ,4 1 - 1 ,46 % ) .  В среднем мощность двигателя ЗИ.П - 130 уменьши­
лась на 1 ,45 % .  

Основной причиной, вызвавшей уменьшение мощности двига­
телей, и в данном случае является уменьшение весового заряда 
цилиндров (по воздуху ) .  

Существенная разница в величине падения мощности двигате­
лей ГАЗ-2 1 А  и ЗИЛ- 1 30 объясняется в основном различием интен­
сивности уменьшения веса заряда цилиндров (по воздуху) при по­
вышении температуры. Так, в результате анализа эксперименталь­
ных данных установлено, что изменение относительного веса воз­
духа, поступающего в цилиндры двигателя ЗИЛ- 130, обратно про­
порционально отношению абсолютных температур в степени � 0,38; для двигателя Г АЗ-2 1 А  степень эта значительно больше -
0.54. Объясняется это, по-видимому, р азличием конструкции впу­
скных трактов этих двигателей - способом подогрева бензовоздуш­
ной смеси : у двигателя З И Л - 1 30 подогрев осуществляется водой, 
) двигателя ГАЗ-2 1А - отработавшими газами.  На расходе воз­
духа сказывается также сопротивление трубопроводов вследствие 
разной формы и длины. 

Полученные экспериментальные данные подтверждают, что 
степень влияния атмосферных условий на показатели р аботы дви-

89 



fareлei'i завИсИi' не тоJiько 6т Параметров, характеризующих ра­
бочий процесс, но и от конструктивных особенностей. 

Среднее значение величины уменьшения мощности карбюра­
торных двигателей при повышении температуры на  1 О0С может 
быть принято равным 1 ,8 %  (по двум двигателям,  подвергнутым 
исследованию ) . 
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Фиг. 8. Изменение эффектив­
ных показателей и параметров 
рабочего процесса двигателя 
ЗИЛ- 130 в зависимости от тем-
пера туры 
(n = 2400 

90 

воздуха на впуске 
об/мин, полный 

дроссель) . 

Что касается влияния температу­
ры воздуха на механические потери, 
то, как показала прокрутка обоих 
двигателей электрической балансир­
ной машиной, при различной темпе­
ратуре воздуха (от 20 до 65°С) и 
неизменном тепловом состоянии 
мощность прокручивания практичес­
ки не изменяется. 

Если сравнить степень влияния 
температуры воздуха на весовой за­
ряд цилиндров дизеля и карбюра­
торного двигателя, нетрудно заме­
тить, что на дизелях она больше. 
Объясняется это тем, что в карбю­
раторных двигателях известная часть 
тепла воздушного заряда расхо­
дуется на испарение топлива. Более 
высокой степенью влияния темпера­
туры воздуха на  весовой заряд ди­
зелей можно объяснить меньшее па­
дение мощности карбюраторных 
двигателей при повышении темпера­
туры воздуха. 

Н аряду с ухудшением мощност­
ных показателей на всех скоростных 
режимах двигателя ГАЗ-2 1 А  за мет­
но увеличился часовой расход топ­
лива,  в то время как с повышением 
температуры расход топлива вслед­
ствие уменьшения его у дельного ве­
са,  казалось, должен был бы умень­
шиться, как это происходит в дизе­
лях. 

Это явление может быть объяс­
нено анализом формулы расхода 
топлива через жиклер карбюратора:  

От = 'rтрж V2g..lp1т ' 
где !-'-т - коэффициент расхода жик­
лера ;  Fж- площадь сечения жик­
лера ;  Лр - разрежение в жиклере; 
1т- плотность топлива. 



Как уж'е упоминалось, с Изменением темПературьr топлива из­
меняются его физические константы (вязкость, плотность и др. ) . 
В приведенной формуле при увеличении температуры изменяются 
п основном две величины:  коэффициент расхода жиклера, зави ­
спщий от  вязкости, и плотность топлива .  С повышением темпера -
1 уры вязкость топлива значительно уменьшается, в результате че­
го коэффициент расхода увеличивается. Этот вопрос освещен 
А. А. Гуреевым [ 1 ]. По опытам Н. В.  Брусянцева,  которые проводи­
лис;, с различными автомобильными бензинами,  при  повышении 
температуры от О до 30°С объемный расход бензина через жикле­
ры возрастает на 1 - 1 ,5 %  на каждые 5°С. Весовой расход топли­
ва через ЖИ I(Леры с повышением температуры увеличивается в 
меньшей степени, чем объемный,  поскольку одновременно со сни­
жением вязкости уменьшается и плотность топлива.  Однако опы­
ты показали, что с повышением температуры топлива вязкость  
его снижается быстрее, чем плотность, поэтому количественный 
расхсд топлива через жиклеры все же увеличивается. 

Следует отметить, что степень увеличения часового расхода 
топлива двигателя Г АЗ-2 1 А  была неодинакова на всех скорост­
ных режимах:  с увеличением числа оборотов коленчатого вала она 
уменьшалась. Так,  на  режиме 1 500 об/htиН часовой расход топл и ·  
в а  п р и  повышении температуры на  каждые l 0°C увеличился н а  
3,8 % , с повышением числа оборотов эта величина уменьшилась и 
при 3500 об/ мин составила 1 % , что объясняется зависимостью сте­
пени влияния температуры на коэффициент истечения от ско­
рости истечения, в данном случае скоростны м  режимом двигателя. 

Следует также отметить, что на скоростных режимах 3000 и 
3500 об/мин увеличение ч асового расхода топлива происходило 
только при температуре до 50-52°С, в то время как при  оборотах 
коленчатсго вала ниже 3000 об/лшн увеличение часового р асхода 
было зафиксировано при  температуре 60 и 65°С. Можно предполо­
жить, что это является следствием ограниченной пропускной спо­
собности главного жиклера при  выбранном положении регулиро­
воч1юй иглы в связи с относительно большим на  этих оборотах 
расходом топлива.  

При увеличении часового расхода топлива,  вызванного повы­
шением температуры, мощность двигателя не увеличивалась, по­
скольку карбюратор был отрегулирован на  максимальную мощ­
ность. Это подтвердилось результатами специально поставленных 
экспериментов, в которых при повышении температуры воздуха 
на nпуске часовой расход топлива благодаря поддержанию тем­
пературы неизменной оставался практически постоянным. Умень­
шение крутящего момента в этом случае такое же, как и при уве­
личении расхода топлива (см.  фиг. 9 )  *. 

* Отложенная на графиках по оси абсцисс шкала температуры воздуха 
служит одновременно и для отсчета температуры топлива, так как температура 
воздуха и топлива в мерном бачке была практически одинаковой. 
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fiолученньiе результатьr Позволяют с.Делать Практический вЬi­
вод о необходимости корректировать регулировку карбюратора 
К-22И в зависимости от температурных условий, в которых рабо­
ттот дnигатели, uo избежание перерасхода топлива.  

Уменьшение мощности двигателя и происходящее при этом 
увеличение часового расхода топлива привели к значительному 
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увеличению удельного р асхода топлива. 
З а кономерность изменения величины по­
вышения удельного р а схода топлива в 
зависимости от числа  оборотов коленча­
того вала аналогична изменению часово­
го р асхода топлива.  

На  двигателе ЗИJI- 1 30 по  расходу 
топлива получены прямо противополож­
ные результаты. На всех скоростных ре­
жимах при  повышении температуры воз­
духа зафиксировано уменьшение часо­
вого расхода топлива (см. фиг. 8)  Одна­
ко не на  всех скоростных режи мах оно 
было одинаковы м и колебалось от 0,7 до 
1 , 5 %  при  повышении температуры на 
каждые 1 0°С ( в  среднем l % ) . 

Предполагалось, что противополож­
ные результаты по расходу топлива, по­
лученные на двигателях ГАЗ-2 ! А  и 
З ИJI - 1 30, являются следствием различия 
конструкции карбюр·аторов К-22И и 
К-88А2. Для проверки правильности сде­
ланного предположения на двигатель 
З ИJI - 1 30 был поставлен карбюратор 
К-22И ; на режиме 1 200 06/1v1,ин он обеспе-

Фиг. 9. Изменение эффек- чил получение мощностных показателей, 
тивных показателей и па- близких к полученным с карбюратором 
раметров рабочего процес-

А са двигателя ГАЗ-2 1 А  в за- К-88 2. Действительно, в этом случае в 
висимости от температуры 
воздуха на впуске (n= 
=2500 об/мин, полный 

результате повышения температуры на­
ряду с понижением мощности часовой 
расход топлива увеличился. дроссель) . 

Полученные экспериментальные дан­
ные позволяют сделать весьма важный вывод, что характер изме­
нения часового расхода топлива при изменении температуры воз­
духа ,  а следовательно, и топлива зависит от конструкции карбюра­
тора.  

13 главной дозирующей системе карбюратора К-88А2 имеется 
воздушный жиклер, эмульсирующий бензин перед входом в рас­
пылитель, благодаря чему часовой р асход топлива уменьшается. 

Несмотря на уменьшение мощности и часового расхода топли­
ва, удельный р асход топлива у двигателя ЗИJI- 1 30 при повышении 
температуры воздуха несколько возрастал (см. фиг. 8 ) ,  что объяс-

92 



няется более интенсивным у меньшением мощности по  сравнению 
с часовым расходом топлива.  

Изменение весового заряда цилиндров у дизелей при неизмен­
ном положении рейки топливного насоса всегда приводит к изме­
нению а .  У карбюраторных двигателей, как показали исследова­
ния ,  а зависит от характера изменения часового расхода топли­
ва .  У двигателя Г АЗ-2 1 А  с карбюратором К-22И наряду с умень­
шением часового расхода воздуха происходило, как уже указы­
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� 

валось, увеличение часового расхода топ­
лива, вследствие чего коэффициент из­
бытка воздуха существенно у меньшался 
(см. фиг. 9 ) .  При этом увеличивалась не­
полнота сгорания топлива,  о чем свиде- 12 
тельствует понижение температуры отра­
ботавших газов и увеличение содержа­
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В двигателе ЗИЛ- 130 с карбюратором 
К-88А2 коэффициент избытка воздуха 
практически не  изменялся (см.  фиг. 8 )  
по той причине, что  часовой расход топ ­
лива с повышением температуры умень­
шался пропорционально уменьшению рас­

f{] 20 30 40 50 оО t°C 

хода воздуха.  
В связи с выявленным ухудшением 

Фиг. 1 О. Изменение состава 
отработавших газов двига­
теля ГЛЗ-2 1 А  в зависимо-
сти от температуры воздуха 
на впуске (n=2000 об/мин, 

пол н ы й  дроссель) .  
эффективных показателей двигателей при повышении температуры 
воздуха на впуске обращает на  себя внимание то обстоятельство, 
что температура воздуха под капотом некоторых конструкций ав­
томобилей намного выше температуры окружающей среды. По  дан­
ным государственных испытаний автомобилей МАЗ-500 и МАЗ-504 
п 1 962 г. ,  разница между температурой воздуха под капстом и ок­
ружающей среды достигает 45°С* .  

Изучение этого вопроса в НАМИ Н 3  автомобиле ЗИЛ- 1 30 при 
температуре окружающего воздуха от  - 1 0°С до + 1 5°С на  раз­
личных скоростях движения, в том числе близких к максималь-

* Датчики аэротермометров были установлены непосредственно у кольце­
вых щелей, через которые поступает воздух в воздухоочистители, расположен­
ные под капотом. 
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ным,  показало, что температура воздуха под капотом на  45-60°С 
выше температуры окружающей среды. 

При существующей на  указанных автомобилях компоновке 
впускного тракта даже при работе в нормальных атмосферных 
условиях двигатель теряет при полной подаче топлива или при 
полном открытии дросселя до 7-9 % мощности, в результате чего 
ухудшаются динамика и экономика автомобилей. При этом увели­
чивается дымность и токсичность отработавших газов двигателей, 
что совершенно недопустимо, особенно в связи с актуальностью за­
дачи уменьшения загазованности воздушных бассейнов городов и 
разл ичного рода карьеров. 

Для устранения ухудшения показателей работы автомобилей и 
уменьшения токсичности отработавших газов необходимо изменить 
конструкцию впускных трактов двигателей на автомобилях, обес­
печив подвод воздуха к двигателям непосредственно из окружаю­
щей атмосферы.  

На автомобиле ЗИЛ- 1 30 сделана попытка устранить этот недо­
статок; подвод воздуха к воздухоочистителю осуществлен из ок­
ружающей атмосферы через прорези . в боковине капота 
по плоскому металлическому коробу. Однако это оказалось ма­
лоэффективным из-за отсутствия термоизоляции воздухоподводя­
щего короба .  По данным НАМИ, при разнице между температу­
рой воздуха под капотом и окружающей среды 45-60°С темпера­
тура всздух<l на  входе в воздухоочиститель все же на 30-40°С 
выше температуры окружающей атмосферы. Чтобы устранить 
этот недостаток, необходимо обеспечить надежную термоизоляцию 
воздухоподводящего короба ,  либо, что более эффективно, прорези 
в капоте для поступления воздуха сделать непосредственно над 
воздухоочистителем. 

2.  Влияние влажности воздуха на эффективные показатели 
двигателей 

Весовое количество воздуха, поступающего в цилиндры дви­
гателя, зависит не только от температуры, но и от барометричес­
кого давления, представляющего собой сумму парциальных давле­
ний сухого воздуха и содержащегося в нем водяного пара .  Следо­
вательно, весовой заряд цилиндров в известной степени зависит 
от влажности воздуха. Если учесть, что влажность воздуха изме­
няется в широких пределах и вследствие этого давление водяного 
пара ,  содержащегося в воздухе, часто достигает 30 мм рт. ст. и 
более, то совершенно очевидно, что изменение влажности воздуха 
должно заметно сказаться на показателях работы двигателей. 

Влияние влажности воздуха на работу двигателей изучено не­
достаточно, и поэтому при приведении мощности к стандартным 
атмосферным условиям влажность воздуха зачастую не учитыва­
ется. Между тем даже предварительное изучение этого вопроса 
показывает, что учет влияния влажности воздуха позволяет точ-
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нее определять показатели работы двигателей для сопоставления 
Пj)И  исследованиях и доводке, а также корректировать мощность 
и экономичность при различного рода испытаниях. 

В связи с отсутствием сведений о влиянии влажности воздухJ. 
на эффективные показатели двигателей для получения наиболее 
полных данных исследование проводилось на каждом двигателе в 

Г/см2 широком диапазоне чисел оборотов 
коленчатого вала .  Результаты иссле- � к  
давания н а  дизеле ЯАЗ -206 приве- б 
дены н а  фиг. 1 1 . И сследования ми 
установлено, что при повышении 
относительнои влажности воздуха 

, , 

.5 1 
� л.с. 

в диапазоне от 25 до 95 % при  ра ­
140 1 

боте с полной подачей топлива н а  !л.с,1/ 
всех скоростных режимах происхо­ 1 
дило понижение среднего эффектив­
ного давления, а следовательно, и 
эффективной мощности двигателя. 
Характерным для всех моделей дви­
гателей является линейная зависи­
мость эффективных показателей от !00 

'кп" 
220 
qCYX 
840 � 
D% IЗлажности воздуха, что позволяет 100 

оценивать ее влияние на мощность о 
простыми коэффициентами.  80 
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tr В результате повышения относи- tr0 
тельной влажности воздуха на  впус- 4!0 
ке на каждые 1 0 %  в диапазоне от 
20 до 90 % при температуре воздуха 44020 30 40 .50 бО 70 80 '/% 
40°С мощность дизеля ЯМЗ-236 н а  
различных скоростных режимах по­
низилась на  0,49-0,52 % , в среднем 
на 0,5 % .  На дизеле НАМИ-0 1 9В по­
лучены аналогичные результаты : 
мощность понизилась в среднем на  
0,46 % , отклонения от  этой величины 

Фиг. 1 1 . Изменение эффективных 
показателей и параметров рабо­
чего процесса двигателя ЯАЗ-206 
в зависимости от относительной 
влажности воздуха на впуске 
(п= 1450 об/мин, i803 =40°C, пол-

ная подача топлива ) .  

на различных скоростных режим ах того ж е  порядка, что и на  дви­
гателе ЯМЗ-236. 

Исследованиями на дизелях ЯАЗ-204 и ЯАЗ-206 установлено, 
что по аналогии с влиянием температуры влияние влажности воз­
духа на показатели с повышением скоростного режима уменьша­
ется. Так,  при  повышении числа оборотов коленчатого вала с 
1 200 до 2000 об/мин мощность дизеля ЯАЗ-204 при  увеличении от­
носительной влажности воздуха на 1 0 %  уменьшилась на  0,56-
0,35 % ; мощность ЯАЗ-206 - на 0,68-0,34 % при  повышении числа 
оборотов с 1 200 до 1 900 в минуту. 

Объясняется это изменением коэффициента избытка воздуха с 
изменением числа оборотов в связи с наличием на  этих дизелях 
приводных нагнетателей. 
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Уменьшение степени понижения мощности с повышением ско­
ростного режима зафиксировано и на дизеле с турбонаддувом 
ЯМЗ-238Н Б;  при увеличении числа оборотов с 1 1 00 до 1 700 в ми­
нуту падение мощности уменьшилось с 0,52 до 0,37 % . Это связано 
с тем, что при повышении относительной влажности воздуха в од­
них и тех же пределах падение давления наддува при повышении 
числа оборотов коленчатого вала уменьш ается. 

В процессе исследования перечисленных дизелей температура 
воздуха на впуске, как уже указывалось, была 40°С. На дизелях 
ЯМЗ-236 и НАМИ-0 1 98 было исследовано также влияние влаж­
ности воздуха на показатели при  температуре воздуха 20 и 6О0С. 

АРе % '!' 
�J l--��+-��-+-��-ь,<-�----j 

Фиг. 1 2. Уменьшение среднего 
эффективного давления двигате.1я 
ЯМЗ-236 при повышении отнош­
тельной влажности воздуха на 
впуске на каждые 10% в зависи­
мости от температуры · (п = = 1 900 об/мин. полная подача 

топлива ) .  

Как и следовало ожидать, с по­
вышением температуры воздуха 
влияние относительной влажности 
nоздуха увеличилось (фиг. 12 ) . 
f:стественно, что закономерность 
изменения мощности при повы­
шении относительной влажности 
воздуха в зависимости от темпе­
ратуры аналогична зависимости 
парциального давления водяного 
пара от температуры. 

В связи с уменьшением мощ­
ности днзелей при повышении 
пл ажности воздуха увеличился 
удельный расход топлива (см. 
фиг. 1 ! ) .  

Основной причиной, вызвав­
шей ухудшение МОЩНОСТНЫХ и эко­
номических показателей дизелей 
при повышении относительной 

влажности воздуха на впуске, я вляется уменьшение количества 
кислорода в весовом заряде цилиндров за счет увеличения содер­
жания в нем водяных п аров, т. е .  уменьшение коэффициента избыт­
ка воздуха. Это привело к тому, что на всех скоростных режимах 
увеличилась дымность и понизилась температура отработавших 
газов (см.  фиг. 1 1 ) .  

Когда уменьшение коэффициента избытка воздуха было выз­
вано повышением температуры воздуха на впуске, температура от­
работа вших газов, наоборот, повышалась (см.  фиг. ! ,  2, 6 ) . -

Объясняется это тем ,  что при повышении температуры воздуха 
на впуске происходит, во-первых, повышение температуры возду­
ха на линии сжатия, что приводит к повышению средней темпера­
туры цикла,  и ,  во-вторых, уменьшение коэффициента избытка воз­
духа,  в результате чего температура отработа вших газов повы­
шается. При  повышении влажности воздуха температура рабочего 
тела снижается из-за разбавления заряда цилиндров инертным 
водяным паром.  Кроме того, происходит диссоциация водяного па-
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р а  - процесс, который идет с поглощением тепла. Следует также 
учесть, что водяной п а р, по сравнению с воздухом, обладает 
большей теплоемкостью. Результатом перечисленных обстоятельств 
является понижение средней температуры цикла и, в частности, 
температуры отработавших газов. 

Результаты экспериментального исследования влияния влаж­
ности воздуха на  показатели карбюраторного двигателя ЗИЛ- 1 30 
приведены на  фиг. 1 3. Уменьшение мощности двигателя З ИЛ- 130 
на скоростных режимах от 1 600 
до 2800 об/мин колебалось в 
пределах от 1 до 0,97 % ,  лишь при  
1 200 об/лщн мощность уменьшилась 
на 1 , 1 5 % .  Для всего диапазона чи-

б � л. с. сел о оротов величин а падения ,____..._�_,_ _ _,_---+---+---+--1 
мощности двигателя ЗИЛ- 1 30 мо­
жет быть принята равной в сред­
нем 1 % .  

Мощность двигателя ГАЗ-2 1 А  

133 

/2!} 

125 
9е Г!ЛС.·1/ 2SO 
:!бО 

при повышении относительной вла­
жности воздуха н а  1 0 %  уменьши­
лась на различных скоростных ре­
жимах на разную величину: при 
1 500 об/,�щн н а  l ,33 % ,  при  
2000 об/мин на  1 % , далее с увели­
чением числа оборотов до 3500 в 
минуту величина эта практически 
не изменялась и составила 0,86 % .  

-1 

Для чисел оборотов 2000-3500 
в минуту она может быть усреднена 
и принята � 0,9 % .  

136 1 

По полученным на  двух двигате­
лях результатам следует отметить 
тенденцию несколько большего вли­
яния влажности воздуха на мощ­
ность карбюраторных .'J:Вига гелей в 
зоне малых оборотов. 

ЛеОJЯ 11ость ОЛО!{(J �OL-���_,___,,.,._-=f::---::'::--20 зо· чо .JO оо 10 <Jo f% 

Сопоставление результатов ис­
следования влияния влажности 
воздуха на 11ющностные показа­
тели дизелей и карбюраторных дви­

Фиг. 1 3. Изменение эффектив­
ных показателей н п�раметров 
рабочего проuесса двигателя 
З ИЛ - 1 30 в зависимости от от-
носите.1ьной в.1ажности воздv­
ха на впуске (п=2800 об/мин, tenз =40°С. по.1ный дросседь) . 

гателей позволяет констатировать, что карбюраторные двигатели 
подвержены этому влиянию в большей мере. Усредняя результа ­
ты  по йсследованным дизелям, можно считать, что  п р и  повышении 
относительной влажности воздуха на каждые 1 0 %  уменьшение 
мощности на  всех скоростных режимах составляет в среднем 0,5 % .  

Для карбюраторных двигателей эта величина почти вдвое 
больше. Объясняется это главным образом  большей диссоциацией 
водяного пара в карбюраторных двнгателях. Установлено, что сте-
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пень диссоциации зависит от температуры и давления. Иными 
словами, на диссоциацию оказывают влияние степень сжатия и 
температура цикла ;  процесс диссоциации протекает более интен­
сивно при меньшей степени сжатия. Влияние температуры и давле­
ния на диссоциацию может быть проиллюстрировано таблицей, в 
которой показана диссоциация воды в процентах [ 1 0]. 

1 500 
2000 
2500 
3000 

0,403 
1 ,250 
8,840 

28,400 

0,20 
0,58 
4,2 1 

14,40 

0,009 
0,270 
1 ,980 
7,040 

Т а  б л и ц а  

0,004 
0, 125 
0,927 
3,330 

Большему уменьшению мощности карбюраторных двигателей 
при увеличении влажности воздуха,  по сравнению с дизелями, 
соответствовало и большее увеличение удельного расхода топ­
лива.  

На  всех скоростных режимах с повышением влажности воздуха 
на впуске, также как и при  исследовании дизелей, зафиксирова­
но понижение температуры отработавших газов (см. фиг. 13 ) . 

Поскольку влияние влажности воздуха н а  мощность двигате­
ля обусловлено изменением давления  воздуха ( барометрического 
за вычетом парциального давления водяного п а ра ) ,  изменение 
мощности двигателя показывают в зависимости от давления в мил­
лиметрах ртутного столба.  П ересчет относительной влажности 
воздуха производится по графику зависимости п арциального дав­
ления водяного пара  во влажном воздухе от температуры. 

С достаточной для практических целей точностью можно при­
нять, что уменьшение мощности дизелей и карбюраторных двига­
телей при повышении относительной влажности воздуха на каж­
дые 1 0 %  (при температуре 40°С)  составляет в среднем 0,75 % ;  
при пересчете на  давление это составляет 1 ,35 % на  каждые 
1 0  MJ\t рт. СТ. 

Выводы 

1 .  Аналитические разработки методов и ф ормул корректирова­
ния мощности и р асхода топлива в зависимости от атмосферных 
условий недостаточно совершенны. С их помощью невозможно 
учесть особенности конструкции двигателей и влияние атмосфер­
ных условий на совокупность параметров в их сложной взаимосвя­
зи в р абочем процессе. Более совершенным я вляется метод экспе­
риментального исследования ; он лишен основных недостатков, 
присущих а налитическим. Его недостаток состоит в том, что он 
не я вляется общим. Все же путем усреднения экспериментальных 
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данных, полученных в результате исследования влияния атмосфер­
ных условий на показатели р азличных моделей двигателей, можно 
получить достаточно достоверный  и простой способ корректирова­
ния показателей двигателей в зависимости от атмосферных усло­
вий. 

2. Температура воздуха оказывает существенное влияние на  
�ффективные показатели двигателей, а следовательно, на динами­
ческие качества и экономичность автомобилей. 

Полученные в результате проведенного исследования линей­
ные зависимости мощности и р асхода топлива от температуры и 
влажности воздуха могут быть использованы для корректирова­
ния показателей двигателей. 

При повышении температуры воздуха на впуске на каждые 
1 0°С эффективная мощность дизелей без наддува и с наддувом от 
приводного нагнетателя при  полной подаче топлива и неизменном 
положении рейки топливного насоса уменьшается в среднем н а  
2,2 % ,  а п р и  постоянной (ограниченной) дымности - на величину 
около 3 % . С уменьшением подачи топлива, т. е. с увели­
чением коэффициента избытка воздуха, влияние температуры воз­
духа на мощность дизелей уменьшается. 

Мощность карбюраторных двигателей при  полном открытии 
дроссельной заслонки с повышением температуры воздуха на 
впуске на каждые 1 0°С уменьшается в среднем на  1 ,8 % . 

Установлено, что температура воздуха п рактически не оказыва­
ет влияния на механические потер и  автомобильных двигателей 
(дизелей и карбюраторных) . 

3. Часовой расход топлива дизелями (при  неизменном поло­
жении рейки топливного н асоса)  уменьш ается на  1 ,5 %  при по­
вышении температуры воздуха на  каждые 1 0°С. 

Для карбюраторных двигателей характер изменения расхода 
топлива от температуры зависит от конструкции карбюратора.  

Уменьшение мощности дизелей и карбю раторных двигателей в 
результате повышения температуры сопровождается увеличением 
удельного расхода топлива. 

4 .  Ухудшение мощностных и экономических показателей двига­
телей при повышении температуры воздуха происходит главным 
образом из-за уменьшения  весового количества воздуха, посту­
пающего в цилиндры .  

Проведенными исследованиями установлено, что уменьшение 
относительного веса воздуха, поступающего в цилиндры дизелей, 
в связи с повышением температуры обратно пропорционально от­
ношению абсолютных температур в степени - 0,75. 

Весовой заряд карбюраторных двигателей из-за затраты теп­
ла на испарение топлива уменьшается менее интенсивно. Относи­
тельный вес воздуха ,  поступающего в цилиндры двигателя 
Г АЗ-2 1А, уменьшается обратно п ропорционально отношению абсо­
лютных температур в степени - 0,54, а для двигателя ЗИЛ- 1 30 эта 
степень еще меньше � 0,38. Степен ь  уменьшения заряда цилиндров 
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карбюраторных двигателей зависит в основном от конструкции 
впускного тракта (способа подогрева бензовоздушной смеси) . Она, 
при прочих равных условиях, определяет величину падения мощ­
ности двигателей. 

5. Уменьшение мощности и ухудшение топливной экономично­
сти дизелей при повышении температуры воздуха сопровождаетсн 
увеличением дымности и повышением температуры отработавших 
газов :  на  7- 1 0°С при повышении температуры воздуха на 1 0°С. 
Температура отработавших газов карбюраторных двигателей по­
нижается. В отработавших газах карбюраторных двигателей и ди­
зелей увеличивается содержание продуктов неполного сгорания 
топлива - окиси углерода. С повышением температуры воздуха на 
впуске у дизелей увеличивается количество тепла, отводимого в 
воду: на  3,5 % при повышении температуры н а  1 0°. 

6. Влажность воздуха оказывает существенное влияние на  по­
казатели автомобильных двигателей, но в меньшей мере по срав­
нению с влиянием температуры. Повышение относительной влаж­
ности воздуха (при температуре 40°С) на каждые 1 0 %  приводит 
к уменьшению эффективной мощности дизелей и карбюрг�торных 
двигателей при полной подаче топлива или полностью открытой 
дроссельной заслонке в среднем на 0,75 % , или в пересчете на 
давление на 1 ,35 % на каждые 1 О мм рт. ст. 

Удельный расход топлива дизелей и карбюраторных двигате­
лей с увеличением влажности воздуха увеличивается соответст­
венно уменьшению мощности. Температура отработавших газов 
понижается.  Уменьшение мощности дизелей сопровождается уве­
личением дымности отработавших газов. 

Результаты проведенного исследования подтверждают необхо­
димость учета влияния влажности воздуха при корректировании 
показателей автомобильных двигателей. 

7. Зависимость эффективных показателей дизелей с турбонад­
дувом от атмосферных условий значительно сложнее, чем зависи­
мость показателей дизелей без наддува или с наддувом от привод­
ного нагнетателя ,  вследствие сложной взаимосвязи рабочих про­
цессов турбокомпрессора и дизеля.  В связи с этим и ввиду боль­
шого разнообразия рабочих параметров турбокомпрессоров в на ­
стоящее время не представляется возможным усреднить зависи­
мость эффективных показателей дизелей с турбонаддувом от ат­
мосферных условий. 

8.  Чтобы уменьшить недопустимые потери мощности, ухудше­
ние экономичности и увеличение токсичности отработавших газов 
а втомобильных двигателей (а для дизелей и дымности отработав­
ших газов) , необходимо обеспечить подвод воздуха к воздухоочи­
стителю из атмосферы,  а не из подкапотного пространства, так 
как температура воздуха под капотом на 40-50°С выше темпера­
туры окружающей атмосферы. 

Во  избежание перерасхода бензина на а втомобилях «Волга» и 
других, н а  которых установлены двигатели Г АЗ-2 1 А  с карбюрато-
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рами К-22И, необходимо коррекtировать реtулировку карбюратд­
ра в зависимости от температурных условий работы автомобилей, 
так  как наряду с уменьшением мощности п р и  повышении темпе­
ратуры воздуха увеличивается часовой р асход топлива.  

При расчете узлов системы охлаждения дизелей необходимо 
учитывать, что при повышении температуры воздуха, помимо 
ухудшения условий охлаждения, увеличивается теплоотдача дви­
гателя в воду. 
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УДК. 629. 11З. 012. 8-752. 001. 24 
Исследование на  АВМ колебании подвес­

ки при нелинейном демпфировании и слож­
ном возбуждении. Певзнер Я. М., Зель­
цер Е. А. В сб.: «Труды НАМИ», вып. 1 2 1 .  
М., 1 970, стр. 3-1 7. 

На аналоговой вычислительной машине решены нелинейные 
дифференциальные уравнения, описывающие вертикальные колеба­
ния автомобиля, имеющего амортизаторы с нелинейными характери­
стиками - несимметричной и с ограничением. 

Исследование проводится частотным, двухчастотным методами 
и методом единичных неровностей. 

Показано, что амплитуды низкочастотных перемещений кузова 
автомобиля с нелинейной характеристикой амортизаторов значи­
тельно больше, чем с линейной. 

Приведены осциллограммы перемещений кузова и колеса при 
одночастотном и двухчастотном резонансах для линейной и нели­
нейной характеристик амортизаторов. 

Фигур 13 .  

у дк 621. 833. 001. 24 
Особенности геометрического расчета зам­

кнутых передач внутреннего зацепления. 
Александров Е. Б. В сб.: «Труды НАМИ», 
вып. 1 2 1 .  М., 1 970, стр. 1 8-24. 

У замкнутых передач коэффициенты смещения входящих в них 
зубчатых колес не могут быть выбраны независимо, а находятся в 
определенной связи, обеспечивающей собираемость передачи. У ста­
новление этой связи для замкнутой передачи, одно или несколько 
колес которой обработано долбяком, упрощается с применением 
приведенных коэффициентов смещения. 

Это подтверждается расчетом замкнутой передачи, состоящей из 
венца с внутренними зубьями и заключенных в нем трех зубчатых 
колес с наружными зубьями, оси которых лежат в одной плоскости 
с осью венца, имеющего внутренние зубья. 

Фигур 3. Библиографий 4. 

у дк 629. 113-592. б. 001. 5 

Исследование регулирования эфф�ктив­
ности действия гидродинамического тормо­
за-замедлителя. Дьячков Н. К., Гапоян Д. Т. 
В сб.: «Труды НАМИ», вып. 1 2 1 .  М., 1 970. 
стр. 25-40. 

Недостатком нерегулируемых лопастных гидрозамедлителей яв­
ляется низкая эффективность действия при малой скорости дви­
жения и излишне большая эффективность при высоких скоростях 
движения автомобиля. При наличии регулирования эффективности 
тормозного действия гидрозамедлителя водитель автомобиля может 
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по желанию получить в гидрозамедлителе необходимую высокую 
или низкую эффективность действия практически при всех скоростях 
движения автомобиля. Регулирование изменением степени заполне­
ния рабочей полости является наиболее простым. Степень заполне­
ния может изменяться путем изменения давления подпитки и с по­
мощью дроссельных устройств. Совместное рассмотрение зависимо­
стей, определяющих тормозной момент тормоза-замедлителя и ве­
личину давлений в различных точках рабочей полости, позволяет 
получить закономерность изменения эффективности действия от ве­
личины давления подпитки. З нание характеристики тормозного мо­
мента при заданном давлении подпитки позволяет. как м!lнимум, ог­
раничить с помощью давления предельную величину тормозного 
момента и, как максимум, получить промежуточные характеристики 
при разных давлениях подпитки. что обеспечивает регулирование 
эффективности действия гидрозамедлителя. 

Фигур 7. Библиографий 3. 

у дк 629. 1 13-585. 22. 001. 5 

Исследование гидротрансформатора с цен­
тростремительной турбиной. Трусов С. М" 
Тарнопольский В. М. В сб.: «Труды НАМИ», 
вып. 1 2 1 .  М., 1 970, стр. 4 1 -53. 

Рассмотрены некоторые особенности работы трехколес-
ного гидротрансформатора с центростремительной турбиной на тя­
говом и обратимом режимах работы, а также на режиме противо­
вращения. В некомплексном варианте (с неподвижным реактором) 
обнаружен тормозной момент на ведущем валу при отсутствии на ·  
грузки на ведомом валу, объяснена его физическая сущность и ука­
заны пути его уменьшения. Так, например, выравнивание радиуса 
на входе в насосное колесо, осуществленное путем подрезки лопа­
ток, позво.1нло уменьшить величину тормозного момента на 35% .  
Даны рекомендации о выборе коэффициентов потерь и отклонений 
потока за реактором для данного типа гидротрансформатора на т11-
rовом режиме. 

Таблиц 2. Фигур 8. Библиографий 6. 

YДK 629. l l4 5. 011. 5. (!JJ. 24 

Расчет кузова городского автобуса 
ЛАЗ-696 на изгиб статической нагрузкой. 
Гельфгат Д. Б., Воронцова Н.  И" Беля­
ков Н.  И.  В сб.: «Труды НАМИ», вып. 1 2 1 .  
М"  1 970, стр. 54-65. 

Изложены основы расчета несуще�о кузова автобуса 
и основания на изгиб статической нагрузкои. Система кузова рас­
считывается методом сил. Основание кузова рассчитывается как си­
стема перекрестных балок. По предложенным формулам произво­
дится расчет кузова городского автобуса ЛАЗ-696 большой вмести­
мости. Предложенный расчет прост и удобен и может быть исполь­
зован в практике заводского проектирования. 
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J!ДК 621. 436+ 629. 1 14. 4. 001. 4 

Исследование влияния характера проте­

кания скоростной характеристики дизеля на  

параметры работы грузовых автомобилей и 

автопоездов. Лурье М. И., Годованный В. М. 

В сб.: «Труды НАМИ», вып. 1 2 1 .  М., 1 970, 
стр. 66-75. 

Приводятся результаты исследования влияния характера про­

текания скоростной характеристики дизеля на средние скорости. 

расходы топлива и приведенные затраты по эксплуатации грузовых 

автомобилей и автопоездов. 

Рассматриваются случаи движения автомобилей по дорогам 

с усовершенствованным покрытием, проходящим по равнинной и 

холмистой местностям, а также случай выезда автомобиля-самосва­

ла из карьера по тяжелой грунтовой дороге с крутыми подъемами. 

Результаты получены на основе использования метода расчет­

ного воспроизведения дорожных испытаний с применением ЭВМ. 

Таблиц 5. Фигур 5. Библиографий 4. 

у дк 621. 4.З. 018 : 629. 11.З. 001. 5 

Влияние атмосферных условий на эффек­

тивные показатели автомобильных двига­

телей. Лейбзон 3. И., Минкин М. Л., Дерю­

гин П. Е., Иванов П. А., Синицын Н. А., 

Лаговер А. М. В сб.: «Труды НАМИ», 

вып. 1 2 1 .  М., 1 970, стр. 76- 1 0 1 .  

= Указаны недостатки р яда способов корректирования 

t:: эффективных показателей автотракторных двигателей в зависимо­

сти от атмосферных условий, выявленные в результате анализа ана­

литических и экспериментальных исследова ний. Указывается, что 

путем усреднения данных экспериментального исследования ряда 

двигателей в условиях, близких к реальным, может быть разрабо­

тан н адежный способ приведения мощности к выбранным атмосфер­

ным условиям. 

В выводах приводятся коэффициенты, рекомендованные для 

приведения мощности и расхода топлива к стандартным атмосфер­

ным ус.�овиям, полученные путем обобщения результатов исследо­
вания семи двигателей в тропической камере. 

Таблиц 1. Фигур 1 3. Библиографий 1 4. 





Стр. 1 Строка 

57 1 3  сн и з у  

85 Ф иг.  2 

90 Фиг.  8 
92 Ф и г. 9 

71 2 снизу 

Труды НАМИ, вып. 121 

Замеченные опечатки 

Н а п е ч ат а н о  

Н а  ф и г .  ! ,2 
t = const 
t -4= const 
Мк кГi.м 
t =/= const 
t = const 

Маршрут No 

Долж н о  б ыть 

На ф и г .  1 ,в 

tт =/= const 
tт = const 
Мк кГ·.м 
tт =/= const 

tт = const 
М а р ш р у т  No 2 
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