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ВВЕДЕНИЕ TA [ВВЕДЕНИЕ] 
Задача повышения удельных мощностных показателей ДВС была актуальна всегда. Мощность двигателя напрямую связана с рабочим объемом цилиндров и количеством подаваемой в них топливо-воздушной смеси. То есть, чем больше в цилиндрах сгорает топлива, тем более высокую мощность развивает силовой агрегат. Количество подаваемой рабочей смеси можно увеличить за счет применения наддува, то есть повышения давления перед впускными органами.
При наддуве улучшается наполнение цилиндров свежим зарядом, что позволяет сжигать в цилиндрах большее количество топлива и получать за счет этого более высокую агрегатную мощность двигателя.
В современном двигателестроении очень широко используется наддув и выполняется он различными способами, для реализации которых применяют основанные на разных принципах действия нагнетатели и турбокомпрессоры.
В данном пособии приведены теоретические основы использования агрегатов наддува в комбинированных ДВС, схемы наддува, расчет компрессоров и турбин, расчет характеристик комбинированных ДВС, способы регулирования наддува, охладители наддувочного воздуха и их расчет, а также другие вопросы, связанные с агрегатами наддува.

В конце каждой главы приведены контрольные вопросы, на которые необходимо ответить после изучения материала.

Учебное пособие подготовлено в соответствии с программой курса «Агрегаты наддува двигателей» и предназначен для студентов, обучающихся по специальности 140501 «Двигатели внутреннего сгорания» и направлений подготовки бакалавра и магистра 141100 «Энергетическое машиностроение».
1. ОСНОВНЫЕ ПОЛОЖЕНИЯ
Форсирование ДВС путем применения наддува
Эффективная мощность двигателя зависит от ряда параметров и определяется следующей зависимостью:
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где Hu – низшая теплота сгорания; ( – коэффициент избытка воздуха; l0 – количество воздуха, теоретически необходимое для полного сгорания топлива; ( ​​– тактность двигателя (2 или 4); Vh – рабочий объем двигателя; (v – коэффициент наполнения; (м – механический КПД; (i – индикаторный КПД; (к – плотность воздуха перед впускными органами для двигателя с нагнетателем или плотность воздуха в окружающей среде для двигателя без нагнетателя; n – частота вращения коленчатого вала двигателя.
Анализ формулы показывает, что мощность двигателя можно повысить разными способами, например, увеличить рабочий объем Vh. Однако при этом существенно увеличиваются масса и габариты двигателя.
Другим способом форсирования является увеличение частоты вращения коленчатого вала n, что наблюдается у двигателей, для которых важны габариты и масса. Но значительное увеличение частоты вращения является малоперспективным по следующим причинам. Во-первых, при увеличении n неизбежно повышаются потери на трение в подшипниках и в сопряжении поршней с цилиндрами, растут потери на осуществление насосных ходов и т. п., что ведет к уменьшению механического КПД и снижению экономичности двигателя. Во-вторых, это ведет к уменьшению ресурса двигателя.
Перевод двигателя с четырехтактного на двухтактный цикл позволяет повысить мощность двигателя, но при этом требуется коренное изменение конструкции двигателя, поэтому этот способ не может рассматриваться как способ форсирования.
Возможности повышения коэффициента наполнения (v за счет улучшения организации газообмена, снижения сопротивлений на впуске и выпуске ограничены. Наиболее существенно повысить коэффициент наполнения можно применением газодинамического наддува, то есть настройкой размеров впускных каналов таким образом, чтобы отраженные от среза трубопровода волны сжатия подходили к впускному клапану в конце его закрытия. Но применение газодинамического наддува ограничено предельной величиной коэффициента наполнения, которая, как известно, составляет
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Мощность двигателя можно также увеличить за счет повышения механического КПД (м и индикаторного КПД (i путем совершенствования внутрицилиндровых процессов, применения высококачественных масел и модификации поверхностей трения.
Наиболее существенно можно повысить мощность двигателя без значительного изменения его габаритов и массы путем увеличения плотности воздуха (к, то есть массового наполнения цилиндра. Увеличивая массовый заряд цилиндра воздухом, можно пропорционально увеличивать количество топлива, которое сжигается в цилиндре для получения тепловой энергии и последующего ее преобразования в механическую работу. Процесс увеличения подачи воздуха или топливо-воздушной смеси в рабочую камеру поршневого двигателя за счет повышения давления при впуске выше атмосферного называется наддувом. Наддув может быть осуществлен предварительным сжатием воздуха в нагнетателе (повышение (к) или волнами давления во впускном канале двигателя (повышение (v). В настоящее время достигнуты уровни наддува с применением нагнетателя, позволяющие поднять плотность воздуха до значений более 4 кг/м3, то есть почти четырехкратно повысить мощность двигателя при небольшом увеличении габаритов и массы.
В данной дисциплине будем рассматривать наддув как способ увеличения плотности воздуха во впускном канале и, соответственно, в рабочей камере двигателя за счет предварительного сжатия воздуха в нагнетателе.

Основные понятия о наддуве ДВС

Для сжатия воздуха перед подачей его в рабочую камеру используются системы, в которых наддув может быть механическим, газотурбинным и комбинированным.

При механическом наддуве нагнетатель приводится в действие непосредственно от коленчатого вала или от постореннего источника энергии (рис. 1.1).


[image: image3]
Рис. 1.1. Схема двигателя с механическим наддувом
В качестве нагнетателя могут использоваться объемные компрессоры (поршневые, роторные) или лопаточные компрессоры.
При газотурбинном наддуве (турбонаддуве) лопаточный компрессор приводится в действие от турбины, которая использует энергию выхлопных газов (рис. 1.2).

 SHAPE  \* MERGEFORMAT 



Рис. 1.2. Схема двигателя с газотурбинным наддувом
Агрегат, состоящий из лопаточного компрессора и газовой турбины для его привода, установленных на одном валу, называется турбокомпрессором.
Комбинированный наддув представляет собой комбинацию механического и газотурбинного наддува для двухступенчатого сжатия воздуха.

Двухступенчатый наддув применяется для получения желаемых параметров двигателя, если требуется большое давление наддува. При двухступенчатом наддуве воздух сжимается последовательно в двух нагнетателях.
Применение наддува позволяет добиться следующего.

1. Повысить мощность двигателя при заданных габаритах или уменьшить вес и габариты при той же мощности.

2. Улучшить экономичность за счет роста индикаторного и механического КПД.

3. Расширить возможности получения желаемой характеристики крутящего момента двигателя по частоте вращения.

4. Улучшить экологические показатели двигателя.

5. Уменьшить падение мощности при снижении плотности окружающего воздуха.

Наддув вызывает и проблемы, которые необходимо решать, а именно:

– увеличение механической и тепловой напряженности двигателя;

– в ДВС с принудительным зажиганием применение наддува требует использования топлива с более высоким октановым числом;

– повышение температуры и температурных градиентов приводит к увеличению напряжений в деталях двигателя и ухудшению условий смазки;

– при определенных условиях менее благоприятное протекание кривой крутящего момента и худшая приемистость.

Таким образом, рост механической и тепловой напряженности двигателей является основной причиной, ограничивающей увеличение давления заряда, поступающего в цилиндры.

Для уменьшения механической напряженности двигателя используют следующее:

– понижение степени сжатия;

– уменьшение угла опережения впрыска топлива;

– выбор соответствующих характеристик впрыска топлива и способа смесеобразования;

– охлаждение воздуха после компрессора.

В последнем случае уменьшается начальная температура цикла, а следовательно, и средняя температура за цикл, что приводит к понижению температуры деталей. Кроме того, уменьшение температуры воздуха и деталей двигателя обусловливает увеличение массового наполнения цилиндра и мощности двигателя. Снижение температуры воздуха на каждые 10( увеличивает мощность на 2-4 %. Промежуточное охлаждение воздуха применяют также при двухступенчатом наддуве.
Наддув применяется для форсирования 2- и 4-тактных двигателей, причем как дизелей, так и бензиновых.

Величину повышения мощности двигателя при наддуве оценивают степенью наддува
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где рен и Nен – среднее эффективное давление и эффективная мощность двигателя с наддувом; ре и Nе – среднее эффективное давление и эффективная мощность того же двигателя без наддува.

История применения наддува ДВС

Идея принудительного нагнетания воздуха в цилиндры двигателя была предложена в 1885 г. Немецкий инженер Готлиб Даймлер запатентовал простейшую систему наддува на основе компрессора Roots. В этом же году он применил наддув для повышения частоты вращения вала двигателя, но из-за технических трудностей прекратил заниматься наддувом. Серийный автомобиль Daimler-Benz с двигателем, оснащенным механическим нагнетателем Roots выпущен в 
1900 г., а в 1951 г. двигатель Alfa Romeo объемом 1,5 л с двумя компрессорами Roots имел мощность 425 л. с. Разработан компрессор братьями Рутс еще в 1859 г. как водяной насос. Примечательно, что и современные двигатели оснащают этими компрессорами.
 В 1896 г. немецкий инженер Рудольф Дизель запатентовал компрессор для наддува ДВС и на опытном образце двигателя проверил эффективность наддува. Дизель рассчитывал в первую очередь на улучшение экономичности. Но двигатель, имея заметное повышение мощности, показал ухудшение КПД, что стало для Дизеля загадкой. После завершения своих испытаний (в январе 1897 г.) он написал следующее: "… предварительная компрессия чрезвычайно вредна, и поэтому с этого момента следует отказаться от этой идеи. И поэтому следует остановиться на обычном четырехтактном двигателе с непосредственным впуском воздуха из атмосферы в том виде, в каком он на сегодня имеется".

Аналогичные результаты имели и другие изобретатели. Практически до начала Первой мировой войны развитие наддува шло очень осторожно. Это происходило из-за того, что инженеры слабо представляли себе, как должен осуществляться наддув и какая его конструктивная схема является наилучшей. В результате возникло огромное разнообразие устройств, применяемых для предварительного сжатия воздуха на входе в ДВС и схем организации наддува.
В 1902 г. во Франции Луис Рено запатентовал проект центробежного нагнетателя. Было выпущено некоторое количество автомобилей, затем работы были свернуты. В 1906 г. в США центробежный компрессор появился на двигателях гоночных автомобилей.

В 1905 г. швейцарский инженер Альфред Бюши впервые успешно осуществил нагнетание при помощи выхлопных газов, получив при этом увеличение мощности на 40%. В 1911 г. он запатентовал принцип действия турбонагнетателя, работающего от энергии выхлопных газов. Он имел многоступенчатый осевой компрессор со степенью сжатия около четырех, который приводился в движение многоступенчатой осевой турбиной, использовавшей в качестве рабочего тела выхлопные газы поршневого двигателя. Это изобретение заложило основы турбонаддува. Но технологии того времени не позволили внедрить подобное устройство, и наддув в то время оставался механическим. В дальнейшем Бюши получил еще несколько патентов в этой области. В частности, изобретатель для улучшения коэффициента полезного действия предусмотрел охладитель наддувочного воздуха, наличие которого у турбодвигателей сегодня стало уже стандартом.
Следующий шаг был сделан в области авиационных двигателей. Как известно, с увеличением высоты плотность воздуха падает, из-за чего на высоте 5 км потери мощности двигателя составляют 50%. Первый авиационный двигатель с механическим наддувом создан в 1910 г. До высоты 5200 м он сохранял параметры наполнения, соответствующие уровню моря.

Газотурбинный наддув авиационных двигателей начали испытывать в 1917 г., однако технические трудности не позволили применять его на практике. Это осуществилось в 1939 г. на двухтактном авиационном двигателе. И сегодня наддув в авиационных двигателях широко применяется.

Широкое применение наддува в авиационных двигателях обусловлено следующими факторами:
– понижающаяся с высотой плотность воздуха;
– понижающаяся с высотой температура воздуха (термические нагрузки не возрастают, вероятность детонации ниже);
– зависимость детонации от степени наддува и частоты вращения вала двигателя. Авиационный двигатель работает по винтовой характеристике и требует увеличения степени наддува с ростом частоты вращения вала (то есть детонация не проявляется);
– возможность использования более дорогих высооктановых топлив.

В те времена авиационные и автомобильные двигатели производили одни фирмы, поэтому наддув стали применять и для автомобильных двигателей (Fiat, Mercedes, Renault).

В 20-е гг. двигатели с механическим наддувом завоевали сектор автогонок, и наддув долго использовался в автоспорте, так как экономичность была не важна, главное – мощность.

Турбонаддув впервые был внедрен на немецком флоте в 1926 г. на дизельных двигателях, затем в 1935 г. на двигателях железнодорожных локомотивов и в 1938 г. – на грузовых автомобилях. В авиации двигатели с турбокомпрессорами начали применять в начале 
40-х гг. на американских бомбардировщиках и истребителях.
В секторе легковых автомобилей работы по турбонаддуву велись в США фирмой General Motors. Первый автомобиль был выпущен в 1961 г., когда технология позволила изготавливать турбины из материалов с высокой жаропрочностью. Максимальные показатели двигателя выросли, но ухудшилась кривая крутящего момента и характеристика разгона.

В 70-х гг. турбонаддув стали применять на легковых автомобилях в Германии, сначала в гоночных, а затем в серийных. В 1973 г. на выставке во Франктфурте были представлены автомобили с турбонаддувом BMW и Porsche 911 Turbo.

В 1967 г. фирма Brown Boveri стала выпускать совершенно новый агрегат наддува – обменник давления «Компрекс» для дизелей мощностью 70-320 кВт. В 70-х гг. «Компрекс» стали применять и на бензиновых двигателях автомобиля Opel Senator. Позднее «Компрексом» стала заниматься фирма Mazda и в 1987 г. выпустила автомобиль Mazda-626 с дизельным двигателем.
Однако в 80-е гг. разработки турбокомпрессоров вышли на такой высокий уровень, что обменник давления отодвинулся на второй план, и фирма Mazda в 1996 г. прекратила выпуск автомобилей с обменником «Компрекс».
Интересно, что с 1947 г., когда появились гонки Фомула-1, регламент предусматривал использование двигателей рабочим объемом 1,5 л с компрессором или 4,5 л без компрессора. Но в то время наддувные двигатели конкурировать с безнаддувными не могли. Но в 
70-е гг. с появлением турбокомпрессоров ситуация изменилась. Если атмосферный двигатель Ford рабочим объемом 3 л имел мощность 500 л. с., то двигатель Honda с наддувом объемом 1,5 л – 
1200 л. с. В 1987 г. ограничили давление наддува, а в 1989 г. наддув был запрещен. С 2006 г. максимальный объем ограничен 2,4 л (мощность достигает 750-770 л. с.). С 2014 г. планируется снова разрешить наддув, ограничив объем двигателя до 1,6 л и подняв максимальную частоту вращения вала двигателя до 15 000 об/мин (сейчас 12 000 об/мин).
В сфере дизелей для легковых автомобилей турбонаддув в 
1978 г. использовала фирма Mercedes, а затем Peugeot и Citroen.

В СССР первые серийные дизели с наддувом ЯМЗ-238НБ были выпущены в 1963 г. на Ярославском моторном заводе для тракторов К-700. Вскоре стали выпускаться 12-цилиндровые дизели с наддувом для автомобилей МАЗ и КрАЗ. В настоящее время за малым исключением не существует автомобильных дизелей без турбонаддува, а в некоторых странах дизели без наддува запрещены.
Наддув ДВС широко применяется в судовых и локомотивных силовых установках, двигателях легковых и грузовых автомобилей, специальной дорожной и сельскохозяйственной технике, военной технике, энергетических установках. У ряда фирм доля двигателей с наддувом в объеме производства достигает 50…100%.
Контрольные вопросы  TC  "Контрольные вопросы"\l 2 
1. Что такое наддув двигателя?
2. За счет изменения какого параметра мощность двигателя увеличивается при газодинамическом наддуве?
3. За счет изменения какого параметра мощность двигателя увеличивается при газотурбинном наддуве?
4. В чем различие механического и газотурбинного наддува?

5. Каковы цели применения наддува двигателей?
6. Перечислите способы наддува двигателей.

7. Что такое степень наддува?

8. Чем обусловлено широкое применение наддува в авиационных двигателях?
2. ИДЕАЛЬНЫЕ ЦИКЛЫ КОМБИНИРОВАННЫХ ДВС
Рассмотрим идеальные циклы ДВС без наддува, с наддувом, с использованием энергии выхлопных газов и т. п. и сравним их экономичность и работоспособность при одинаковых условиях.
За основу возьмем цикл двигателя со смешанным подводом теплоты (рис. 2.1).
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Рис. 2.1. Цикл двигателя без наддува
Обратимый термодинамический цикл данного двигателя состоит из адиабатных процессов сжатия ac и расширения zb и процессов подвода cz и изохорного процесса отвода теплоты q2. В этом цикле подвод теплоты осуществляется как при постоянном объеме 
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. Рабочий объем двигателя составляет Vh, а степень сжатия равна ( = (Vh + Vc)/Vc.
Будем рассматривать циклы комбинированных двигателей при одинаковой общей степени сжатия, равной (0 = (((к, где (к – степень сжатия компрессора.
2.1. Цикл двигателя с механическим наддувом

Цикл двигателя с нагнетателем представлен на рис. 2.2. Процесс сжатия воздуха в нагнетателе изображается адиабатой оk. Нагнетатель сжимает воздух от давления окружающей среды р0 до давления после нагнетателя рк. Заштрихованная часть цикла представляет собой работу на сжатие воздуха в нагнетателе Ltk, а площадь kczb – работу поршневой части Ltп. Работа цикла установки равна разности работ Ltп и Ltk.
Термический КПД идеального цикла установки с механическим наддувом может быть представлен в следующем виде
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где (tп – КПД поршневой части; (k = Ltk/Ltп.
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Рис. 2.2. Цикл двигателя с приводным нагнетателем
При неизменной общей степени сжатия термический КПД поршневой части (tп и КПД установки в целом (tу с увеличением pк будет уменьшаться, причем уменьшение (tу будет более значительным (рис. 2.3).
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Рис. 2.3. Зависимости параметров комбинированной установки от степени 
повышения давления при неизменной общей степени сжатия
При небольших давлениях наддува эффективный КПД установки может и не снижаться, так как, не смотря на снижение термического КПД, механический КПД возрастает.

Среднее давление цикла поршневой части ptп ср возрастает с ростом pк из-за уменьшения рабочего объема, что повышает удельную мощность двигателя. Среднее давление цикла установки ptу ср возрастает до определенного предела. При некотором давлении наддува работа на привод компрессора возрастает настолько, что дальнейшее увеличение pк нецелесообразно из-за падения среднего давления цикла установки ptу ср. При большом значении pк вся работа двигателя расходуется на привод компрессора. В этом случае ДВС становится механическим генератором газа.
Если увеличивать давление наддува при неизменной степени сжатия двигателя, то как среднее давление цикла поршневой части ptп.ср, так и среднее давление цикла установки ptу ср будет возрастать (рис. 2.4).
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Рис. 2.4. Зависимости параметров комбинированной установки от степени 
повышения давления при неизменной степени сжатия двигателя

При этом КПД установки в целом (tу с увеличением pк будет уменьшаться, а термический КПД поршневой части (tп остается постоянным.
2.2. Циклы двигателей с использованием энергии выхлопных газов

Комбинированные двигатели, в которых используется энергия выхлопных газов на турбине, разделяют на двигатели с турбиной постоянного давления и с импульсной турбиной, а если ротор турбины связан с коленчатым валом, то такой двигатель называется турбокомпаундным.
Одним из условий достижения максимального КПД турбины является условие постоянства параметров потока выпускных газов перед турбиной. Однако вследствие периодического нестационарного истечения газов из цилиндров, по выпускному трубопроводу распространяются волны давления. В результате наложения волн, образующихся при выпуске из различных цилиндров и их взаимодействия с отраженными волнами, условие постоянства параметров потока перед турбиной не выполняется.
Использование общего трубопровода большого объема или установка ресивера позволяют получить почти постоянные значения параметров газа перед турбиной. Такую выпускную систему называют системой постоянного давления или изобарной системой, а турбину, используемую в ней – турбиной постоянного давления или изобарной турбиной. При большом объеме трубопровода интенсивность волн давления снижается, а также выравнивается скорость газа перед турбиной.
Таким образом, применение изобарной системы обеспечивает работу турбины с максимальным КПД. Но истечение выпускных газов в трубопровод большого объема сопровождается значительными гидравлическими потерями и, следовательно, уменьшением располагаемой работы выпускных газов. Кроме того, в такой системе увеличивается давление за выпускными органами и ухудшается очистка цилиндров.

Для устранения отмеченных недостатков используют импульсную выпускную систему с так называемой импульсной турбиной. Для импульсной турбины выпускные патрубки изготавливают, как правило, минимальных размеров, чтобы амплитуда давления газа на входе в турбину получалась наибольшей, и скорость газа изменялась в широких пределах. Тем самым стремятся уменьшить потери работоспособности газа при его перетекании из цилиндра в турбину. Из-за широкого изменения параметров газа КПД импульсной турбины ниже.
Из результатов испытаний ДВС следует, что импульсную систему целесообразно применять до давлений наддува не выше 
0,19 МПа. При больших значениях давления наддува эффективность изобарной системы выше. Однако выбор системы наддува не следует однозначно связывать с величиной давления наддува и руководствоваться широким комплексом факторов (типом двигателя, его назначением, размером и др.).
2.2.1.  Цикл двигателя с импульсной турбиной
В цикле двигателя с импульсной турбиной (рис. 2.5) потерями при перетекании газа из цилиндра в турбину пренебрегают, и процесс расширения bg в турбине является продолжением адиабатного процесса zb расширения в цилиндре. Из диаграммы цикла видно, что он позволяет получить дополнительную работу abg, которая может быть передана на вал двигателя. Данный цикл позволяет получить максимальную работу и максимальный КПД.
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Рис. 2.5. Цикл двигателя с импульсной турбиной
В идеальном цикле расширение газа в турбине происходит по адиабате без потерь. В действительном цикле КПД будет меньше теоретического из-за потерь при перетекании газа из цилиндра в турбину. Кроме того, турбина увеличивает противодавление на выпуске поршневой части, что ухудшает очистку цилиндра.
2.2.2.  Цикл двигателя с постоянным давлением перед турбиной

Термодинамический цикл двигателя с постоянным давлением перед турбиной показан на рис. 2.6.
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Рис. 2.6. Цикл двигателя с постоянным давлением перед турбиной
В начале выпуска давление в цилиндре значительно больше давления перед турбиной. В процессе истечения газа из цилиндра в выпускной коллектор газ расширяется до давления в коллекторе, а полезная работа не производится. При этом происходит необратимый процесс дросселирования, который сопровождается диссипацией энергии.
Потери работоспособности при перетекании моделируются отводом тепла 
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 по линии bh и подводе того же тепла по линии hf. Из-за потерь работоспособности дополнительная полезная работа ahfg меньше, чем в цикле с импульсной турбиной. КПД цикла по сравнению с предыдущим будет также меньше.
2.3. Цикл двигателя с турбонаддувом

В двигателе с турбонаддувом наддувочный компрессор получает энергию от турбины, работающей от выхлопных газов. Рассмотрим двигатель с импульсным газотурбинным наддувом, при котором избыток мощности турбины передается на вал двигателя (турбокомпаундный двигатель).
 Цикл двигателя с турбонаддувом с импульсной турбиной показан на рис. 2.7.
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Рис. 2.7. Цикл двигателя с турбонаддувом
Цикл аналогичен циклу двигателя с импульсной турбиной, но без наддува (см. рис. 2.5). Отличие заключается в том, что процесс сжатия происходит как в компрессоре по адиабате ak, так и в цилиндре двигателя по адиабате kc. У обоих циклов КПД максимальный.

Если сравнить данный цикл с циклом двигателя без наддува и без использования энергии выхлопных газов (см. рис. 2.1), то можно видеть, что максимальное давление цикла pz такое же, как и без наддува.
Чаще всего в двигателях с турбонаддувом применяется так называемый свободный турбокомпрессор, который не связан механически с коленчатым валом двигателя, и вся работа турбины тратится на привод компрессора. Цикл двигателя показан на рис. 2.8.
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Рис. 2.8. Цикл двигателя со свободным турбокомпрессором
Площадь aknla представляет работу компрессора, затрачиваемую на сжатие газа по линии ak. Полная энергия выпускных газов соответствует сумме площадей brkb и rglnr и лишь частично используется в турбине на привод компрессора.
Работа цикла при свободном турбокомпрессоре равна только площади kczb, причем она будет меньше даже по сравнению с циклом двигателя без турбонаддува. КПД цикла также будет меньше по сравнению с циклом двигателя без турбонаддува, но среднее давление цикла будет больше, поскольку получено при меньшем рабочем объеме двигателя.
2.4. Цикл двигателя с охлаждением наддувочного воздуха
Охлаждение наддувочного воздуха позволяет дополнительно повысить плотность воздуха и за счет этого – массовое наполнение цилиндра. Цикл с промежуточным охлаждением воздуха (рис. 2.9) отличается от цикла без охлаждения наличием изобарного процесса отдачи тепла охладителю qохл.
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Рис. 2.9. Цикл двигателя с охлаждением наддувочного воздуха
Цикл двигателя с охлаждением наддувочного воздуха позволяет получить большую работу на величину заштрихованной области.

Таким образом, охлаждение воздуха позволяет повысить мощность двигателя за счет возможности подвести большее количество тепла на величину 
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. КПД цикла с охлаждением ниже, чем без охлаждения, что объясняется тем, что КПД заштрихованной части меньше из-за меньшего отношения температур в начале и конце адиабаты.
Рассмотренные закономерности иллюстрируются данными в табл. 2.1. В ней приведены параметры одного и того же двигателя без наддува и с наддувом.
Таблица 2.1
Параметры модификаций V-образного 12-цилиндровго дизельного двигателя рабочим объемом 38,9 л

	Модель двигателя
	В59У
	В-46-6МС
	В-92С2

	ge, г/кВт(ч
	231
	245
	212

	Ne, кВт
	384
	574
	735

	Наличие наддува
	без наддува
	приводной нагнетатель
	газотурбинный

	Применение
	Самоходка
	Танк Т72
	Танк Т90


Контрольные вопросы  TC  "Контрольные вопросы" \l 2 
1. У какого цикла КПД выше: двигателя без наддува или двигателя с приводным нагнетателем при одинаковой общей степени сжатия и почему?
2. У какого цикла КПД выше и почему: двигателя с импульсной турбиной или двигателя с изобарной турбиной?

3. Почему экономичность двигателя с газотурбинным наддувом выше, чем двигателя без наддува при одинаковой общей степени сжатия?
4. Почему КПД цикла двигателя с охлаждением наддувочного воздуха ниже, чем двигателя без охлаждения воздуха?

5. Какой ДВС называется турбокомпаундным?
3. НАГНЕТАТЕЛИ
Основной машиной для создания наддува ДВС является компрессор (или нагнетатель). Компрессор – это машина, которая обеспечивает подачу в двигатель определенного количества воздуха, причем повышенного давления, необходимого для наддува двигателя.
Известны три основных типа нагнетателей, существенно отличающихся друг от друга как по конструкции, так и по характеристикам воздухоснабжения, которые они обеспечивают. Это следующие типы компрессоров:
– объемные нагнетатели (компрессоры);
– лопаточные компрессоры (центробежные и осевые);
– волновые обменники давления.

3.1. Объемные нагнетатели

Объемным нагнетателем называют компрессор, в котором рабочий процесс осуществляется в результате циклического изменения объемов рабочих камер. При этом рабочие камеры периодически изолируются от внешней среды и нагнетательного трубопровода. Существует большое разнообразие типов объемных нагнетателей. Рассмотрим несколько типов компрессоров.
3.1.1.  Поршневой компрессор

Поршневой компрессор широко известен в различных отраслях производства как машина, создающая высокое давление воздуха. Компрессоры такого назначения могут создавать чрезвычайно высокие давления, для чего их делают многоступенчатыми. Они могут обеспечивать большие расходы подаваемого газа при сравнительно низких перепадах давления, для чего их выполняют с большими рабочими объемами.

На рис. 3.1 показана принципиальная схема поршневого компрессора.
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Рис. 3.1. Схема поршневого компрессора
В корпусе компрессора размещается поршень, имеющий связь с механизмом преобразования вращательного движения в возвратно-поступательное. Привод поршневого компрессора чаще всего осуществляется от коленчатого вала двигателя. В головке компрессора размещены впускной и выпускной клапаны. Обычно они являются автоматическими, то есть открываются и закрываются благодаря перепаду давления на них, но могут и иметь привод, аналогичный приводу клапанов в ДВС. Работает компрессор следующим образом.
Когда поршень идет вниз, в его камере давление понижается ниже атмосферного, и в результате перепада давления открывается впускной клапан, через который воздух всасывается в камеру. Затем, когда поршень проходит нижнюю мертвую точку, соответствующую наибольшему объему камеры, давление воздуха начинает возрастать и впускной клапан закрывается. По мере сокращения объема камеры сжатия давление воздуха увеличивается. Когда давление в камере достигает заданных параметров, открывается выпускной клапан, и сжатый воздух подается потребителю, например, двигателю. Таким образом, на каждые два такта работы компрессора или один поворот его вала происходит всасывание воздуха и его нагнетание.
На рис. 3.2 приведена p-V-диаграмма поршневого компрессора при разных давлениях (р21 и р22) на выходе.
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Рис. 3.2. Идеальная p-V-диаграмма поршневого компрессора:
р1 – давление воздуха на входе в компрессор; р21 и р22 – давления на выходе из компрессора; Vв – вредный объем; Vн1 и Vн2 – объемы наполнения; Vh – рабочий объем компрессора
На диаграмме видно влияние вредного объема Vв и давления на выходе р2 на объем наполнения Vн компрессора. Вследствие расширения заключенного во вредном пространстве воздуха в период наполнения цилиндра объем наполнения и расход воздуха уменьшаются тем сильнее, чем больше вредное пространство и чем выше давление на выходе р2. Зависимость давления воздуха на выходе из компрессора от объемного расхода воздуха при постоянных частотах вращения вала показана на рис. 3.3.
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Рис. 3.3. Зависимость давления на выходе из компрессора от объемного расхода воздуха

Одним из важных параметров нагнетателя является степень повышения давления, которая представляет собой отношение давления воздуха на выходе из нагнетателя к давлению на входе в него. Кроме того, для любого компрессора необходимо знать характеристику, которая определяется как зависимость изменения степени повышения давления и КПД при изменении расхода воздуха и частоты вращения вала.

На рис. 3.4 показана универсальная характеристика поршневого компрессора.
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Рис. 3.4. Универсальная характеристика поршневого компрессора

Анализ характеристики показывает, что достаточно высокий КПД у такого компрессора достигается лишь при высокой степени повышения давления и при сравнительно низких частотах вращения вала.
Достоинства поршневого компрессора заключаются в следующем.
1. Высокий КПД.
2. Высокая степень повышения давления (10 и более).
3. Высокая надежность.
Однако недостатки поршневого компрессора ограничивают его применение. К недостаткам можно отнести следующее.
1. Характеристика компрессора не очень хорошо согласуется с потребными характеристиками дизеля в широком диапазоне изменения режимов работы.
2. Сложность и громоздкость конструкции.
3. Неуравновешенность.
4. Загрязнение подаваемого воздуха маслом.
5. Пульсации давления.
6. Существенный нагрев компрессора, что снижает его производительность.

Поршневые компрессоры часто используются для наддува крупных судовых двухтактных дизелей, так как их КПД высок на низких частотах вращения вала двигателя.

3.1.2.  Роторно-шестеренчатый компрессор Roots

Одними из распространенных в транспортных двигателях является объемный нагнетатель типа Roots.

Нагнетатель Roots был запатентован американцами братьями Филандером и Фрэнсисом Рутс в 1860 г. Первоначально этот механизм использовался исключительно для вентиляции промышленных помещений и шахт, и лишь в 1885 г. Готлиб Даймлер получил свой патент на нагнетатель, работающий по принципу нагнетателя братьев Рутс. Как указывалось ранее, в 1900 г. увидел свет автомобиль с двигателем, оснащенным первым механическим нагнетателем типа Roots.

Схема компрессора и его трехмерная модель показаны на 
рис. 3.5.
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Рис. 3.5. Компрессор Roots:
а – схема компрессора; б – трехмерная модель
В корпусе овальной формы вращаются в противоположные стороны два ротора, имеющие специальный профиль. В зависимости от размеров роторов частота их вращения составляет 500-6000 об/мин и может достигать 12000 об/мин. Роторы насажены на валы, связанные одинаковыми шестернями. Между самими роторами и корпусом поддерживается небольшой зазор. Основное отличие этого метода нагнетания заключается в том, что воздух сжимается не внутри, а непосредственно в нагнетательном трубопроводе, поэтому его эффективная работа возможна лишь до определенных значений давления наддува, как правило, степень повышения давления не превышает 2.
В 1949 г. другой американский изобретатель, Итон, улучшил конструкцию нагнетателя – прямозубые шестерни уступили место косозубым роторам и воздух начал перемещаться не поперек их осей вращения, а вдоль. Но, как и до модернизации, основным принципом работы нагнетателей типа Roots является простая перекачка воздуха в другой объем, без сжатия воздуха внутри механизма.

Универсальная характеристика компрессора показана на рисунке 3.6.
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Рис. 3.6. Универсальная характеристика компрессора Roots
Нагнетатели данного типа, в отличие от центробежных, начинают свою работу уже при низких частотах вращения вала и продолжают без потери эффективности нагнетать воздух в цилиндры. С ростом давления в нагнетательном трубопроводе, а также при низком расходе воздуха увеличиваются утечки воздуха в зазорах, и его КПД ощутимо снижается. Увеличением скорости вращения роторов можно несколько снизить утечки воздуха, но лишь до определенных пределов.

В отличие от центробежных компрессоров, работа роторно-шестеренчатых нагнетателей сопровождается пульсациями давления. Для снижения шума и амплитуды пульсаций в последнее время наибольшее распространение получили трехзубчатые роторы спиральной формы. В настоящее время современные технологические возможности вывели подобные компрессоры на очень высокий уровень производительности. Достоинством объемных нагнетателей является эффективность на малых и средних частотах вращения вала двигателя. Достоинством нагнетателя является также его прямая связь с частотой вращения вала двигателя, благодаря чему исключается отставание в воздухоснабжении двигателя при резком увеличении частоты вращения вала двигателя. Малое количество движущихся частей и малые скорости вращения делают эти нагнетатели одними из самых надежных и долговечных. К достоинствам относится также чистота подаваемого воздуха, уравновешенность, отсутствие проблем с охлаждением.
Недостатками нагнетателя являются большие габариты, сложность в изготовлении, высокая цена (относительно центробежных), ограниченное давление наддува, пульсации давления, сравнительно низкий КПД и необходимость механической связи с валом двигателя.
Нагнетатели Roots наиболее распространены на крупных двухтактных дизелях. Причем на крупных дизелях применяют трех- или четырехлопастные нагнетатели, а на более мелких – двухлопастные.
3.1.3.  Винтовой компрессор

Винтовой компрессор или компрессор Lysholm был запатентован в 1936 г. шведским инженером Альфом Лисхольмом.
Компрессор имеет два винтовых ротора, причем ведущий ротор с выпуклой нарезкой соединен непосредственно или через зубчатую передачу с двигателем, а на ведомом роторе нарезка выполнена с вогнутыми впадинами (рис. 3.7).
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Рис. 3.7. Схема роторов винтового компрессора
В отличие от роторно-шестеренчатого винтовой компрессор имеет проточную часть с диагональным движением воздуха и характеризуются внутренним сжатием, что обусловлено изменением объема между вращающимися винтовыми роторами. Внешний вид винтового компрессора показан на рис. 3.8.
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Рис. 3.8. Винтовой компрессор
Компрессор имеет высокую степень повышения давления (до 7) при достаточно высоком КПД (( 80%) и высокую частоту вращения роторов (до 25 000 об/мин), что делает их более компактными и позволяет в качестве привода использовать газовую турбину.
Характеристика винтового компрессора показана на рис. 3.9.
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Рис. 3.9. Универсальная характеристика винтового компрессора

Главным недостатком компрессора является очень высокая цена, делающая этот агрегат труднодоступным.
3.1.4.  Роторно-пластинчатый компрессор

Роторно-пластинчатый компрессор состоит из корпуса с впускными и выпускными окнами, ротора, размещенного в корпусе с эксцентриситетом и пластин, размещенных в пазах ротора (рис. 3.10). Пластины могут двигаться в пазах ротора. Полости, расположенные между пластинами, ротором и корпусом образуют рабочие объемы.
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Рис. 3.10. Схема роторно-пластинчатого компрессора
Компрессор без крышки корпуса показан на рисунке 3.11.
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Рис. 3.11. Роторно-пластинчатый компрессор
При вращении ротора центробежные силы обеспечивают прижатие пластин к корпусу компрессора, и его рабочие объемы изменяются. При прохождении мимо впускного окна объем полости увеличивается, и происходит всасывание воздуха из атмосферы. Затем объем полости уменьшается, происходит сжатие воздуха, и при сообщении полости с выпускным окном нагнетание воздуха во впускной коллектор двигателя.

Компрессоры данного типа обеспечивают повышение давления до 0,17 МПа при адиабатном КПД порядка 0,4-0,5.

Достоинствами компрессора являются:

– возможность вращения ротора синхронно с валом двигателя, что обеспечивает пропорциональное увеличение производительности компрессора с ростом потребности в надувочном воздухе двигателя;

– конструкция сравнительно проста и дешева;

– из-за низких частот вращения вала компрессор является малошумным и практически лишен вибрации;

– хорошая ремонтно-пригодность.

К недостаткам компрессора можно отнести сложность организации смазки для обеспечения чистоты подаваемого воздуха, нагревание компрессора и воздуха, а также большие потери мощности из-за трения пластин о статор (до 30%).

Из-за указанных недостатков применяется ограниченно для наддува бензиновых двигателей.
3.1.5.  Компрессор с кольцевым поршнем

Стремление уменьшить габариты компрессоров и их массу приводит к созданию других типов компрессоров. На рис. 3.12 показана схема и принцип работы компрессора с кольцевым поршнем фирмы Brown Boveri.
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Рис. 3.12. Схема и принцип работы компрессора с кольцевым поршнем фирмы Brown Boveri:

 1, 2, 3, 4, 5 – последовательные положения кольцевого поршня при вращении вокруг 
вытеснителя
Такой компрессор был реально создан и применялся на крупных двухтактных дизелях. В корпусе компрессора размещен вытеснитель, вокруг которого может вращаться кольцевой поршень. Поршень между вытеснителем и корпусом установлен с минимальными зазорами. Ось поршня размещена эксцентрично оси корпуса и вытеснителя и совпадает с осью кривошипа коленчатого вала. При этом ось коленчатого вала совпадает с осью корпуса компрессора и его вытеснителя. Направление вращения оси поршня – по часовой стрелке. На схемах 1-5 последовательно показано как полость А заполняется воздухом, так как она увеличивается в объеме (позиции 1, 2). Затем полость А начинает уменьшаться в объеме и происходит нагнетание сжатого воздуха (позиции 4, 5). Начиная от позиции 1 полость Б уменьшается в объеме, так что воздух из нее нагнетается к выпускному каналу (позиции 2, 3). От позиции 5 начинается заполнение воздухом полостей А и Б и так далее.
Характеристики такого компрессора аналогичны характеристикам других компрессоров объемного типа.

Очевидно, что принципиально в качестве компрессора применима, например, схема двигателя Ванкеля. Ясно, что такой компрессор обладает способностью более высокого подъема давления. По характеристике и получаемым параметрам он сравним с поршневым компрессором с возвратно – поступательным движением рабочего органа. Сам он имеет привод от вращающегося вала, что и определяет его достоинства в части повышения частоты вращения, то есть он как бы занимает промежуточное место между лопастными и поршневыми компрессорами. Однако сложность обеспечения надежного уплотнения поршня с помощью линейных уплотнителей, большие потери энергии на трение, необходимость смазки уплотнений, а следовательно, возможность попадания масла в воздушный заряд, а также нагревание элементов компрессора из-за трения не позволяют с высокой эффективностью использовать такую конструкцию в качестве компрессора.
3.1.6.  Спиральный нагнетатель

Еще одна не совсем обычная конструкция объемного нагнетателя – это спиральный, или G-образный (по форме буквы G, напоминающей спираль) нагнетатель. Идея запатентована еще в начале прошлого столетия, но из-за технических и производственных проблем на выпуск такого нагнетателя долго никто не решался. Первой, в 
1985 г. была фирма Volkswagen, которая применила его на двигателе автомобиля Polo (1,3 л, 113 л. с.). В 1988 г. появился более мощный нагнетатель G60, которым в течение нескольких лет комплектовались двигатели автомобилей Corrado и Passat (1,8 л, 160 л. с.), а Polo G40 выпускался вплоть до 1994 г.
Схематично конструкцию G-образного нагнетателя (рис. 3.13) можно представить в виде двух спиралей, одна из которых неподвижна и является частью корпуса. Вторая – вытеснитель – расположена между витками первой и закреплена на валу с эксцентриситетом в несколько миллиметров. Вал приводится от двигателя ременной передачей с передаточным отношением около 1:2.
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Рис. 3.13. Конструкция спирального нагнетателя:
1 – вытеснитель; 2 – корпус; 3 – приводная шестерня

Принцип действия нагнетателя поясняется на рис. 3.14.
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Рис. 3.14. Принцип действия спирального нагнетателя:

1 – корпус (неподвижные спирали); 2 – вытеснитель (подвижная спираль); 
3 – воздушная полость

При вращении вала внутренняя спираль совершает колебательные движения, и между неподвижной (корпус) и обегающей (вытеснитель) спиралями образуются серпообразные полости, которые движутся к центру, перемещая воздух от периферии и подавая его в двигатель под небольшим давлением. Количество перемещаемого воздуха зависит от частоты вращения коленчатого вала двигателя.
Система имеет сравнительно высокий (около 65%) КПД. Трущихся частей почти нет, поэтому износ деталей незначителен. Установленный на двигателе Polo нагнетатель G40 (40 и 60 в маркировке нагнетателей Volkswagen – это ширина спиральных камер в миллиметрах) имеет максимальное давление наддува 0,17 МПа. При номинальной частоте вращения ротора 10 200 об/мин за один оборот подается 566 см3 воздуха, то есть почти 6 000 л/мин.
3.2. Волновой обменник давления «Компрекс»
Волновой обменник давления является устройством, в котором в результате непосредственного контакта выпускных газов и воздуха происходит сжатие воздуха и расширение газов. Существует несколько запатентованных схем обменников давления, но распространение получило только устройство, получившее название система наддува «Компрекс».
Первый патент на обменник давления получил в 1913 г. швейцарец Бурхарт. В 1942 г. швейцарская фирма Brown Boveri разработала обменник давления «Компрекс» и лишь в 1950 г. процесс был реализован. Как указывалось выше, обменники «Компрекс» применялись на дизелях и бензиновых двигателях, однако, были вытеснены турбокомпрессорами.
На рис. 3.15 приведена конструкция системы «Компрекс», основными элементами которой являются ротор с продольными ребрами, образующими открытые с обоих концов каналы-ячейки, и статор с выпускными и впускными окнами. Каналы-ячейки могут быть выполнены в 2-3 яруса. Для привода ротора используется ременная передача.
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Рис. 3.15. Система наддува "Компрекс"

Принцип действия системы основан на использовании волн давления в выпускном трубопроводе для сжатия воздуха, поступающего в цилиндры двигателя. Для иллюстрации принципа работы обменника давления на рис. 3.16 представлена развертка его ротора по среднему диаметру.
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Рис. 3.16. Схема течения газов по каналам ротора системы "Компрекс"

Рабочий цикл в каждом канале начинается с момента ее совмещения с газоподводящим окном А. В этот момент по каналу от выпускного органа распространяется волна давления, которая сжимает находящийся в канале воздух. С момента совмещения канала с окном B сжатый воздух поступает во впускной коллектор двигателя, а к противоположному концу канала распространяется волна разрежения. Разобщение канала с окном B происходит до момента подхода отработавших газов.
При дальнейшим движении канал совмещается с окном С и происходит истечение отработавших газов. При совмещении канала с окном D вследствие разрежения, создаваемого при истечении отработавших газов происходит ее заполнение свежим воздухом. Так как часть свежего воздуха смешивается с отработавшими газами то размеры окон C и D выбирают таким образом, чтобы образовавшаяся смесь вытекала через окно С.
В простейшем обменнике давления отклонение от расчетного режима приводит к значительному ухудшению показателей из-за рассогласования момента прихода волн к концам каналов. Применение специальных карманов в стенках статора позволяет расширить диапазон работы обменника.

По назначению карманы делятся на расширительные, компрессионные и газовые. С расширительным карманом Е сообщаются несколько соседствующих каналов. При уменьшении давления в канале, сообщающемся с окном С, до значений меньших, чем в окне С вследствие перетекания воздуха через карман Е предотвращается обратное течение в окно D.
Аналогичные процессы происходят в компрессионном кармане G. При соединении соседних каналов происходит поджатие воздуха волной давления, распространяющейся от окна А. В результате повышается давление воздуха на частичных режимах.
Газовый карман F сообщается с окном А и тем самым как бы увеличивает площадь этого окна. Поэтому волны разрежения, распространяющиеся от окна В к окну А, отражаются не от стенки статора, а от объема кармана и, соответственно, отражаются волнами давления, увеличивают давление в расширительном кармане Е и ускоряют движение воздуха к канале в направлении окна С.
Частота вращения ротора обменника составляет 4500 об/мин для небольших двигателей, а для мощных двигателей достигает 
18 000 об/мин. Уровень степени повышения давления достигает 3,0.
Достоинства обменника давления "Компрекс" следующие.
1. Благоприятное протекание внешней скоростной характеристики двигателя.
2. Высокая приемистость (не надо раскручивать ротор агрегата).

К недостаткам обменника можно отнести следующее.
1. Смешение газов в зоне контакта.

2. Увеличенные габариты по сравнению с турбокомпрессором.

3. Большая стоимость.

4. Отклонение от расчетного режима приводит к ухудшению показателей двигателя.

5. Теплообмен со стенками ротора снижает плотность воздуха.
Контрольные вопросы  TC  "Контрольные вопросы" \l 2 
1. Перечислите основные типы нагнетателей, применяемых для наддува ДВС.
2. Что называется характеристикой компрессора?

3. Каков принцип действия нагнетателей объемного типа?
4. Перечислите основные типы объемных нагнетателей, применяемых для наддува ДВС.
5. Как зависит расход воздуха через поршневой компрессор от давления на его выходе?
6. Перечислите достоинства и недостатки поршневого компрессора.

7. У какого объемного нагнетателя самая высокая степень повышения давления?

8. Почему КПД нагнетателя Roots падает с ростом давления нагнетания?

9. В чем заключается главное достоинство нагнетателя Roots?

10. Чем различаются принципы работы компрессоров Roots и Lysholm?
11. В чем заключаются главные недостатки роторно-пластинчатого компрессора?

12. Опишите принцип действия спирального нагнетателя.
13. Опишите принцип действия обменника давления «Компрекс».
14. Почему обменник давления «Компрекс» сегодня не может конкурировать с турбокомпрессором?
4. ЛОПАТОЧНЫЕ КОМПРЕССОРЫ
Устройство для преобразования энергии движущейся жидкости или газа в энергию вращающегося вала (например, турбина) или наоборот (например, компрессор) называется лопаточной машиной.
Лопаточный компрессор является разновидностью лопаточной машины, в котором увеличение полного давления газа осуществляется путем динамического воздействия на непрерывный поток вращающимися решетками лопаток, то есть за счет преобразования механической работы компрессора в кинетическую энергию рабочего тела с последующим преобразованием ее в потенциальную энергию.
По направлению движения рабочего тела относительно оси вращения лопаточные компрессоры бывают центробежного и осевого типов. Лопаточные компрессоры получили наибольшее распространение для наддува ДВС. Их характерной особенностью является работа при высоких окружных скоростях (на периферии колеса 200-600 м/с) и высокая производительность при относительно малых габаритах. Предварительно рассмотрим параметры крылового профиля и решетки профилей, которые необходимы для рассмотрения течения газа в лопаточных компрессорах и других лопаточных машинах.
4.1. Геометрические параметры крылового профиля и решетки профилей
Для дозвукового профиля характерны округленная передняя часть и заостренная задняя кромка (рис. 4.1).
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Рис. 4.1. Геометрия крылового профиля
Средней линией или дугой профиля называется геометрическое место центров, вписанных в профиль окружностей.

Для определения положения профиля по отношению к потоку, а также в качестве характерного размера вводится понятие о хорде профиля. Хордой профиля называют отрезок прямой, соединяющей две самые удаленные точки дуги профиля.

Конфигурация профиля определяется рядом геометрических параметров: длиной хорды – b; максимальной толщиной профиля – c; максимальной стрелой прогиба – f; углом изгиба средней линии (углом между передней и задней касательными) – (.
Корме того, вводятся относительные параметры: относительная толщина профиля 
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; относительная вогнутость или относительная кривизна профиля 
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Прямолинейной решеткой профилей называют совокупность бесконечного числа одинаково расположенных идентичных профилей, находящихся друг от друга на одном и том же расстоянии.
Линия, соединяющая соответственные точки профиля в решетке, называется фронтом решетки, нормаль к ней – осью решетки (см. рис. 4.2).
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Рис. 4.2. Решетка профилей

С задачей обтекания прямолинейной решетки приходится иметь дело в компрессорах и турбинах при изучении течения газа через лопаточные венцы с цилиндрической поверхностью тока. Лопаточный венец с цилиндрической поверхностью тока превращается в прямолинейную решетку разворотом его на плоскости.

Взаимное расположение профилей в решетке определяется двумя параметрами: шагом решетки t и установочным углом (. Шагом решетки называется расстояние между соседними профилями, а установочный угол – это угол между хордой профиля и фронтом.

Помимо угла ( положение профиля можно характеризовать углом φ1 или φ2.

Величина шага решетки, отнесенная к длине хорды профиля, называется относительным шагом решетки 
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; обратная величина называется густотой решетки τ = b/t.

Положение профиля и решетки профилей по отношению к набегающему потоку характеризуется углом атаки i. Угол атаки – это угол между вектором скорости w1 и передней касательной к дуге профиля. При показанном на рис. 4.2 направлением вектора скорости w1 угол атаки i положителен. Угол (1 между вектором скорости w1 и фронтом решетки называется углом входа; соответственно угол (2 между вектором скорости на выходе w2 и фронтом решетки называется углом выхода.
4.2. Осевой компрессор
Схема осевого компрессора показана на рис. 4.3.
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Рис. 4.3. Схема двухступенчатого осевого компрессора:
1– входное устройство; 2 – статор; 3 – лопатки статора; 4 – ротор; 5 – лопатки ротора; 
6 – воздухосборник; 7 – вал 

Осевой компрессор состоит из чередующихся подвижных лопаточных решеток ротора, состоящих из лопаток 5, закрепленных на роторе 4 и именуемых рабочими колесами, и неподвижных лопаточных решеток статора, состоящих из лопаток 3, закрепленных на статоре 2 и именуемых направляющими аппаратами. Совокупность, состоящая из одного рабочего колеса и одного направляющего аппарата компрессора, называется ступенью компрессора.
При вращении рабочего колеса повышается скорость потока, при этом на входе создается разрежение, обеспечивающее непрерывное поступление воздуха во входное устройство 1. При этом воздух условно движется вдоль оси вращения ротора. Энергия, сообщаемая лопатками колеса 5 воздуху, затрачивается на увеличение скорости в абсолютном движении и на повышение давления. Благодаря тому, что межлопаточные каналы в направляющем аппарате выполнены расширяющимися, преобразование кинетической энергии воздуха в них сопровождается повышением давления. Из первой ступени воздух поступает во вторую ступень, которая работает аналогично и затем в воздухосборник 6.
Осевые компрессоры применяют для наддува ДВС крайне редко. Это связано с тем, что их диапазон работы значительно уже, чем центробежного, и давление, достигаемое в одной ступени, не превышает 0,18 МПа. Для получения более высоких давлений необходимо применять многоступенчатый компрессор. Отсутствие резких поворотов потока и высокое аэродинамическое совершенство лопаток обусловливают высокий КПД осевых компрессоров (до 0,91).
4.3. Центробежный компрессор

Центробежный компрессор отличается от других компрессоров высокой производительностью при относительно малых габаритах, имеет высокий КПД и высокую степень повышения давления в одной ступени (до 10). Схема центробежного компрессора показана на 
рис. 4.4.
К недостаткам компрессора можно отнести высокую скорость вращения вала (до 300 тыс. об/мин), что накладывает особые требования на качество используемых материалов и точность изготовления (учитывая огромные нагрузки от центробежных сил). Кроме того, при малой производительности не может быть достигнута высокая степень повышения давления, и характеристика компрессора не очень хорошо согласована с характеристикой поршневого ДВС. Лопаточный компрессор обычно используется в составе турбокомпрессора, для которого не требуется механическая связь с валом двигателя.
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Рис. 4.4.. Схема центробежного компрессора:

1– входное устройство; 2 – поворотные лопатки; 3 – рабочее колесо; 4 - диффузор; 
5 – лопатки диффузора; 6 – воздухосборник; 7 – вал
Компрессор состоит из входного устройства 1, рабочего колеса 3, насаженного на вал 7, диффузора 4, переходящего в воздухосборник 6. Рабочее колесо выполняется в виде диска с лопатками, образующими расширяющиеся каналы. Внешний вид колеса с валом и подшипником показан на рис. 4.5.
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Рис. 4.5. Рабочее колесо центробежного компрессора
Кинетическая и потенциальная энергия сообщается воздуху в рабочем колесе. После выхода газа из рабочего колеса его скорость падает в диффузоре (расширяющемся канале), а давление соответственно растет. Для увеличения КПД на расчетном режиме диффузор снабжается лопатками 5. Для увеличения КПД в широком диапазоне режимов на входе в компрессор могут устанавливаться поворотные лопатки 2 (см. рис. 4.4). Часто для улучшения показателей компрессора лопатки диффузора могут выполняться поворотными. Лопаточному диффузору предшествует безлопаточный, который выравнивает поток, весьма неравномерный на выходе из рабочего колеса.

Применяемые в настоящее время центробежные компрессоры имеют диапазон степени повышения давления от 1,2 до 4. В одной ступени возможно получение степени повышения давления до 10.
Для обеспечения высокой окружной скорости колеса частота его вращения должна быть достаточно большой. Для существующих компрессоров она составляет от 6500 до 300 000 об/мин. Производительность компрессоров составляет от 0,04 до 30 кг/с. Адиабатный КПД компрессоров составляет от 0,72 до 0,85, причем, чем меньше колесо, тем меньше КПД.
4.4. Течение газа через осевой компрессор

Рассмотрим течение воздуха через решетки профилей одноступенчатого компрессора. Схема течения показана на рис. 4.6.
Воздух поступает в рабочее колесо (РК) с абсолютной скоростью c1. В относительном движении (относительно стенок каналов РК) воздух поступает с относительной скоростью w1, которая находится из векторной суммы 
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 – вектор окружной скорости колеса). Треугольник, составленный из векторов абсолютной скорости 
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, относительной скорости 
[image: image48.wmf]1

w

 и окружной скорости 
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, называется треугольником скоростей или планом скоростей воздуха на входе в РК.
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Рис. 4.6. Схема течения воздуха через осевой компрессор 
Лопатки рабочего колеса устанавливают так, чтобы направление вектора w1 было близко направлению передних кромок. Форма профилей выбирается такой, чтобы β2 > β1. В этом случае поворот потока сопровождается увеличением поперечного сечения межлопаточного канала (F2к > F1к). В результате относительная скорость воздуха уменьшается (w2 < w1), а давление возрастает (p2 > p1). В то же время за счет передачи внешней энергии воздуху лопатками РК его абсолютная скорость увеличивается: c2 > c1. Соответственно полное давление воздуха возрастает (
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). Скорость c2 является векторной суммой 
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, а треугольник, составленный из этих векторов, называется треугольником скоростей на выходе из РК. Совмещенные треугольники скоростей показаны на рис. 4.7. Величина Δwu называется закруткой потока в колесе.
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Рис. 4.7. Совмещенные треугольники скоростей на входе в рабочее колесо 
компрессора и выходе из него
Течение воздуха через рабочее колесо сопровождается возникновением аэродинамической силы P. Работа, затраченная на вращение колеса, пропорциональна окружной составляющей силы Pu и окружной скорости u и идет на увеличение энергии воздуха.

Форма лопаток направляющего аппарата подбирается такой, чтобы площадь сечения межлопаточного канала также увеличивалась (F3а > F2а). В результате при движении воздуха по каналам направляющего аппарата (НА) скорость воздуха падает от с2 до с3, примерно равной по величине с1, что приводит к увеличению давления воздуха в НА: p3 > p2. Необходимо отметить, что полное давление из-за потерь падает (
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Повышение давления воздуха в компрессоре характеризуется степенью повышения давления
(к = p3/p1.
Изменение параметров воздуха в компрессоре показано в левой части рис. 4.6.
4.5. Течение газа через центробежный компрессор

Схема течения воздуха через центробежный компрессор показана на рис. 4.8.
 SHAPE  \* MERGEFORMAT 



Рис. 4.8. Схема течения воздуха через центробежный компрессор
Характер течения через центробежный компрессор аналогичен течению через осевой компрессор, но в отличие от осевого компрессора воздух перемещается в радиальном направлении к периферии колеса. Кроме того, среднее значение относительной скорости w после поворота в колесе почти не меняется из-за постоянства сечения канала, а давление растет, так как движение частиц газа происходит в поле действия центробежных сил. Поле скоростей при этом существенно неравномерное, как и распределение давлений. На каждой лопатке возникает разность давлений, создающая момент сопротивления.
Изменение параметров воздуха в компрессоре показано в правой части рисунка 4.8.
4.6. Работа вращения колеса

Определим работу, затрачиваемую на вращение элемента ступени осевого компрессора в расчете на 1 кг воздуха.

Удельная работа вращения лопатки компрессора
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Для центробежного компрессора работу необходимо искать через приращение момента количества движения потока в единицу времени

ΔM = ΔG(c2ur2 – c1ur1),

где c2u и c1u – окружные составляющие скорости.

В этом случае удельная работа определяется из выражения
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где ( – частота вращения колеса.
Последнее выражение называется формулой Эйлера.

Мощность, затрачиваемая на вращение колеса
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где n – количество элементов разбиения проточной части; ΔGi – расход газа через i-й элемент.
4.7. Основные параметры ступени компрессора
Затрачиваемая в компрессоре работа расходуется на сжатие воздуха и преодоление потерь.

При отсутствии теплообмена и вязкости процесс сжатия протекал бы по адиабате 1-3ад (рис. 4.9).


[image: image59]
Рис. 4.9. Работа сжатия воздуха в компрессоре
Уравнение энергии для килограмма воздуха, сжимаемого в идеальном компрессоре (без гидравлических потерь и теплообмена с внешней средой) имеет вид
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где ср – теплоемкость воздуха при постоянном давлении.
Работу lк.ад называют адиабатной или изоэнтропической работой компрессора. Уравнение можно преобразовать к другому виду
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где ( – показатель адиабаты воздуха; R – газовая постоянная воздуха.
На диаграмме p-V работа lк.ад изображается площадью 1-а-b-3ад (см. рис. 4.9).
Работа сжатия в реальном компрессоре больше адиабатной из-за гидравлических сопротивлений. Работа на преодоление гидравлических сопротивлений преобразуется в тепло, подогревающее сжимаемый воздух и процесс сжатия в реальном компрессоре протекает не по адиабате, а по политропе с показателем n > (. Политропная работа lп больше lк.ад на величину (lv, представляющей собой дополнительную работу, которую нужно затратить на сжатие воздуха из-за его подогрева теплом трения и увеличения вследствие этого его удельного объема. Величина (lV называется дополнительной объемной работой сжатия. Действительная работа на сжатие воздуха равна
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и больше политропной работы lп на величину потерь lr, то есть
lк = lп + lr = lк ад + (lV + lr.
Таким образом, гидравлические сопротивления вызывают необходимость затратить работу lr и совершить дополнительную работу (lV, которая обусловлена сжатием более нагретого газа.

Работа политропного сжатия
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где n – показатель политропы.

Показатель политропы сжатия связан с давлением и температурой следующим выражением
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Работа политропного сжатия изображается на диаграмме p-V площадью 1-а-b-3 (см. рис. 4.9).
Степень совершенства рабочего процесса в компрессоре характеризуется адиабатным КПД
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В расчетах часто используют параметры заторможенного потока:
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Обычно числа Маха на входе и выходе из компрессора мало отличаются, поэтому 
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, и отличие между 
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 составляет не более 1%.
Выражение для адиабатического КПД может быть записано в следующем виде
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Кроме адиабатического КПД применяют еще один параметр – коэффициент адиабатического напора
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где uк – окружная скорость колеса компрессора.

Для радиальных компрессоров коэффициент 
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 составляет 
0,6-0,7. Меньшие значения принимают для колес с меньшим диаметром.
Мощность, затрачиваемая на привод компрессора
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где Gк – расход воздуха через компрессор.

4.8. Характеристики лопаточного компрессора

В условиях эксплуатации компрессор для наддува ДВС работает в широком диапазоне режимов работы и его характеристика должна быть согласована с характеристикой поршневой части.
Под характеристикой компрессора понимается зависимость степени повышения давления 
[image: image76.wmf]*

к

π

 или 
[image: image77.wmf]к

π

 и адиабатного КПД 
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 от расхода воздуха Gк и частоты вращения ротора n. Характеристику компрессора получают экспериментально, проводя измерения параметров при постоянных частотах вращения вала. Расход газа регулируют с помощью заслонки.
Диапазон работы компрессора оценивается относительной величиной
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где Gmax и Gmin – максимальный и минимальный расходы газа через компрессор.
Максимальный расход газа ограничен пропускной способностью элементов проточной части компрессора, а минимальный – ограничен помпажем.

Помпаж – это неустойчивая работа компрессора, которая проявляется в виде пульсаций воздушного потока в компрессоре и периодическим выбросом воздуха обратно во впускное устройство компрессора. Помпаж является следствием уменьшения расхода воздуха через компрессор ниже определенного для него критического значения. В результате происходит срыв потока воздуха с лопаток воздушного колеса или лопаточного диффузора компрессора, нарушается его устойчивая работа. Эксплуатация компрессора на режиме помпажа может вызвать разрушение его элементов.
Характеристика центробежного компрессора с наружным диаметром рабочего колеса 41 мм показана на рисунке 4.10.
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Рис. 4.10. Характеристика центробежного компрессора
Жирные линии показывают зависимость (к от расхода воздуха при постоянной частоте вращения. Тонкие линии – линии равных КПД.

Степень повышения давления (к с ростом расхода падает и тем круче, чем выше расход. Область максимальных КПД располагается недалеко от линии помпажа.
Удаленность рабочих точек компрессора от линии помпажа оценивают коэффициентом запаса устойчивости
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,
где индекс «помп» относится к параметрам на линии помпажа, а индекс «расч» – к расчетным параметрам.
Для расчетных режимов работы компрессора коэффициент kуст должен быть больше 10 %.
Характеристики компрессора, полученные при разных атмосферных условиях, могут отличаться, поэтому измеренные при испытаниях параметры приводят к стандартным атмосферным условиям. Согласно ГОСТ Р 53637-2009 стандартными условиями считаются: давление pст = 100 кПа; температура Тст = 25( С.
Расход воздуха, приведенный к стандартным условиям, вычисляют по формуле

[image: image83.wmf]ст

0

0

ст

к

пр

 

к

T

T

p

p

G

G

=

,
где p0 и Т0 – давление и температура окружающей среды, при которых снимается характеристика компрессора.
Частоту вращения колеса компрессора, приведенную к стандартным условиям, вычисляют по формуле
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где n – частота вращения колеса компрессора, при которой снимается характеристика компрессора.
4.9. Расчет лопаточного компрессора

В качестве исходных параметров при расчете компрессора принимают степень повышения давления (к и расход воздуха Gк, которые определяются из теплового расчета комбинированного двигателя.
Рассмотрим расчет центробежного компрессора, получившего преимущественное распространение для наддува ДВС.
Схема проточной части компрессора представлена на рисун-
ке 4.11.
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Рис. 4.11. Схема проточной части центробежного компрессора
При выборе размеров колеса можно пользоваться приведенными ниже соотношениями между диаметрами элементов существующих компрессора.

Отношение диаметров D1/D2 = 0,55-0,65.
Отношение D0/D2 = 0,2-0,25 для консольной схемы и D0/D2 = 
= 0,28-0,33 для бесконсольной схемы. Меньшие значения принимают при больших диаметрах. Количество лопаток рабочего колеса выбирают также в зависимости от диаметра колес в интервале от 12 до 30.
4.9.1.  Расчет параметров колеса компрессора

Для выбора окружной скорости колеса используют коэффициент адиабатического напора 
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 (см. параграф 4.7), величина которого составляет 0,6-0,7. Меньшие значения принимают для колес с меньшим диаметром. В компрессорах с лопаточным диффузором величина 
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 выше на 0,02-0,04.
Тогда окружная скорость колеса компрессора
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Размеры колеса можно получить из заданного расхода газа через компрессор Gк.
Диаметр колеса можно найти из уравнения для расхода воздуха на входе в колесо
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где 
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Отношение D1/D0 можно получить из отношений для D1/D2 и D0/D2, приведенных выше
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Приведенная осевая скорость, как известно, равна отношению скорости потока к критической скорости звука aкр1
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Для центробежных компрессоров можно принимать (1 = 90(, поэтому сa = с1 и соответственно (а = (1.
Определим приведенную скорость (1.
Размеры входной части должны обеспечивать максимальный расход газа при минимальных гидравлических потерях. Оптимальное число Маха Мw1 потока во входной части колеса составляет от 0,7 до 0,9, причем для меньших диаметров Мw1 больше.
Приведенная скорость (1 находится из зависимости (1 от приведенной окружной скорости колеса 
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 (рис. 4.12).

[image: image94]
Рис. 4.12. Зависимость приведенной скорости воздуха от приведенной 
окружной скорости колеса компрессора
На графике для примера показан выбор приведенной скорости (1 при (1 = 90( и Мw1=0,9. Полученное значение равно 0,5.
После определения величины (1, из формулы для расхода газа находится диаметр колеса D0 и другие диаметры
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Частота вращения колеса компрессора
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Дальнейший расчет направлен на определение углов (1, (2, проверки числа Мw1 и КПД компрессора.
Температура и давление воздуха на входе в колесо
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Скорость воздуха

с1 = (1aкр1.
Окружная скорость колеса на диаметре D1
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Угол потока на диаметре D1
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Число Маха на входе в колесо
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Относительная скорость и число Маха относительной скорости
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.  Число Mw1 должно быть не более 0,9.
Окружная составляющая скорости
с2u = u2( ,

где ( – коэффициент циркуляции, определяемый по эмпирической формуле
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Радиальная составляющая скорости на выходе из колеса
с2r = (0,25…0,4)u2.

Угол потока на выходе из колеса
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Скорость потока на выходе из колеса
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Полная температура воздуха на выходе из колеса определяется по эмпирической формуле
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где 
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 – безразмерная окружная скорость; (f – коэффициент дисковых потерь, определяемый по эмпирической формуле
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( = 3,5…5 – коэффициент, учитывающий трение диска; 
b2 = (0,04…0,07)D2 – высота лопаток в выходном сечении колеса; 
(ср = с1uср/u1ср – коэффициент закручивания потока на среднем диаметре колеса (при осевом входе (ср = 0, максимальное значение 
равно 0,5).
Приведенная скорость воздуха на выходе из колеса
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Степень повышения полного давления в колесе компрессора
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где nк – показатель политропы, значение которого равно 1,45…1,6.
Поскольку высота лопаток в расчете принималась приблизительно, проводится проверка выбранной высоты
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Если проверка показала, что отличие составляет более 3%, расчет повторяют.
4.9.2.  Профилирование колеса компрессора

Рассмотрим профилирование входной части колеса центробежного компрессора.
Определим углы поворота лопатки в начальном сечении колеса. Так как окружные скорости на разных диаметрах разные, то углы поворота лопатки (л будут также разными (рис. 4.13).

[image: image111]
Рис. 4.13. Треугольники скоростей на входе в колесо компрессора
Окружная скорость и угол входа потока на диаметре D0 

[image: image112.wmf]0

1

0

1

0

1

0

arctg

β

  

;

u

c

D

D

u

u

=

=

.

Углы входа лопаток (1л и (0л выбираются такими, чтобы гидродинамические потери были минимальны. Зависимость коэффициента потерь от угла атаки i при различных значениях (w1 показана на 
рис. 4.14.

[image: image113]
Рис. 4.14. Зависимость коэффициента потерь от угла атаки i 
при различных значениях приведенной скорости (w1
Из зависимости видно, что угол атаки должен быть близок нулю или положителен. Для колес центробежных компрессоров принимают
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Углы (0л делают больше оптимального для того, чтобы расширить входную площадь межлопаточных каналов колеса. На промежуточных диаметрах от D0 до D1 принимают линейную зависимость изменения угла от (0л до (1л.
Исследования показали, что КПД компрессора растет с увеличением осевой протяженности входной части колеса xmax (рис. 4.15), поэтому ее выбирают по конструктивным соображениям.
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Рис. 4.15. Профиль входной части колеса компрессора
Чаще всего профилируют сечение лопатки по параболе 2-й степени
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где p = 2xmaxtg(1л – параметр параболы.
Значения текущего угла профиля на координате x рассчитывается по формуле
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Изменение толщины лопаток обычно принимается по линейному закону. Угол лопатки принимают равным ( = 1-2(.

Одним из параметров, характеризующих геометрию входной части колеса и влияющих на его эффективность является диффузорность межлопаточного канала. Она характеризуется средним углом диффузорности цилиндрического сечения канала, который определяется по формуле
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На периферии колеса (ср = 8…15(, в корневых сечения из-за того, что толщина лопаток по соображениям прочности больше принимают (ср ( 0(.
4.9.3.  Расчет течения газа в безлопаточном диффузоре

Цель расчета – определение параметров газа перед лопаточным диффузором, то есть в сечении 3 (см. рис. 4.11).
Рассмотрим метод расчета параметров газа с учетом вязкости и сжимаемости газа в предположении равномерности поля скоростей и полного давления в поперечном сечении канала.
Изменение параметров вдоль радиуса диффузора принимается политропическим с постоянным показателем политропы. Из уравнений движения Эйлера можно получить выражение, описывающее закон изменения скорости и угла потока вдоль радиуса диффузора

[image: image119.wmf]const

λ

α

cos

λ

α

cos

п

п

η

2

2

2

η

=

=

×

×

r

r

,

где 
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 – политропический КПД сжатия в диффузоре.
Добавим еще уравнение неразрывности в следующем виде

[image: image121.wmf]2

2

2

1

1

2

2

1

1

α

sin

)

τ(λ

λ

α

sin

λτ(λ)

b

r

rb

n

n

-

-

=

.
Решая совместно эти два уравнения, получим зависимость параметров газа от радиуса r
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Если в уравнении задать r = r3 ( (1…1,2)r2, то можно определить (3.
Определим показатель политропы n, входящий в уравнение.

Показатель политропы зависит от коэффициента потерь на трение в диффузоре, а тот в свою очередь зависит от угла эквивалентного диффузора (рис. 4.16).
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Рис. 4. 16. Угол эквивалентного диффузора
Угол диффузора определяется по формуле
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Изменение угла (( = (3 – (2 при различных значениях угла (2 от безразмерного радиуса показано на рис. 4.17.

[image: image125]
Рис. 4.17. Изменение угла (( от безразмерного радиуса в диффузоре
Как видно из графика, разница (( изменяется не очень сильно, поэтому принимают (3 ( (2.
Коэффициент потерь на трение определяется по эмпирической формуле
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где (тр цил – коэффициент потерь на трение в цилиндрической трубе.
Выражение для показателя политропы
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где 
[image: image128.wmf]2
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 – относительная ширина диффузора; ( – угол наклона стенок диффузора.
Влияние угла ( на потери в диффузоре можно проиллюстрировать графиком (рис. 4.18).
[image: image129.png]MNron





Рис. 4.18. Зависимость политропического КПД сжатия в диффузоре от угла (2
Из графика видно, что при углах (2 > 20( можно принимать ( до -5(.
Наружный диаметр безлопаточного диффузора принимают равным D3 = (1,05-1,2) D2. При отсутствии лопаточного диффузора диаметр D3 = (1,4-1,8) D2.
Определим параметры потока на диаметре D3.
Угол потока
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Температуры газа
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Коэффициент восстановления полного давления в безлопаточном диффузоре
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Полное и статическое давление на выходе из безлопаточного диффузора
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4.9.4.  Расчет течения газа в лопаточном диффузоре и воздухосборнике (улитке)

Ширину и диаметр канала можно принимать по следующим рекомендациям:
D4 ( 1,3D3;  b4 ( 1,3b3;  (4 = (3 + 8…12(.

Приведенную скорость (4 можно определить из выражения для расхода
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где (лд ( 0,95 – коэффициент восстановления полного давления в лопаточном диффузоре.
Количество лопаток диффузора принимается равным 9…25 и не кратным числу лопаток рабочего колеса.

Конструктивный угол лопатки на входе (3л = (3 + (0…2(), на выходе (4л = (4 + (2…3().

Обычно лопатки проектируются постоянной толщины и очерчиваются одной или несколькими окружностями. Для лопатки, очерченной одной окружностью, ее радиус определяется по формуле
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 Центр окружности, описывающей среднюю линию лопатки, находится на окружности радиуса r0 (рис. 4.19), который определяется по формуле
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[image: image137]
Рис. 4.19. Схема построения лопаток диффузора
Размеры воздушной улитки выбирают в соответствии с выражениями (рис. 4.20)
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[image: image139]
Рис. 4.20. Размеры воздухосборника (воздушной улитки)
Окончательно параметры компрессора
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Контрольные вопросы  TC  "Контрольные вопросы" \l 2 
1. Что называется лопаточной машиной?

2. Что такое лопаточный компрессор?

3. Что называется прямолинейной решеткой профилей?
4. В чем конструктивное отличие между осевыми и центробежными компрессорами?

5. Почему для наддува ДВС применяют центробежные компрессоры, а не осевые?

6. Опишите принцип работы центробежного компрессора.
7. Какое максимальное значение степени повышения давления достигается в центробежном компрессоре?

8. Почему в межлопаточном канале колеса центробежного компрессора относительная скорость падает, а абсолютная растет?

9. Что такое треугольники скоростей на входе в рабочее колесо компрессора или на выходе из него?

10. Что такое адиабатный КПД компрессора?
11. Почему параметры компрессора, выраженные через статические и заторможенные параметры, мало отличаются?

12. Что такое характеристика компрессора?

13. Что такое помпаж компрессора и чем он опасен?

14. Для чего полученные экспериментально характеристика компрессора приводят к стандартным атмосферным условиям?
15. Какой параметр используется при выборе окружной скорости колеса компрессора?
16. Как изменяется КПД компрессора с увеличением осевой протяженности входной части колеса?

5. ГАЗОВЫЕ ТУРБИНЫ
Газовой турбиной называется лопаточная машина динамического действия, в которой часть энергии поступающих газов используется для получения механической работы в процессе расширения газов в неподвижных элементах проточной части машины и в межлопаточных каналах рабочего колеса.
Газовые турбины, применяемые в ДВС, могут быть осевыми и радиальными.

Схема осевой турбины показана на рис. 5.1, а радиальной центростремительной – на рис. 5.2.

[image: image141]
Рис. 5.1. Схема осевой турбины:
1– лопатки соплового аппарата; 2 – рабочие лопатки; 3 – диск; 4 – вал

[image: image142]
Рис. 5.2. Схема радиальной турбины:
1– лопатки соплового аппарата; 2 – рабочие лопатки; 3 – диск; 4 – вал
Турбина имеет неподвижный лопаточный аппарат – сопловой аппарат, состоящий из лопаток 1 и вращающееся рабочее колесо с лопатками 2.

В осевой турбине газ движется вдоль оси колеса турбины, а в центростремительной турбине – от периферии к центру.

Газ, поступающий из цилиндров двигателя, имеет повышенное давление и температуру. Неподвижные лопатки выполнены так, что сечение между ними сужающееся, то есть F1 > F2. Уменьшение площади сечения струи газа приводит к росту скорости и падению его давления и температуры, то есть потенциальная энергия газа преобразуется в кинетическую. Из соплового аппарата газ попадает в межлопаточные каналы рабочего колеса, в которых меняет направление движения. При этом давление на вогнутой стороне лопатки больше, чем на выпуклой. Тангенциальная составляющая силы, приложенной к лопаткам, образует крутящий момент.

В зависимости от распределения общего теплоперепада между сопловой и рабочей решетками турбины делятся на активные и реактивные.

В активных турбинах процесс расширения заканчивается в сопловом аппарате, и давление за сопловой решеткой приблизительно равно давлению на выходе из турбины. При этом расширения газа в рабочем колесе нет, поэтому относительная скорость газа в колесе не меняется.

В реактивных турбинах процесс расширения газа происходит как в сопловой, так и в рабочей решетках. Рабочие лопатки образуют сужающиеся каналы, в которых относительная скорость увеличивается.

Реактивные турбины имеют более высокий КПД, и отклонение режима работы от расчетного меньше влияют на КПД. Поэтому в ДВС применяют реактивные турбины. Недостаток реактивных турбин – наличие больших осевых усилий на вал турбины, что усложняет и утяжеляет конструкцию.

Осевые турбины могут быть как активные, так и реактивные, радиальные – только реактивные.

Турбины характеризуются степенью реактивности, представляющей собой отношение располагаемого теплоперепада в рабочем колесе к располагаемому теплоперепаду в ступени
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Активные турбины имеют степень реактивности (т = 0…0,15.

Реактивные турбины имеют следующую степень реактивности:

осевые (т = 0,3…0,35;

радиальные (т = 0,45…0,55.

В комбинированных ДВС при малых расходах газа (автомобильные и тракторные) применяют более дешевые и простые радиальные центростремительные турбины, имеющие более высокий КПД (0,57-0,7). При больших расходах применяют осевые турбины.

Турбина может передавать мощность на коленчатый вал двигателя, потребителю или компрессору.

5.1. Течение газа через турбину

Активная осевая турбина

Схема течения газа через активную осевую турбину показана на рис. 5.3.


[image: image144]
Рис. 5.3. Схема течения газа через активную осевую турбину
В сопловом аппарате скорость газа возрастает из-за сужения каналов (F1а < F0). Лопатки рабочего колеса активной турбины спрофилированы таким образом, что площадь межлопаточного канала постоянна (F1к ( F2к). Поэтому в рабочем колесе относительная скорость газа практически не меняется (w1 ( w2), а абсолютная скорость падает (c2 < c1), так как значительная часть кинетической энергии расходуется на вращение рабочего колеса. На вогнутой и выпуклой поверхностях лопаток возникает разность давлений, и создается крутящий момент на валу колеса.

Скорость газа относительно лопаток w1 находится геометрическим суммированием 
[image: image145.wmf]).
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 Треугольник, составленный из векторов 
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, называется треугольником скоростей газа на входе в рабочее колесо. Абсолютная скорость газа с2 за рабочим колесом находится как геометрическая сумма 
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, треугольник, составленный из этих векторов, называется треугольником скоростей газа на выходе из рабочего колеса.
Совмещенные треугольники скоростей показаны на рис. 5.4.


[image: image148]
Рис. 5.4. Совмещенные треугольники скоростей на входе в рабочее колесо 
активной турбины и выходе из него
Реактивная осевая турбина

Схема течения газа через реактивную осевую турбину показана на рис. 5.5.

В сопловом аппарате реактивной турбины, также как и активной, скорость газа возрастает из-за сужения каналов (F1а < F0). Лопатки же рабочего колеса реактивной турбины спрофилированы таким образом, что площадь межлопаточного канала уменьшается 
(F1к > F2к). Поэтому в рабочем колесе относительная скорость газа возрастает (w2 > w1), а абсолютная скорость, как и в активной турбине (c2 < c1) падает.

 SHAPE  \* MERGEFORMAT 



Рис. 5.5. Схема течения газа через реактивную осевую турбину

Совмещенные треугольники скоростей показаны на рис. 5.6.


[image: image150]
Рис. 5.6. Совмещенные треугольники скоростей на входе в рабочее колесо 
реактивной турбины и выходе из него

Реактивная радиальная турбина

Схема течения газа через реактивную радиальную турбину и треугольник скоростей показаны на рис. 5.7.

Течение газа через радиальную турбину аналогично течению через осевую турбину, но в отличие от осевой турбины газ перемещается в радиальном направлении от периферии колеса к центру.
В сопловом аппарате турбины скорость газа возрастает из-за сужения каналов. Площадь межлопаточного канала радиальной турбины также уменьшается, поэтому в рабочем колесе относительная скорость газа возрастает, а абсолютная скорость падает.


[image: image151]
Рис. 5.7. Схема течения газа через радиальную турбину

а – схема течения; б – треугольники скоростей

Работа газа на окружности колеса турбины

Для радиальной турбины выражение удельной работы (работа 
1 кг газа) выглядит следующим образом

lu = c1uu1 + c2uu2.
Формула похожа на формулу для компрессора (отличие в знаке c1uu1).

Для осевой турбины (u1 = u2)
lu = u(c1u + c2u) = u(c1cosα1 + c2cosα2) = u(w1cosβ1 + w1cosβ1) = uΔw.

Формулой схожа с формулой работы для компрессора.
5.2. Основные параметры турбины
В идеальной турбине (без гидравлических потерь и теплообмена) удельная работа расширения за вычетом приращения кинетической энергии равна
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где Т2ад – температура газа в конце адиабатного расширения.
На диаграмме работа lад.т изображается площадью 0-2ад-a-b 
(рис. 5.8).

[image: image153]
Рис. 5.8. Работа расширения газа в турбине

Если бы скорость газа на выходе из турбины была равна нулю (с2 = 0), то работа была бы максимальна.
Но скорость газа на выходе из турбины не равна нулю даже в идеальной турбине, поэтому всю работу расширения нельзя превратить в механическую. Эту максимальную работу называют изоэнтропической работой турбины по статическим параметрам газа
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Проведя преобразования, можно получить следующее выражение для этой работы
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где 
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 – степень понижения давления в турбине.

В реальной турбине, как и в компрессоре, на преодоление гидравлических потерь затрачивается работа lr, которая, в конечном счете, превращается в тепло и воспринимается газом, поэтому процесс расширения в реальной турбине протекает не по адиабате, а по политропе с подводом тепла (n < (). Так как действительная температура в конце расширения Т2 больше адиабатной Т2ад, а конечное давление одинаково, то удельный объем в конце расширения становится больше, и линия расширения 0-2 протекает правее адиабаты. Площадь 0-2-a-b представляет собой политропную работу расширения газа в турбине (см. рис. 5.8)
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Политропная работа lп больше изоэнтропической работы lTs на некоторую величину (lV – дополнительную работу, получаемую из-за подогрева газа. Но так как работа на преодоление гидравлических сопротивлений lr значительно больше дополнительной работы ΔlV, то работа в реальной турбине получается меньше, чем lTs. Таким образом, работа расширения газа в реальной турбине равна
lт = lTs + Δlv – lr.
Та же работа, определенная из уравнения энергии
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где 
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 – полные энтальпии газа перед турбиной и после нее.

Если использовать параметры торможения, то получим выражение для изоэнтропической работы турбины по параметрам торможения
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где 
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 – степень понижения полного давления в турбине.
Работа расширения газа в реальной турбине через параметры торможения
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Уровень совершенства процессов в турбине определяется внутренними и внешними потерями и оценивается коэффициентами полезного действия.

К внутренним потерям относятся гидравлические потери в элементах турбины, перетекания и утечки газа. К внешним относятся потери энергии с выходной скоростью с2, которая оказалась не преобразованной в турбине.

Уровень внутренних потерь оценивается адиабатным КПД, который характеризует газодинамическое совершенство турбины. При этом полезным эффектом работы турбины считают сумму работы турбины lт и кинетической энергии 
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КПД по параметрам торможения учитывает все безвозвратные гидродинамические потери
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Мощностной КПД учитывает все потери энергии, в том числе с выходной скоростью
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Соотношение между приведенными КПД следующее:
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Мощность турбины постоянного давления определяется по выражению

Nт = GтlTsηтηм,

где ηм – механический КПД.

Параметры газа перед импульсной турбиной значительно меняются в течение цикла. Поэтому для нее удельная изоэнтропическая работа может быть найдена по выражению
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Мощность импульсной турбины
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КПД импульсной турбины зависит также от степени парциальности (п = Fc/F( (Fc – площадь соплового аппарата, включенного в работу, F( – вся площадь соплового аппарата).

На рис. 5.9 приведена зависимость КПД турбины от степени парциальности.

[image: image170]
Рис. 5.9. Зависимость КПД турбины от степени парциальности

Как видно из графика, с уменьшением степени парциальности КПД турбины падает. Но в некоторых случаях при парциальном подводе газа потери энергии при течении его от цилиндра к турбине меньше, и эффективность ее использования повышается.
5.3. Показатели эффективности использования энергии 
выхлопных газов

Показатели совершенства турбины как отдельного агрегата были рассмотрены выше.

Эффективность турбины совместно с выпускной системой оценивают эксергическим методом.

Эксергией или работоспособностью называется максимальная работа, которую может совершить система при обратимом переходе из данного состояния в состояние равновесия с окружающей средой. Выражение для эксергии имеет вид
ex = (h1 – h0) – T0(s1 – s0),
где (s1 – s0) – изменение энтропии.
Рассмотрим турбину постоянного давления с параметрами на входе рт, Тт и на выходе – р2, Т2.
Максимальная удельная полезная работа в турбине при адиабатном процессе расширения газа от давления рт до давления р2 равна разности удельной работоспособности потока на входе в турбину и на выходе из нее
lmax = lmax т – lmax 2 = exт – ex2.

Поскольку при адиабатном процессе изменения энтропии нет, то
lmax = hт* – h2 ад.
Потеря работоспособности газа в турбине равна разности между максимальной удельной работой и удельной полезной работой
(l = (exт – ex2) – lт.

Величина (l учитывает все виды потерь в турбине.
Термодинамическое совершенство турбины оценивают эксергическим КПД турбины, который численно равен мощностному КПД
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В выпускном трубопроводе двигателя параметры газа нестационарны, поэтому при оценке эффективности выпускной системы с турбиной максимальную полезную работу газа определяют интегрально за цикл.
Эксергическим КПД выпускной системы с турбиной называют отношение полезной работы турбины за цикл к максимальной полезной работе потока газа за цикл при адиабатном процессе его расширения от параметров в цилиндре до давления окружающей среды
(ex вс = Lт/Lmax вс = Lт/(Lв max – L02 max),
где Lв max – работоспособность потока газа за цикл в сечении в-в; 
L02 max – работоспособность потока газа за цикл на выходе из выпускной системы в атмосферу в сечении 02-02 (рис. 5.10).
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Рис. 5.10. Схема выпускной системы с турбиной

Максимальная работа потока газа за цикл при адиабатном процессе его расширения равна
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где (ов и (зв – углы открытия и закрытия выпускного клапана.
При этом энтальпию заторможенного потока газа hв* в сечении 
в-в принимают равной энтальпии газа в цилиндре.
Эксергический КПД выпускной системы с турбиной учитывает все потери работоспособности потока газа между сечениями в-в и 
02-02.
Степень совершенства системы наддува газотурбинного двигателя, для которого Lт = Lк оценивают эксергическим КПД системы наддува:
(ex сн = Lк ад/Lmax = Lт(к ад/Lmax.

КПД (ex сн учитывает все потери работоспособности потока газа во впускной системе до цилиндра и в выпускной системе от цилиндра до выхода в атмосферу, включая потери в компрессоре и в турбине.
Эксергический метод позволяет оценить совершенство отдельно и выпускного трубопровода.
Эксергический КПД выпускного трубопровода определяется как отношение максимальной полезной работы потока газа за цикл на участке от входа в турбину до выходного сечения, то есть между сечениями т-т и 02-02, к располагаемой работе потока газа за цикл при параметрах в цилиндре:
(ex тр = (Lт max – L02 max)/(Lв max – L02 max).

Эксергический КПД выпускной системы и эксергический КПД системы наддува можно выразить, используя вышеприведенные уравнения:
(ex вс = (т(ex тр;   (ex сн = (т(к ад(ex тр = (тк(ex тр.

Так как площадь проходного сечения выпускного клапана и параметры потока газа меняются в течение цикла, то располагаемая работа газа как в сечении в-в, так и в сечении т-т также меняется.
Располагаемая работа газа за цикл на входе в турбину в сечении т-т
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 представляет собой секундную располагаемую работу потока газа или его мощность перед турбиной. Аналогично мощность потока газа на входе в выпускную систему 
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Графики изменения мощности потока газа или секундной работоспособности в зависимости от угла поворота коленчатого вала показаны на рис. 5.11.
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Рис. 5.11. Изменение мощности потока газа во входных сечениях выпускного трубопровода и турбины
Отрезок между кривыми мощности потока газа на входе в выпускной клапан и в турбину характеризует потерю его работоспособности при перетекании газа из цилиндра до входного сечения турбины. Основную часть потерь составляют потери при дросселировании потока газа в выпускном клапане. Ниже приведены значения эксергического КПД различных участков выпускной системы:
выпускного клапана – (ex кл = 0,6-0,75;
выпускного трубопровода на участке от в-в до т-т – (ex вт = 0,85-0,95;

выпускного клапана с трубопроводом (ex тр = (ex кл(ex вт = 0,5-0,7.
В параграфе 2.2 указывалось, что средний за цикл КПД импульсной турбины меньше КПД турбины постоянного давления, но эксергический КПД трубопровода импульсной турбины выше. С повышением давления наддува разность между КПД трубопроводов уменьшается, и эксергический КПД выпускной системы с турбиной постоянного давления может оказаться выше (рис. 5.12).
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Рис. 5.12. Показатели эффективности системы наддува:
______ – с импульсной турбиной; __  __ – с турбиной постоянного давления
5.4. Характеристика турбины
Турбина работает в широком диапазоне температур газа, поэтому расход газа через турбину является не только функцией КПД 
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. Характеристиками турбины называются зависимости изменения параметров турбины (КПД, степени понижения давления, мощности турбины) от расхода газа при различных температурах газа и частотах вращения колеса. Измерение параметров характеристик проводят при фиксированных частотах вращения вала турбины и разной температуре газа перед турбиной. Для каждой частоты вращения строят отдельную характеристику, на которой изображаются зависимости 
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 и мощности турбины Nт при разных температурах газа перед турбиной.
Пример характеристики турбины при постоянной частоте вращения ротора показан на рис. 5.13.
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Рис. 5.13. Характеристика турбины при постоянной частоте вращения ротора
Характеристика может быть представлена и в другом виде. Например, на рис. 5.14 показана зависимость 
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Рис. 5.14. Характеристика турбины

На графиках величина относительной окружной скорости ( представляет собой отношение 
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5.5. Гидравлически потери в лопаточных машинах

Рассмотрим потери энергии, которые возникают в ступени лопаточной машины. Будем рассматривать только гидравлические потери.

Гидравлические потери можно условно разделить на три вида: профильные потери; концевые потери; дополнительные потери.

Рассмотрим каждый из этих видов потерь.
Профильные потери обусловлены реальными свойствами поверхностей профилей лопаток. К ним относят следующие потери.

– Потери, связанные с образованием пограничного слоя на поверхности профиля в решетке (рис. 5.15).


[image: image190]
Рис. 5.15. Пограничный слой на лопатках
– Потери, связанные с образованием отрывных зон при нерасчетном режиме (рис. 5.16).


[image: image191]
Рис. 5.16. Отрывные зоны на лопатках
– Потери, связанные с образованием закромочных вихревых дорожек (рис. 5.17).

Рис. 5.17. Закромочные вихревые дорожки

Для выравнивания потока следующий ряд лопаток располагают на некотором расстоянии (S.

Коэффициент кромочных потерь в решетках осевых турбин определяется по формуле
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где d2 – ​​толщина выходной кромки.
В центробежных компрессорах неравномерность потока наблюдается как в окружном, так и в поперечном направлениях (рис. 5.18).
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Рис. 5.18. Неравномерность потока в центробежном компрессоре
В результате неравномерности потока возникают вторичные течения, снижающие КПД. Снизить до определенного предела эти потери можно, увеличив количество лопаток. При большом количестве лопаток возрастают потери на трение на лопатках, что увеличивает общие потери (рис. 5.19).
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Рис. 5.19. Зависимость коэффициента потерь от количества лопаток
Для уменьшения неравномерности потока в центробежных компрессорах применяют «двухъярусные» рабочие колеса, в которых лопатки второго яруса начинаются с некоторого радиуса (см. рис. 5.20).
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Рис. 5.20. «Двухъярусное» рабочее колесо компрессора:

а – схема расположения лопаток; б – внешний вид

Коэффициент профильных потерь в компрессорах определяется по эмпирической формуле
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где (m – угол между средней относительной скоростью w и фронтом решетки.
– Волновые потери.
Волновые потери возникают при сверхзвуковых скоростях потока и обусловлены возникновением ударных волн перед лопатками и в межлопаточном канале (рис. 5.21).


[image: image199]
Рис. 5.21. Ударные волны перед лопатками и в межлопаточном канале при сверхзвуковых скоростях потока
Концевые потери вызваны наличием концевых поверхностей, ограничивающих лопатки по высоте. К концевым относятся следующие потери.

– Потери в пограничном слое на стенках, ограничивающих канал по высоте (рис. 5.22). 
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Рис. 5.22. Пограничный слой на стенках, ограничивающих канал по высоте
Коэффициент потерь в пограничном слое на торцевых стенках определяется по эмпирической формуле
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– Потери в радиальном зазоре, связанные с перетеканием воздуха через радиальный зазор из-за разности давлений (рис. 5.23).
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Рис. 5.23 Схема перетекания газа через радиальный зазор:

а – центробежный компрессор; б – осевой компрессор

Для снижения перетекания газа в центробежных компрессорах применяют бандаж или так называемые закрытые колеса (рис. 5.24).
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Рис. 5.24. Колесо компрессора с бандажом
– Вторичные потери («парные вихри»). 
Потери обусловлены возникновением вихревых течений из-за перетекания газа от «корыта» профиля к «спинке» (рис. 5.25).


[image: image204]
Рис. 5.25. Схема возникновения «парных вихрей»
Коэффициент потерь, связанных с образованием парных вихрей определяется по эмпирической формуле
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где (п.с. – толщина пристеночного пограничного слоя; с( – коэффициент подъемной силы.

Коэффициент подъемной силы определяется по выражению
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где py – подъемная сила профиля (проекция аэродинамической силы на направление, нормальное набегающему потоку); b – длина хорды профиля.
К дополнительным относятся следующие потери:
– утечки газа;
– потери, связанные с парциальностью подвода газа;
– трение диска рабочего колеса о газ.

Классификация потерь приведена на рис. 5.26.
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Рис. 5.26. Классификация гидравлических потерь в лопаточных машинах

5.6. Расчет турбины

Исходными данными для расчета турбины являются расход газа Gт, температура газа перед турбиной Т0*, давление газа за турбиной р2, частота вращения ротора n. Если турбина входит в состав турбокомпрессора, то дополнительно задается адиабатная работа сжатия в компрессоре lк ад.
Схема проточной частей осевой турбины показана на рисун-
ке 5.27, а радиальной турбины – на рисунке 5.28.
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Рис. 5.27. Схема проточной части осевой турбины

Область применения осевых и радиальных турбин оценивают с помощью коэффициента быстроходности
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где Q – объемный расход газа.
Для осевых турбин значения ns = 0,09-0,15; для центростремительных ns = 0,06-0,12.
Величину lт ад можно определить по формуле lт ад = lк ад/(тк, приняв (тк = 0,53-0,63.
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Рис. 5.28. Схема проточной радиальной турбины

Диаметр колеса турбины выбирают по относительной окружной скорости ( = u1/cад, где u1 – скорость на среднем диаметре. Связь между величиной (, диаметром колеса турбины D1т и диаметром колеса компрессора выглядит следующим образом:
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Для существующих агрегатов величина ( составляет для осевых турбин ( = 0,55-0,6, для радиальных – ( = 0,65-0,7. Тогда средний диаметр колеса осевой турбины лежит в диапазоне D1т = (0,85-0,95)D2к, и радиальной D1т = (1-1,1) D2к.
Другие диаметры радиальной турбины можно выбирать по следующим соотношениям:
входной диаметр соплового аппарата 
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выходной диаметр соплового аппарата 
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втулочный диаметр колеса на выходе 
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наружный диаметр колеса турбины на выходе 
[image: image215.wmf]т

1

2

)

85

,

0

7

,

0

(

D

D

-

=

.

Высота лопатки осевой турбины l2 = (0,1-0,125)D1т,.
Количество сопловых лопаток zc = 14-36.

Количество лопаток рабочего колеса радиальных турбин 
zр = 11-18; осевых турбин – zр = 26-45.
Давление газа перед турбиной
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где p2 = (1,05-1,1)p0 – давление газа за турбиной.
Скорость газа на выходе из соплового аппарата
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где ( – коэффициент скорости (( ( 0,97); ( – степень реактивности.
Степень реактивности для центростремительных турбин 
( = 0,45-0,55, для осевых турбин – ( = 0,3-0,5.
Приведенная скорость газа на выходе из соплового аппарата
(1 = с1/акр.
Давление газа на выходе из соплового аппарата
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Выходная площадь соплового аппарата
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Угол выхода газа из соплового аппарата
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Рекомендуемые значения угла выхода (1 = 15-30(.
Окружная и осевая составляющие скорости
c1u = c1cos(1;  c1a = c1sin(1.
Окружная скорость рабочего колеса
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Давление, температура и плотность газа на входе в колесо
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Высота сопловых лопаток радиальной турбины (ширина проточной части)
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Угол натекания газа на рабочую лопатку радиальной турбины
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Для осевых турбин высота лопаток
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ширина соплового аппарата
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где t1 = (D1т/zc – шаг лопаток. b2((1,1-1,5)b1.
Угол натекания газа на рабочую лопатку осевой турбины
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Относительная скорость газа на входе в колесо
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Относительная скорость газа на выходе из колеса
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где ( = 0,85-0,9 – коэффициент, учитывающий потери в рабочем колесе.
Окружная скорость на выходе рабочего колеса радиальной турбины на среднем диаметре
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Температура газа за турбиной
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Угол выхода потока из рабочего колеса
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где F2 – площадь выходного сечения канала на выходе из колеса.
Окружная и осевая составляющие скорости на выходе из колеса

с2u = w2cos(2 – u2;  c2a = w1sin(2.

Абсолютная скорость газа
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Угол (2 между вектором абсолютной скорости и фронтом решетки
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После расчета параметров по среднему диаметру проводится расчет параметров по высоте лопатки.
Мощностной КПД турбины
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5.7. Особенности расчета импульсной турбины

Импульсная турбина работает при существенном изменении параметров перед ней, в том числе и такого параметра как относительная окружная скорость ( = u1/cад (рис. 5.29).

[image: image238]
Рис. 5.29. Изменение относительной окружной скорости импульсной турбины от угла поворота коленчатого вала двигателя
КПД турбины в значительной степени зависит от величины (. В импульсной турбине отклонения окружной скорости не превышают 3% из-за большого момента инерции ротора, поэтому изменения величины ( определяются главным образом изменением величины cад. Примерная зависимость КПД турбины от параметра ( показана на рис. 5.30.
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Рис. 5.30. Изменение КПД турбины от относительной окружной скорости
Средний КПД импульсной турбины меньше КПД изобарной турбины и определяют его по следующей формуле:
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Зависимости Gт = f(t) и lтs = f(t) получают из теплового расчета двигателя, зависимость КПД турбины (т = f(() может быть типовой или экспериментальной для данного типа турбины.
Выбор параметров турбины проводят по максимальной величине lтs, принимая за расчетную величину ( = 0,6.
Контрольные вопросы  TC  "Контрольные вопросы" \l 2 
1. Дайте определение газовой турбины.
2. В чем отличие активных и реактивных турбин?

3. Почему в ДВС применяют реактивные турбины?

4. Что такое степень реактивности турбины?

5. В каких случаях применяют радиальные турбины?

6. Для чего нужен сопловой аппарат турбины?

7. Какими КПД оценивают совершенство турбины?

8. Что такое степень парциальности турбины?
9. КПД парциальной турбины ниже, чем непарциальной. Почему иногда используют парциальную турбину?

10. Что называется работоспособностью газа?

11. Что называется эксергическим КПД выпускной системы с турбиной?

12. КПД импульсной турбины ниже, чем турбины постоянного давления. Почему в некоторых случаях применят импульсную турбину?
13. Что называется характеристиками турбины?
14. Каким параметром оценивается область применения осевых и радиальных турбин?
15. Перечислите виды гидравлических потерь в лопаточных машинах.
16. Для чего в лопаточных машинах следующий ряд лопаток располагают на некотором расстоянии от предыдущего?

17. В каком случае в лопаточных машинах возникают волновые потери?

18. Какие потери в лопаточных машинах относят к концевым?
6. ТУРБОКОМПРЕССОРЫ

6.1. Общие положения

Способ наддува ДВС, при котором часть энергии отработавших газов используется для получения механической энергии в расширительной машине, которая частично или полностью используется на привод нагнетателя, называется турбонаддувом.
Турбокомпрессор в разрезе, состоящий из центробежного компрессора и радиальной центростремительной турбины показан на рисунке 6.1.
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Рис. 6.1. Турбокомпрессор в разрезе:

1 – выходной патрубок компрессора; 2 – колесо компрессора; 3 – вал; 
4 – улитка повода газов к колесу турбины; 5 – колесо турбины
На вал 3 турбокомпрессора насажены колесо компрессора 2 и колесо турбины 5. Вал турбокомпрессора размещен в подшипниках скольжения. Масло к подшипникам подается по каналам в корпусе турбокомпрессора. Воздух поступает на колесо компрессора и нагнетается через выходной патрубок 1 во впускной коллектор двигателя. Отработавшие газы двигателя подводятся к колесу турбины через улитку 4 и затем на выпуск.
6.2. Конструктивные схемы турбокомпрессоров

Турбокомпрессоры могут быть выполнены по конструктивным схемам, отличающимся взаимным расположением рабочих колес компрессора, турбины и опор ротора (подшипников). Конструкция турбокомпрессора должна обеспечивать работу при следующих условиях: высокая температура отработавших газов (до 1300 К); высокие частоты вращения ротора (до 300 000 об/мин в зависимости от размеров колес); высокие свойства проточной части.
Рассмотрим четыре конструктивные схемы турбокомпрессоров.
1. Бесконсольная схема.
По этой схеме опоры располагают по концам ротора. Схема с внешним расположением подшипников показана на рис. 6.2, и применяется в турбокомпрессорах с осевой турбиной.
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Рис. 6.2. Бесконсольная схема турбокомпрессора

Внешнее расположение подшипников обеспечивает хороший доступ к ним, равномерное распределение нагрузки, меньший подвод тепла к подшипникам.
К недостаткам внешнего расположения подшипников можно отнести большие габариты, более толстый и тяжелый вал, худшая соосность подшипников, расположенных в разных корпусах, сложность входного устройства компрессора, затрудненный доступ к проточным частям.

2. Двухконсольная схема.

В двухконсольной схеме подшипники располагаются между рабочими колесами, а рабочие колеса, соответственно, располагаются консольно (рис. 6.3). По такой схеме изготавливают как турбокомпрессоры с радиальной турбиной, так и с осевой.
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Рис. 6.3. Двухконсольная схема турбокомпрессора

При внутреннем расположении опор достигаются небольшие габариты и масса и, соответственно, небольшой момент инерции ротора, что способствует повышению приемистости турбокомпрессора. Благоприятные условия для входа воздуха в компрессор повышают КПД. Конструкция турбокомпрессора обеспечивает легкость обслуживания проточных частей.
Недостатками конструкции являются повышенное трение из-за большего диаметра подшипников, более сильный нагрев подшипника из-за близости колеса турбины (требуется более интенсивное охлаждение), замена подшипников требует большого объема работ.
3. Одноконсольная схема.

Одноконсольная схема турбокомпрессора показана на рисун-
ке 6.4.
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Рис. 6.4. Одноконсольная схема турбокомпрессора

Рабочее колесо компрессора крепится консольно, а турбинный подшипник устанавливается снаружи.
Достоинства схемы: компактность, минимальные потери на входе в компрессор, хорошие условия работы турбинного подшипника и удобство его обслуживания.
Недостатками конструкции являются затрудненный доступ к подшипнику компрессора и сложное обеспечение соосности подшипников.
4. Монороторная схема.

В монороторной схеме рабочие колеса компрессора и радиальной турбины непосредственно соприкасаются друг с другом, а оба подшипника располагаются снаружи колеса компрессора (рис. 6.5).
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Рис. 6.5. Монороторная схема турбокомпрессора

Схема позволяет уменьшить диаметр наружного подшипника, обеспечить хороший доступ к подшипникам и их меньший нагрев.
Недостатком конструкции является подогрев наддувочного воздуха вследствие нагрева колеса компрессора от турбины, что снижает ее КПД и увеличивает работу на привод компрессора.
6.3. Конструктивные особенности и параметры отечественных и зарубежных турбокомпрессоров

Чаще всего в турбокомпрессорах двигателей наземного транспорта, роторы которых вращаются с большой частотой (до 
300 000 об/мин) применяют подшипники скольжения, изготовленные из бронзы с принудительной смазкой. Система смазки может быть отдельной или включенной в систему смазки двигателя. При относительно невысоких частотах вращения ротора крупных турбокомпрессоров применяют подшипники качения. Для них применяют либо смазку разбрызгиванием, либо подачу масла специальным насосом. В последнее время ведущие фирмы даже для небольших турбокомпрессоров начали применять подшипники с керамическими шариками. Для таких подшипников не требуется система смазки – они заполнены пластической смазкой.
Колесо компрессора и улитку компрессора изготавливают преимущественно из алюминиевых сплавов литьем, а при высоких давлениях наддува и температурах (до 200( С) применяют сталь. Турбина работает при высоких температурах газа (500 – 1300( С), поэтому колесо турбины изготавливают из легированной стали, а корпус турбины – из чугуна или из стали. В настоящее время ведущие мировые производители ведут работы по применению керамических материалов в турбокомпрессорах.
В СССР действовал ГОСТ 9658-81 «Турбокомпрессоры для наддува дизелей и газовых двигателей. Общие технические условия», регламентировавший типоразмерный ряд и параметры турбокомпрессоров для наддува двигателей мощностью от 40 до 3000 л. с. Типоразмерный ряд включал турбокомпрессоры с радиальной турбиной (ТКР): ТКР 5,5; ТКР 7 … ТКР 18; ТКР 23 и турбокомпрессоры с осевой турбиной (ТК): ТК 18; ТК 23 … ТК 50; ТК 64 весом от нескольких килограмм до 3,5 т. Цифра в наименовании компрессора обозначает наружный диаметр колеса компрессора в сантиметрах. Степень повышения давления компрессоров составляла согласно ГОСТ: исполнение Н от 1,3 - 1,9; исполнение С от 1,9 до 2,5; исполнение В от 2,5 до 3,5. Сегодня производители турбокомпрессоров часто придерживаются обозначений описанного стандарта, например, ТКР 7Н (радиальная турбина, диаметр колеса компрессора 7 см, давление наддува Н, то есть (к до 1,9).
В настоящее время в России действует ГОСТ Р 53637-2009, который регламентирует параметры турбокомпрессоров только для автотракторных двигателей. Типорамерный ряд предусматривает турбокомпрессоры только с радиальной турбиной: ТКР 4 … ТКР 12 с максимальным весом 30 кг и степенью повышения давления от 1,7 до 2,7.
Российскими и зарубежными фирмами выпускаются сотни моделей агрегатов наддува с диаметрами колес от 25 до 950 мм и частотами вращения ротора в диапазоне от 10000 до 300 000 об/мин.
В России и странах СНГ турбокомпрессоры производят многие предприятия, такие как ОАО «Автодизель» ЯМЗ, Пензенский дизельный завод, ОАО «КАМАЗ», НПО «Турботехника», Мелитопольский завод турбокомпрессоров (Украина), Борисовский завод турбокомпрессоров (Беларусь).
На двигатели, выпускаемые у нас в стране, устанавливают и зарубежные турбокомпрессоры.
Лидером по масштабам выпуска (40% рынка турбокомпрессоров для автотракторной
 техники) является американская фирма Garrett, входящая в концерн Honeywell International Inc. и выпускающая ежедневно 30 000 турбокомпрессоров. Большую долю рынка занимают также фирмы KKK, Schwitzer, входящие в немецкий концерн BorgWarner Turbosystems, а также фирмы Holset (Великобритания), IHI, Hitachi, Mitsubishi, Komatsu, Toyota (Япония).
6.4. Схемы комбинированных двигателей

Комбинированные двигатели могут иметь различные связи между входящими в них агрегатами.
Схема двигателя с газовой связью
Наиболее распространенной является схема двигателя с газовой связью (рис. 6.6), которую часто называют схемой со свободным турбокомпрессором.
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Рис. 6.6. Схема двигателя с газовой связью:

ПЧ – поршневая часть; К – компрессор; Т – турбина; ОГ – отработавшие газы
В данной схеме используется турбокомпрессор, механически не связанный с поршневой частью. Схема позволяет без существенной модернизации двигателя повысить мощность на 50 – 70 %. Достоинствами схемы являются высокий КПД двигателя и хорошая экономичность, простота, малые габариты.

Недостатками схемы являются худшая приемистость по сравнению с двигателем без наддува, худшая работа на низких частотах вращения вала двигателя, худшие пусковые качества.

Схема двигателя с механической связью между компрессором и двигателем
По этой схеме для наддува двигателя используется приводной нагнетатель. Чаще всего привод осуществляется от коленчатого вала двигателя шестеренчатой (рис. 6.7) или ременной передачей и может быть с постоянным или переменным передаточным отношением.
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Рис. 6.7. Схема двигателя с механической связью между 
компрессором и двигателем
Достоинствами схемы являются хороший пуск и хорошая приемистость, что важно для транспортных двигателей.
К недостаткам можно отнести ухудшение КПД и, соответственно, экономичности двигателя, ограничение степени наддува.
Схема двухступенчатого наддува двигателя
Двухступенчатый наддув двигателя применяют в случае, если необходимая степень повышения давления превышает 3. Схема двигателя с двумя турбокомпрессорами, имеющими газовую связь, показана на рис. 6.8.
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Рис. 6.8. Схема двигателя с двухступенчатой системой наддува

На определенных режимах работы двигателя может работать только один турбокомпрессор. Двухступенчатый наддув с промежуточным охлаждением воздуха позволяет повысить КПД и расширить диапазон работы турбокомпрессоров.
Схема двигателя с комбинированной связью
В двигателе с комбинированной связью одна ступень компрессора имеет механический привод, а турбокомпрессор имеет газовую связь. Возможные две схемы двигателя показаны на рис. 6.9.
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Рис. 6.9. Схема двигателя с комбинированной связью

В качестве компрессора обычно используется объемный нагнетатель. На левой схеме приводной компрессор является второй ступенью. Такая схема обеспечивает более высокий КПД по сравнению с механическим наддувом, но недостатки, связанные с ухудшением приемистости и плохими пусковыми свойствами, сохраняются. Если приводной компрессор является первой ступенью (правая схема), обеспечивается более высокая приемистость, но КПД двигателя ниже, чем у первой схемы.
Схемы двигателя с механической связью
Турбокомпрессор может быть связан механической передачей с коленчатым вала двигателя (рис. 6.10, а).
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Рис. 6.10. Схемы двигателей с механической связью
Отличие схемы б заключается только в том, что компрессор и турбина не объединены в турбокомпрессор, и частоты вращения их валов могут быть разными. В обеих схемах турбина может рассматриваться как силовая.
В таких схемах любой дисбаланс мощностей между турбиной и компрессором компенсируется мощностью поршневой части.
Схемы обеспечивают полное использование энергии отработавших газов независимо от параметров компрессора, хорошую приемистость, высокие пусковые качества, высокий КПД на расчетном режиме, высокое давление наддува независимо от режима работы турбины.
Недостатком схемы является падение КПД турбины и, соответственно, двигателя на частичных режимах работы.

Связь между лопаточными машинами и поршневой частью может быть не жесткой, а через гидромуфту, которая меняет передаточное отношение между агрегатами, что улучшает характеристики двигателя и его приемистость.
Другим способом связи между компрессором, турбиной и поршневой части является дифференциальный редуктор. Способ позволяет повысить коэффициент приспособляемости и увеличивать давления наддува при снижении частоты вращения коленчатого вала двигателя.

Схемы двигателя с силовой турбиной 
Двигатель может иметь турбокомпрессор с газовой связью и силовую турбину (рис. 6.11). Как отмечено выше, если турбина турбокомпрессора имеет связь с коленчатым валом, то двигатель называется турбокомпаундным (см. параграф 2.3).
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Рис. 6.11. Схема двигателя с силовой турбиной

Достоинством схемы является повышение КПД двигателя за счет более полного использования энергии отработавших газов. Схема используется на некоторых грузовиках Scania и в двухтактных тепловозных и судовых дизелях.
Свободно-поршневой генератор газа
Схема свободно-поршневого генератора газа показана на 
рис. 6.12.
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Рис. 6.12. Схема свободно-поршневого генератора газа
Сам поршневой двигатель имеет механический нагнетатель и служит для выработки газа для турбины, а турбина является силовой, но ее мощность передается не на вал двигателя, а непосредственно потребителю.

Достоинствами схемы являются высокий коэффициент приспособляемости, небольшая трудоемкость изготовления и отсутствие гидро- и электромуфт. 
Недостатком схемы является низкая экономичность. Тем не менее, свободно-поршневой генератор газа с силовой турбиной для привода винта используется в газотурбоходах (турбоходах) с мощностью турбины несколько тысяч л. с.
Контрольные вопросы  TC  "Контрольные вопросы" \l 2 
1. Что называется турбокомпрессором?
2. В чем особенность двухконсольной схемы турбокомпрессора?

3. Какими достоинствами обладает одноконсольная схема турбокомпрессора?

4. Какие подшипники используют в турбокомпрессорах?

5. Опишите достоинства и недостатки комбинированного двигателя с газовой связью.
6. В каких случаях применяют двухступенчатую систему наддува?

7. В чем достоинство двигателя с силовой турбиной?
8. В чем главный недостаток свободно-поршневого генератора газа с силовой турбиной?
7. СОГЛАСОВАННОСТЬ ХАРАКТЕРИСТИК АГРЕГАТОВ НАДДУВА И ДВИГАТЕЛЕЙ
7.1. Совмещенные характеристики агрегатов наддува 
и гидравлические характеристики двигателя

Рассмотрим совмещенные характеристики агрегатов наддува и гидравлические характеристики двигателя.

Гидравлическая характеристика представляет собой зависимость между расходом воздуха и необходимой степенью повышения давления при работе двигателя по требуемой характеристике.

Поршневой двигатель с роторно-винтовым компрессором

Совмещенные характеристики представлены на рис. 7.1.
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Рис. 7.1. Гидравлические характеристики двигателя, совмещенные 
с характеристикой роторно-винтового компрессора:
1 – винтовая характеристика; 2 – внешняя характеристика; 3 – характеристика Ne=const; 
4 – нагрузочные характеристики
Анализ характеристик показывает следующее.

1. Максимальный КПД компрессора наблюдается на режиме постоянной мощности и составляет более 0,8.

2. На внешней характеристике КПД больше 0,75.

3. На винтовой КПД менее 0,7, однако, судовые двигатели в основном работают на номинальном режиме при достаточно высоком КПД.

Вывод: Роторно-винтовой компрессор наиболее полно удовлетворяет требованиям двигателя различного назначения.

Поршневой двигатель с центробежным компрессором с безлопаточным диффузором

Совмещенные характеристики представлены на рис. 7.2.
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Рис. 7.2. Гидравлические характеристики двигателя, совмещенные 
с характеристикой центробежного компрессора с безлопаточным диффузором:

1 – винтовая характеристика; 2 – внешняя характеристика; 3 – характеристика Ne=const; 
4 – нагрузочные характеристики
Анализ характеристик показывает следующее.

1. На винтовой и нагрузочной характеристиках двигатель достаточно хорошо согласован.

2. На режиме постоянной мощности компрессор обеспечивает работу двигателя на частотах вращения вала до 0,5nном. Смещение характеристики влево расширяет диапазон работы, но на номинальном режиме КПД ниже.

Вывод: В целом хорошее согласование характеристик компрессора и двигателя.
Поршневой двигатель с центробежным компрессором с лопаточным диффузором

Совмещенные характеристики представлены на рис. 7.3.
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Рис. 7.3. Гидравлические характеристики двигателя, совмещенные 
с характеристикой центробежного компрессора с лопаточным диффузором:

1 – винтовая характеристика; 2 – внешняя характеристика; 3 – характеристика Ne=const; 
4 – нагрузочные характеристики
Анализ характеристик показывает следующее.

1. На всех режимах КПД выше, чем с безлопаточным диффузором.

2. На режиме постоянной мощности и внешней характеристике КПД меняется в более широком диапазоне, чем в компрессоре с безлопаточным диффузором.

3. Граница помпажа протекает более полого, чем у компрессора с безлопаточным диффузором, что усложняет согласование.

Вывод: Сложно согласовать характеристику компрессора с внешней характеристикой и режимом постоянной мощности.

1. Если двигатель предназначен для работы по нагрузочной или винтовой характеристикам, то выбор параметров компрессора проводят для номинального режима. На частичных режимах компрессор обеспечивает работу двигателя, хотя и при худших показателях.

2. Для транспортного двигателя, работающего по внешней характеристике с высоким коэффициентом приспособляемости, выбор параметров компрессора проводят для режима максимального момента. Граница помпажа должна быть на 5-15 % левее расчетной точки.

3. При увеличении степени повышения давления диапазон работы компрессора сужается, поэтому обеспечить согласование характеристик можно только при значениях (к < 2. При более высоких степенях наддува применяют регулирование компрессора и турбины. Необходимость регулирования турбины обусловлена тем, что ее режим существенно влияет на параметры компрессора.
7.2. Согласованность работы компрессора и турбины

Совместная работа турбины и компрессора определяется следующими условиями.

1. Nт = Nк. 2. nт = nк
3. Gт = Gк + Gтоп – Gут. Так как Gтоп ( Gут, то Gт = Gк.
Мощность, необходимая для привода компрессора определяется по формуле
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Мощность турбины находят по экспериментальным или расчетным данным
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При Nт < Nк увеличивают предварение выпуска газа или изменяют профиль рабочих лопаток.

Отдельно полученные характеристики компрессора и турбины ничего не говорят о показателях работы турбокомпрессора в целом.

Для определения параметров работы турбокомпрессора строят его характеристику.
Характеристикой турбокомпрессора называют зависимости степени повышения давления воздуха и КПД компрессора, степени понижения давления газа и КПД турбины, а также температуры газа перед турбиной от расхода газа и частоты вращения ротора при совместной работе компрессора и турбины в составе турбокомпрессора.

Характеристика турбокомпрессора может быть получена экспериментально или построена по характеристикам компрессора и турбины.

Построение по характеристикам компрессора и турбины может быть выполнено аналитически или графически. Рассмотрим графический способ.

1. Строятся характеристики компрессора и турбины при выбранной постоянной частоте вращения (рис. 7.4 и рис. 7.5).
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Рис. 7.4. Характеристика турбины при постоянной частоте вращения вала 
и различных температурах газа
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 Рис. 7.5. Характеристика компрессора при постоянной частоте вращения вала
2. Совмещают характеристики турбины и кривую мощности компрессора (рис. 7.6).

 SHAPE  \* MERGEFORMAT 



Рис. 7.6. Совмещенные характеристики компрессора и турбины
2.1. Из точек пересечения кривых Nт и Nк проводят ординаты до пересечения с кривыми 
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2.2. Соединяют отмеченные точки и строят кривые 
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3. Строят зависимость 
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 (нижняя часть графика на 
рис. 7.6).

4. Аналогично строят кривые 
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 для других частот вращения вала турбокомпрессора.

5. Совмещают на одном графике кривые 
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 при разных частотах вращения вала и строят линии равных значений 
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 (рис. 7.7).


[image: image268]
Рис. 7.7. Построение линий равных значений 
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6. Совмещают на одном графике кривые 
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 при разных частотах вращения вала и строят линии равных значений 
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Рис. 7.8. Построение линий равных значений 
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7. Строится характеристика турбокомпрессора. Для этого совмещают линии 
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 на одном графике (рис. 7.9).
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Рис. 7.9. Характеристика турбокомпрессора
После этого можно находить режимы совместной работы турбокомпрессора и поршневой части.

7.3. Согласование характеристик турбокомпрессора 
и поршневой части

Характеристика двигателя выбирается из условия удовлетворения требований потребителя: Ne = f(n), ge = f(n). На основании этих зависимостей определяется гидравлическая характеристика двигателя (к = f(Gк). По гидравлической характеристике подбирается агрегат воздухоснабжения.

Для конкретного агрегата гидравлическая характеристика будет отличаться от идеальной желаемой и, соответственно, характеристика двигателя будет зависеть от системы воздухоснабжения.

Расчет характеристик двигателя с приводным
турбокомпрессором

Схема двигателя с приводным турбокомпрессором и охлаждением наддувочного воздуха представлена на рис. 7.10.
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Рис. 7.10. Схема двигателя с приводным турбокомпрессором и охлаждением наддувочного воздуха
Для построения характеристики необходимо иметь характеристики отдельных агрегатов.

Условия совместной работы компрессора, турбины и поршневой части следующие.

Gт = Gк.; nтк = n(iтк; 
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За независимые параметры принимают частоту вращения вала n и цикловую подачу топлива gт.ц..
Последовательность расчета.

1. При заданной частоте вращения вала двигателя n1 и цикловом расходе топлива gт.ц. и, соответственно, Gк из характеристики компрессора определяются параметры воздуха после компрессора
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, и мощность на привод компрессора Nк (рис. 7.11).
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Рис. 7.11. Схема определения параметров воздуха после компрессора
2. Рассчитывается процесс охлаждения в охладителе и определяются давление pк и температура воздуха после компрессора Тк.

3. Проводится расчет рабочего процесса и газообмена в поршневой части при разных значениях противодавления pp, и определяются зависимости pp = f(G), Tp = f(G) (рис. 7.12).
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Рис. 7.12. Схема получения зависимостей pp = f(G), Tp = f(G)
4. Находится режим совместной работы турбины и поршневой части.

4.1. Принимается первое приближение pp1 и по нему определяются G1 и Tp1 (см. рис. 7.12).

4.2. По характеристике турбины определяется 
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Рис. 7.13. Схема определения степени понижения давления в турбине
4.3. Сравниваются значения pp и pp1. Если pp ( pp1 с определенной погрешностью, то принимается второе приближение 
pp2 = (pp1 + pp)/2 , и расчет повторяется с п. 4.1 до получения рр с заданной погрешностью.

4.4. По характеристике турбины находятся Gт и Nт (рис. 7.14).
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Рис. 7.14. Схема определения расхода газа и мощности турбины
5. Значение Gт сравнивается с Gк (см. п. 1). Если Gт ( Gк, то задается другое значение Gк и расчет повторяется с п. 1 до тех пор, пока Gт и Gк не станут равны с заданной погрешностью.

6. На найденном режиме проводится тепловой расчет, и определяются эффективные показатели двигателя.

Затем задаются другие значения n и gт.ц. и проводится аналогичный расчет.

Расчет характеристик комбинированного двигателя 
с газовой связью
Условия совместной работы всех агрегатов дополняются еще одним условием Nк = Nт(м, а связь частот вращения вала агрегатов записывается как nк = nт.

За независимые параметры принимаются частота вращения вала турбокомпрессора nтк, частота вращения коленчатого вала двигателя n и цикловая подача топлива gт.ц..
В качестве критериев сходимости принимаются равенство расходов (Gт = Gк) и равенство мощностей (Nк = Nт(м).

Последовательность расчета может быть такой же, как и в предыдущем случае, только после п. 4.4 проверяется не только равенство расходов, но равенство мощностей.
7.4. Особенности работы системы воздухоснабжения 
с двухступенчатым наддувом
Повышение степени повышения давления наддува более 3 при одной ступени компрессора вызывает уменьшение КПД и сужение диапазона работы по расходу воздуха.

Для расширения диапазона работы агрегатов наддува применяют двухступенчатый наддув. Диапазон характеристик двухступенчатого компрессора не может быть шире диапазона первой ступени. Для того чтобы диапазон работы не был уже, необходимо иметь диапазон работы второй ступени более широкий, чем первой.

Для снижения мощности на привод второго компрессора и повышения плотности воздуха применяют промежуточное охлаждение воздуха. Например, при (к = 3,2 и охлаждении воздуха на 60( мощность на привод компрессора уменьшается на 8 %.

Суммарная удельная работа на привод компрессоров равна
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Анализ зависимости показывает, что суммарная удельная работа минимальна при


[image: image288.wmf]1

γ

γ

кн

0

в

кв

0

н

кв

кн

η

η

π

π

-

÷

÷

ø

ö

ç

ç

è

æ

=

T

T

.

Принципиально возможны три схемы соединения турбин и компрессоров, показанные на рис. 7.15.
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Рис. 7.15. Схемы соединения турбин и компрессоров при двухступенчатом 
наддуве
При снижении частоты вращения вала двигателя и, соответственно, расхода газа с компрессором низкого давления при разных схемах соединения происходит следующее.

1-я схема. Снижается теплоперепад в турбине низкого давления и, соответственно, частота вращения ротора компрессора. Компрессор переходит на новый режим работы (рис. 7.16).
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Рис. 7.16. Переходный процесс работы компрессора при снижении 
частоты вращения вала двигателя (1 схема)
2-я схема. Снижение теплоперепада в турбине высокого давления небольшое. Частота вращения компрессора низкого давления падает слабо. Так как расход через двигатель уменьшился, рабочая точка уходит в сторону помпажа (рис. 7.17).
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Рис. 7.17. Переходный процесс работы компрессора при снижении 
частоты вращения вала двигателя (2 схема)
3-я схема. Последняя схема соединения турбин и компрессоров занимает промежуточное положение.

Компрессор высокого давления менее критичен к изменению режима работы, так как его диапазон работы по расходу шире, а работает компрессор по частотам вращения вала в узком диапазоне.
Контрольные вопросы  TC  "Контрольные вопросы" \l 2 
1. Что называется гидравлической характеристикой двигателя?
2. С каким компрессором двигатель наиболее хорошо согласован: с роторно-винтовым или центробежным лопаточным?

3. Для какого режима выбирают параметры компрессора для транспортного двигателя?

4. Какими условиями определяется совместная работа турбины и компрессора?

5. Что называется характеристикой турбокомпрессора?

6. Для чего применяют промежуточное охлаждение воздуха при двухступенчатом наддуве?
7. Какая схема соединения газовых магистралей турбокомпрессоров при двухступенчатом наддуве предпочтительна и почему?
8. РЕГУЛИРОВАНИЕ ТУРБОКОМПРЕССОРОВ
Применение наддува позволяет повысить КПД двигателя и его мощность, однако, только на режимах, близких к расчетному. Это связано с тем, что на расчетном режиме характеристики турбокомпрессора и поршневой части двигателя согласованы. Как правило, это режим номинальной мощности или максимального момента. При переходе на другие режимы работы параметры двигателя ухудшаются.

8.1. Влияние частоты вращения коленчатого вала на работу двигателя с газотурбинным наддувом

Рассмотрим влияние частоты вращения коленчатого вала на параметры комбинированного двигателя. Пусть расчетным является номинальный режим, то есть режим максимальной мощности.
При уменьшении частоты вращения вала двигателя проходное сечение соплового аппарата турбины оказывается излишне большим, давление перед турбиной падает и, соответственно, падает мощность турбины, передаваемой компрессору, что ведет к падению давления наддува. Воздуха дизелю не хватает, температура отработавших газов растет, может возникнуть помпаж компрессора.
Таким образом, низкий наддув, повышение температуры отработавших газов и помпаж являются основными причинами того, что дизель не может работать на частотах вращения вала ниже 0,5 от номинальных.
Известно, что для транспортного двигателя желательно сохранение или увеличение крутящего момента с уменьшением частоты вращения вала двигателя, что достигается применением регулируемого наддува. В этом случае коэффициент приспособляемости повышается.
Как известно, бензиновые двигатели имеют более благоприятную характеристику протекания крутящего момента по сравнению с дизелем, поэтому указанные недостатки проявляются слабее.
Рассмотрим случай, когда расчетным режимом турбокомпрессора является режим максимального крутящего момента двигателя.

Повышение частоты вращения вала двигателя также неблагоприятно сказывается на работе двигателя с турбокомпрессором. Давление газов перед турбиной растет, мощность турбины возрастает, частота вращения ротора компрессора также растет, и соответственно возрастают давление наддува и максимальное давление цикла. Кроме того, может возникнуть помпаж в компрессоре.

Таким образом, изменение частоты вращения вала двигателя от расчетного режима неблагоприятно сказывается на работе двигателя и его параметрах.

С целью улучшения показателей двигателя, в том числе коэффициента приспособляемости применяют регулируемый турбокомпрессор, а компрессор может настраиваться на малые и средние скоростные режимы.
На рис. 8.1 приведены характеристики комбинированного двигателя с настроенным на разные скоростные режимы турбокомпрессорами, а также с регулируемым турбокомпрессором.

 SHAPE  \* MERGEFORMAT 



Рис. 8.1. Изменение крутящего момента двигателей с различными настройками турбокомпрессора
Из характеристик видно, что наиболее благоприятную характеристику имеет двигатель с регулируемым турбокомпрессором.

Применение регулируемого турбокомпрессора позволяет получить также более благоприятную характеристику по удельному расходу топлива (рис. 8.2).
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Рис. 8.2. Изменение удельного эффективного расхода топлива двигателей 
с различными настройками турбокомпрессора
8.2. Влияние нагрузочного режима на работу двигателя 
с газотурбинным наддувом

Рассмотрим влияние нагрузочного режима на параметры комбинированного двигателя, если расчетным является номинальный режим, то есть режим максимальной мощности. 
При работе двигателя по нагрузочной характеристике при снижении нагрузки КПД турбокомпрессора понижается, соответственно, снижается КПД двигателя. При некотором значении нагрузки удельный эффективный расход топлива двигателя с турбонаддувом сравнивается с КПД двигателя без наддува (рис. 8.3).
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Рис. 8.3. Удельный эффективный расход топлива двигателей с наддувом 
и без наддува
При меньших нагрузках турбокомпрессор не эффективен, то есть двигатель с турбонаддувом становится менее экономичным по сравнению с двигателем без наддува. Связано это в первую очередь с тем, что на режиме малой нагрузки турбокомпрессор создает дополнительное сопротивление в газовоздушном тракте, и относительная доля потерь в двигателе возрастает. Поэтому при работе двигателя на малых нагрузках целесообразно газообмен двигателя осуществлять, минуя турбокомпрессор. При снижении нагрузки снижается также индикаторный КПД двигателя.
8.3. Целесообразность применения регулируемого наддува

Рассмотренные зависимости показывают эффективность применения регулируемого наддува, особенно для двигателей работающих в широком скоростном и нагрузочном режимах.
Однако регулируемый наддув усложняет конструкцию, увеличивает цену, требует специального обслуживания, снижает надежность двигателя. Поэтому необходимость регулируемого наддува в каждом конкретном случае определяется путем сопоставления технико-экономических показателей. Следует использовать все пути улучшения показателей двигателя без применения регулируемого наддува.
Это правильный выбор газовоздушного тракта, регулировка топливоподающей аппаратуры, настройка турбокомпрессора на режимы малых и средних скоростных режимов. Если это не дает необходимого эффекта, то применяют регулируемый наддув.

Желательно применение регулируемого наддува для транспортных двигателей с высокой степенью наддува (для большегрузных автомобилей мощностью больше 700 кВт). Для обычных автомобильных и тракторных двигателей с невысокой степенью наддува регулирование, как правило, не используют. Кроме того, регулирование применяют в двигателях, работающих при значительных изменениях температуры окружающей среды и давления.
8.4. Способы регулирования компрессоров и турбин
Для регулирования компрессоров и турбин могут использоваться следующие способы.

1. Дросселирование воздуха на входе в компрессор или на выходе из него.

2. Изменение угла входа потока воздуха на входе в компрессор (поворотными лопатками).

3. Поворот лопаток лопаточного диффузора.

4. Одновременное применение способов 2 и 3.

5. Перепуск воздуха из нагнетательного патрубка во всасывающий, в турбину или в атмосферу.

6. Дросселирование газа на входе в турбину или на выходе из нее.

7. Изменение высоты соплового аппарата турбины.

8. Применение регулируемого соплового аппарата.

9. Перепуск части выпускных газов в атмосферу.

10. Одновременное регулирование турбины и компрессора.

11. Изменение частоты вращения вала компрессора или турбокомпрессора дифференциальной передачей.
8.4.1.  Регулирование компрессора
Регулирование компрессора дросселированием воздуха

Дроссельное регулирование основано на уменьшении количества всасываемого воздуха созданием искусственного сопротивления на всасывании или нагнетании компрессора.

Дросселирование воздуха используют для ограничения давления наддува при работе двигателя в области номинальной частоты вращения.

При переходе двигателя с режима Мmax (точка А) (рис. 8.4) на номинальный (точка В) увеличивается частота вращения ротора турбокомпрессора и давление наддува. Путем дросселирования снижают давление наддува и, соответственно, давление перед турбиной. Вследствие этого частота вращения вала турбокомпрессора снижается, и он переходит на новый режим работы (точка С), характеризующийся меньшей степенью повышения давления, температурой выпускных газов, расходом газа и меньшей напряженностью работы двигателя.


[image: image295]
Рис. 8.4. Режимы работы компрессора при дросселировании воздуха 
в компрессоре
Дросселирование на выходе из компрессора оказывает большее влияние на режим работы, но дросселирование на входе в компрессор позволяет сместить границу помпажа в сторону меньших расходов и, тем самым, расширить диапазон работы компрессора. Дросселирование снижает КПД компрессора и применяется в двигателях с невысоким коэффициентом приспособляемости.

Дросселирование компрессора одновременно на входе и выходе применялось в двигателях гоночных автомобилей для улучшения динамических качеств автомобиля. При сбросе нагрузки закрывались дроссельные заслонки до и после компрессора, что приводило к меньшему снижению частоты вращения вала турбокомпрессора.

Изменение угла входа потока воздуха на лопатки компрессора

Изменение угла входа потока воздуха осуществляют установкой поворотных лопаток во входном устройстве компрессора (рис. 8.5).
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Рис. 8.5. Регулирование компрессора изменением угла входа потока воздуха:

а – схема регулирования; б – зависимость влияния угла входа ( на степень 
повышения давления

Поворот лопаток во входном устройстве приводит к изменению работы сжатия воздуха вследствие различного значения закрутки воздуха на входе в колесо.
При положительной закрутке потока, то есть по направлению вращения колеса работа сжатия уменьшается, при отрицательной – увеличивается. При этом при угле ( < 90( (к и КПД падают. При угле ( > 90( повышение (к наблюдается только до углов ( = 103(, после чего и (к и КПД падают, что связано с ростом числа Маха относительной скорости и, соответственно, потерь.
Поворот лопаток лопаточного диффузора

Этим способом регулируется расход воздуха через лопаточный диффузор.

Расход воздуха через лопаточный диффузор определяется по зависимости (рис. 8.6)
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Рис. 8.6. Схема размещения поворотных лопаток в диффузоре
Базовое значение угла (3 выбирается для расчетного режима. При отклонении режима работы от расчетного происходит отрыв потока на лопатках, что сужает диапазон работы. Поворот лопаток позволяет расширить диапазон работы по расходу (рис. 8.7).
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Рис. 8.7. Влияние угла поворота лопаток в диффузоре 
на степень повышения давления
Из графика видно существенное влияние угла поворота лопаток на протекание кривой (к при постоянной частоте вращения вала компрессора.
Поворот лопаток может осуществляться разными способами: поворотом передних частей лопаток или целых лопаток (рис.8.8).
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Рис. 8.8. Поворотные лопатки диффузора:
а – поворот передних частей лопаток; б – лопатки на поворотных дисках

Совместный поворот лопаток ВНА и лопаточного диффузора
Совместный поворот лопаток входного направляющего аппарата и лопаточного диффузора позволяет расширить диапазон работы компрессора по расходу. При этом КПД компрессора меняется незначительно.
Изменение высоты канала диффузора

Как известно, расход воздуха пропорционален высоте канале b3 (см. рис. 8.6). Изменение высоты канала позволяет при уменьшении расхода воздуха сохранить неизменными углы набегания потока на лопатки диффузора и таким образом менять положение границы помпажа (рис. 8.9).
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Рис. 8.9. Изменение границы помпажа при регулировании 
высоты канала диффузора

Недостатком данного метода является сложность конструктивного осуществления.

Перепуск воздуха

Перепуск воздуха может использоваться как антипомпажное средство и как способ ограничения давления наддува.
При приближении к границе помпажа часть воздуха из нагнетательного патрубка ((G, на рис. 8.10) выпускается и направляется во входной патрубок компрессора или в турбину. Режим работы компрессора соответствует расходу Gк. Если бы воздух не перепускался, то режим работы компрессора соответствовал бы расходу Gдв, что соответствует работе компрессора в зоне помпажа. При поступлении воздуха в турбину снижается ее температура.
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Рис. 8.10. Регулирование компрессора перепуском воздуха

Для ограничения давления наддува избыточный воздух направляют на вход в турбину или на выход из нее.
8.4.2.  Регулирование турбины

Дросселирование газа на входе или выходе из турбины
Способ применяется для ограничения наддува.
Дросселирование осуществляется заслонкой, устанавливаемой на входе или выходе из турбины, что снижает степень понижения давления газа в турбине. Тем самым ограничивается частота вращения ротора турбокомпрессора и, соответственно, давление наддува. При дросселировании на выходе КПД меняется меньше, чем при дросселировании на входе. Увеличение противодавления на выходе двигателя увеличивает расход топлива и снижается КПД.
Изменение степени парциальности турбины
Способ основан на изменении площади соплового аппарата турбины.
При малой частоте вращения вала двигателя и недостаточном давлении наддува весь газ направляется через часть соплового аппарата. Скорость газа увеличивается, увеличивается частота вращения ротора турбокомпрессора и соответственно давление наддува. КПД турбины падает, но ее мощность растет.
Схема работы парциальной турбины и регулирования показаны на рис. 8.11.
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Рис. 8.11. Изменение степени парциальности турбины

В выпускном трубопроводе установлена поворотная заслонка, которая может занимать два положения. В одном положении турбина работает как парциальная, в другом – как обычная.
Изменение высоты соплового аппарата
Как известно, расход газа через турбину пропорционален высоте соплового аппарата. Поэтому, изменяя высоту соплового аппарата можно изменять расход газа. Две возможные схемы регулирования высоты соплового аппарата показаны на рис. 8.12.
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Рис. 8.12. Изменение высоты соплового аппарата турбины:
а – двухканальным подводом газа; б – перемещением стенки с лопаткой

В схеме а подвод газа может осуществляться по одному или двум каналам в зависимости от положения регулирующего клапана. В схеме б регулирование осуществляется перемещением левой стенки с утапливанием лопатки в противоположной стенке.
В отличие от дросселирования при этом способе используется большая часть кинетической энергии потока, поэтому падение КПД турбины меньше. При большом уменьшении высоты аппарата (> 0,8) падение КПД значительно.
Изменение угла выхода потока газа из соплового аппарата
Данный способ применяется для регулирования расхода газа и изменения треугольника скоростей в желаемом направлении. Регулирование осуществляется поворотом лопаток соплового аппарата 
(рис. 8.13).
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Рис. 8.13. Схема регулирования угла выхода потока газа из соплового аппарата
При уменьшении угла (1 уменьшается проходное сечение между лопатками, и при одном и том же (т уменьшается расход газа через турбину. Это позволяет повысить КПД турбины на нерасчетном режиме и лучше согласовать работу турбины и компрессора. На нерасчетном режиме КПД турбины ниже, чем на расчетном режиме, но выше, чем нерегулируемой турбины.
Перепуск части выхлопных газов в атмосферу
Перепуск части выхлопных газов мимо турбины в атмосферу применяют для ограничения наддува. КПД этого способа выше, чем перепуск воздуха после компрессора.
Схема регулирования представлена на рис. 8.14.
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Рис. 8.14. Схема регулирования перепуска части выхлопных газов 
мимо турбины

В выпускном канале перед турбиной устанавливается перепускной клапан, который связан с мембраной. С одной стороны мембраны давление атмосферное, а с другой – давление наддува.

Турбину рассчитывают на режим максимального крутящего момента двигателя. При увеличении частоты вращения вала двигателя и турбокомпрессора и росте давления выше допустимого мембрана открывает клапан, и часть выхлопных газов направляется мимо турбины в атмосферу. В результате частота вращения вала турбокомпрессора снижается и, соответственно, падает давление наддува. Данный способ применяют в автотракторных двигателях со степенью повышения давления 1,8-4.
Изменение частоты вращения вала агрегатов наддува 
дифференциальной передачей
Данный способ позволяет изменить вид кривой крутящего момента двигателя, повысить коэффициент приспособляемости и направлен на увеличение давления наддува при снижении частоты вращения коленчатого вала двигателя. Дифференциальная передача может использоваться в приводном компрессоре или в приводе турбокомпрессора.
Схема дифференциальной передачи для привода компрессора показана на рис. 8.15.
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Рис. 8.15. Схема дифференциальной передачи для привода компрессора:
1 – водило; 2 – шестерня компрессора; 3 – коронная шестерня; 4 – сателлит; 
5 – солнечная шестерня; 6 – шестерня привода компрессора; 7 – вал отбора мощности
Двигатель через дифференциальный редуктор связан как с валом отбора мощности 7, так и с приводным компрессором. Коронная шестерня 3 связана с валом отбора мощности. Водило 1 связано с коленчатым валом двигателя. Солнечная шестерня 5 выполнена заодно с шестерней привода компрессора 6.
При повышении нагрузки и снижении частоты вращения выходного вала 7 увеличивается частота вращения сателлитов 4 и солнечной шестерни 5, а следовательно, растет частота вращения шестерен 6 и 2. С ростом частоты вращения вала компрессора возрастает давление наддува и крутящий момент двигателя.
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Рис. 8.16. Схема комбинированного двигателя с силовой турбиной и 
дифференциальной передачей для привода компрессора:

1 – водило; 2 – шестерня компрессора; 3 – коронная шестерня; 4 – сателлит; 
5 – солнечная шестерня; 6 – шестерня привода компрессора; 7 – вал отбора мощности
Дифференциальная передача может использоваться и для привода центробежного компрессора в двигателе с силовой турбиной 
(рис. 8.16).

Как и в предыдущей схеме, при снижении частоты вращения вала отбора мощности возрастают частота вращения вала компрессора и давление наддува.
Недостатками схем с дифференциальной передачей для привода компрессора являются их сложность, громоздкость, механическая напряженность и проблемы с пуском.
8.5. Регулирование бензиновых двигателей с наддувом

Применение наддува для двигателей с принудительным воспламенением смеси позволяет повысить его мощность и улучшить динамические качества при сохранении высокой топливной экономичности.
Одним из путей достижения экономичности автомобиля является установка двигателя с меньшим рабочим объемом, который на основных эксплуатационных режимах работает с меньшим дросселированием и соответственно с большим КПД. Для сохранения скоростных и динамических характеристик двигатель форсируется с помощью наддува.

Методы наддува могут следующими:

– газодинамический наддув;

– турбонаддув;

– наддув с приводным нагнетателем;

– комбинированный наддув.

В автомобильных ДВС наиболее распространены газодинамический наддув и турбонаддув. В настоящее время турбонаддувом оснащено 30% двигателей с рабочим объемом от 1,2 до 1,5 л.
Для достижения желаемых параметров двигателя используется регулирование наддува, при котором решаются следующие задачи:
– ограничение давления наддува для снижения механических и тепловых напряжений в деталях;

– устранение детонации;

– улучшение скоростных характеристик двигателя;

– улучшение экологических характеристик двигателя;

– компенсация потери мощности и экономичности при подъеме на высоту.

Таким образом, по сравнению с дизелем добавляется одна задача – устранение детонации. Устранение детонации может достигаться регулированием угла опережения зажигания и давления наддува, обогащением топливо-воздушной смеси, впрыскиванием воды для снижения температуры смеси.

Регулирование угла опережения зажигания

Регулирование угла опережения зажигания осуществляется с помощью датчика детонации, установленного на блоке цилиндров. Сигналы с датчика сравниваются с допустимыми, и при превышении уровня детонации выше допустимого значения угол опережения зажигания уменьшается.
Однако при уменьшении угла опережения зажигания мощностные показатели и экономичность двигателя ухудшаются, повышается температура отработавших газов, что влияет на долговечность и надежность турбины. Поэтому обычно с регулированием угла опережения зажигания применяют и регулирование давления наддува.

Регулирование давления наддува

В бензиновых двигателях регулирование давления наддува осуществляется по сигналу датчика детонации. Схема регулирования показана на рис. 8.17.
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Рис. 8.17. Схема регулирования давления наддува по сигналу 
датчика детонации:
1 – датчик детонации; 2 – датчик давления; 3 – блок управления двигателем; 
4 – электромагнитный клапан; 5 – клапан перепуска ОГ; 6 – жиклер
Если электромагнитный клапан 4 закрыт (как на рисунке), то на мембрану клапана 5 действует давление наддува, клапан открывается, и часть отработавших газов перепускается мимо турбины. При этом давление наддува снижается.

Если электромагнитный клапан 4 отрыт, то на мембрану клапана 5 действует атмосферное давление, при этом клапан закрыт, все отработавшие газы направляются на турбину, и давление наддува максимально.
Блок управления двигателем по сигналам с датчика детонации, с датчика давления наддува и частоты вращения коленчатого вала управляет временем открытого и закрытого положения электромагнитного клапана 4 тем самым, управляя давлением наддува.
При работе двигателя на малых нагрузках электромагнитный клапан 4 закрыт, что обеспечивает невысокую степень наддува. При резком открытии дроссельной заслонки электромагнитный клапан открывается кратковременно повышается давление наддува. При работе двигателя на больших нагрузках и высоких частотах вращения электромагнитный клапан открывается, обеспечивая высокое давление наддува.
Регулирование только давления наддува по сигналу датчика детонации широкого распространения не получило. Более широко применяют регулирование, как давления наддува, так и угла опережения зажигания. При таком регулировании получают более высокие показатели двигателя.
Контрольные вопросы  TC  "Контрольные вопросы" \l 2 
1. Почему дизель с газотурбинным наддувом, настроенным на режим максимальной мощности, не может работать на низких частотах вращения?
2. Почему параметры двигателя с газотурбинным наддувом, настроенным на режим максимального крутящего момента, ухудшаются при повышении частоты вращения?

3. Почему параметры двигателя с газотурбинным наддувом, настроенным на режим максимальной мощности, ухудшаются при уменьшении нагрузки при работе двигателя по нагрузочной характеристике?
4. В чем недостатки регулируемого наддува?

5. Перечислите способы регулирования компрессора.
6. Перечислите способы регулирования турбины.
7. Для чего применяют дросселирование воздуха на входе в компрессор?
8. Для чего применяют поворотные лопатки в диффузоре компрессора?

9. Что дает изменение высоты канала диффузора центробежного компрессора?

10. Для чего применяют перепуск части воздуха из нагнетательного патрубка компрессора во входной?
11. С какой целью применяют дросселирование газа на входе или выходе из турбины?
12. С какой целью применяют изменение степени парциальности турбины?

13. Для чего применяют изменение высоты соплового аппарата турбины?

14. С какой целью применяют изменение угла выхода потока газа из соплового аппарата турбины?

15. Для чего применяют перепуск части выхлопных газов в атмосферу мимо турбины?
16. Какими путями может быть устранена детонация в бензиновых двигателях с наддувом?

9. ОХЛАЖДЕНИЕ НАДДУВОЧНОГО ВОЗДУХА
9.1. Необходимость охлаждения воздуха

Применение наддува позволяет повысить мощность двигателя за счет увеличения плотности воздуха или заряда, поступающего в двигатель. Однако при сжатии воздуха в компрессоре его температура повышается, что приводит к снижению плотности и тем сильнее, чем выше степени повышения давления (к и ниже КПД компрессора. Известно, что применение наддува до (к = 1,5 приводит к росту температуры примерно на 50(, а при (к = 2 – уже на 90(.
Одним из способов повышения плотности воздуха и, соответственно, мощности двигателя является охлаждение наддувочного воздуха. Охлаждение воздуха снижает суммарные потери теплоты в двигателе, повышает механический КПД. Получаемый эффект зависит от совершенства способа охлаждения и конструктивного устройства охладителя, поэтому охлаждение не всегда может быть термодинамически оправдано.
Например, температура воздуха после охладителя снижена на 10%, а давление из-за гидравлических потерь упало на 10%. В результате плотность воздуха не изменилась, и эффекта от охлаждения нет.
Возможен также вариант, при котором в результате охлаждения наддувочного воздуха индикаторная мощность двигателя увеличилась на 10%, а затраты мощности на привод вентилятора и насос охлаждающей жидкости составили 10% от мощности двигателя. Таким образом, увеличения эффективной мощности двигателя не произошло.
Кроме рассмотренных особенностей учитывают также стоимость агрегатов охлаждения и увеличение размеров силовой установки.
Считается, что охлаждение оправдано, если плотность воздуха с охлаждением (ох выше плотности воздуха без охлаждения (к, то есть (ох/(к > 1.
Используя уравнение состояния для идеального газа, можно получить следующее выражение.
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где pох и Тох – давление и температура газа после охладителя; pк и Тк – давление и температура газа после компрессора; (pох = pк – pох; 
(Tох = Tк – Tох.
Из выражения следует, что чем меньше потери давления (pох и больше разность температур (Tох, тем эффект применения охлаждения воздуха выше. Обычно снижение температуры наддувочного воздуха на 10( приводит к росту мощности двигателя на 2-4% и улучшению экономичности двигателя на 0,5%.
На рис. 9.1 показаны зависимости изменения степени наддува двигателя от степени повышения давления в двух вариантах: с охлаждением наддувочного воздуха и без охлаждения.
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Рис. 9.1. Зависимости изменения степени наддува двигателя
от степени повышения давления
Как видно из графика, в варианте без охлаждения воздуха рост степени наддува отстает от степени повышения давления, особенно при (к > 3. Считается, что при (к = 1,5 охлаждение наддувочного воздуха целесообразно, а при (к > 2 – охлаждение необходимо.
9.2. Способы охлаждения наддувочного воздуха

Охлаждение воздуха может осуществляться водой или воздухом. При применении воды температура воздуха после охладителя лишь на несколько градусов превышает температуру воды на входе. При применении воздуха в качестве охладителя температура заряда после охлаждения примерно на 15( превышает температуру окружающей среды.
Для охлаждения наддувочного воздуха могут использоваться следующие способы.
1. Поверхностное охлаждение в рекуперативных теплообменниках.

2. Испарительное охлаждение за счет впрыскивания жидкости в надувочный воздух.

3. Водоконтактное охлаждение за счет теплообмена при непосредственном контакте с жидкостью.

4. Турбодетандерное охлаждение.

9.2.1.  Поверхностные охладители
В системах охлаждения наддувочного воздуха наибольшее распространение получили поверхностные охладители.
По виду теплоносителя охладители могут воздухо-воздушные и водо-воздушные. По конструктивной схеме охладители разделяют на пластинчатые и трубчатые, которые получили большее распространение.
Основное преимущество трубчатых теплообменников – надежность, особенно в условиях вибрации.

Газовые охладители применяются только в автотракторных и тепловозных двигателях. Главное их преимущество – простота конструкции.

Коэффициент теплоотдачи для воздуха на порядок ниже, чем для жидкости, поэтому для интенсификации теплоотдачи между газом и поверхностью теплообменника часто увеличивают площадь поверхности оребрением. На рис. 9.2 показаны конструктивные схемы теплообменников и трубок с оребрением.


[image: image314]
Рис. 9.2. Конструктивные схемы теплообменников:
а – трубчатый; б – трубки с оребрением; в – пластинчатый

В зависимости от направления движения теплоносителей теплообменники могут быть прямоточными, противоточными и перекрестноточными.
В прямоточном теплообменнике горячий и холодный теплоносители движутся при параллельном движении в одном направлении. В противоточном теплообменнике теплоносители движутся навстречу по параллельным каналам. В перекрестноточном теплообменнике теплоносители движутся во взаимно перпендикулярном направлении.

Теплообменник должен обеспечивать температуру наддувочного воздуха не ниже 320 К. Снижение температуры наддувочного воздуха обычно составляет 40-70(. Противоточный теплообменник является более эффективным по сравнению с прямоточным, что иллюстрируется зависимостью изменения температуры теплоносителей при различном направлении их движения (рис. 9.3).

[image: image315]
Рис. 9.3. Изменение температуры теплоносителей в теплообменнике:
Тк – температура воздуха после компрессора; Тк – температура воздуха после охладителя; 
Т1 – температура охлаждающего теплоносителя перед охладителем; Т2 – температура охлаждающего теплоносителя после охладителя
Для изготовления теплообменников применяют медь, медно-никелевый сплав, латунь, алюминий, сплав алюминия с марганцем и пластмассы. Сталь из-за низкой теплопроводности и недостаточной коррозионной стойкости не применяют.

Для оценки охладителя используется ряд характеристик. Значения некоторых из них для водовоздушных охладителей оговариваются в ГОСТ
.
Тепловая эффективность охладителя рассчитывается по следующей формуле
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и должна быть не менее 0,7.
Гидравлический КПД охладителя


[image: image317.wmf]к

ох

к

гох

η

р

р

р

D

-

=

,

где (рох – потери давления наддувочного воздуха в охладителе.

Величина (рох согласно ГОСТ для тепловозных, судовых и промышленных дизелей должна быть не более 4,9 кПа.
Количество тепла, отведенное в охладителе

Q = Gк(Tохср,
где Gк – расход воздуха; ср – удельная теплоемкость наддувочного воздуха при средней температуре.
Среднелогарифмический температурный напор
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Коэффициент использования массы охлаждающего элемента
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где m – суммарная масса теплообменных труб или пластин.
Значения kg для тепловозных двигателей должны быть не менее 29,1 Вт/(кг(К), для судовых – не менее 23,1 Вт/(кг(К), для газовых – не менее 19,8 Вт/(кг(К).
Коэффициент использования объема охлаждающего элемента
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где V – объем, занимаемый трубным пучком или пучком пластин.
Значения kV для тепловозных двигателей должны быть не менее 63,9 Вт/(м3(К), для судовых и газовых – не менее 46,5 Вт/(м3(К).
Кроме приведенных характеристик может использоваться коэффициент энергетической эффективности
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где N1 – мощность, затрачиваемая на прокачку охлаждаемого воздуха; N2 – мощность, затрачиваемая на прокачку охлаждающего теплоносителя.
Рекомендуемые значения коэффициента (эох – не менее 40 для трубчатых теплообменников и не менее 15 для пластинчатых теплообменников.

9.2.2.  Испарительное, водоконтактное и турбодетандерное 
охлаждение

При испарительном охлаждении охлаждающая вода распыливается перед входным патрубком компрессора, в результате чего процесс сжатия в нем приближается к изотермическому. При этом температура воздуха на выходе из компрессора падает почти пропорционально количеству впрыскиваемой воды. Например, при расходе воды, составляющем 1% от расхода воздуха, снижение температуры воздуха составляет 24(, а при 1,6% – 40(.
Снижение температуры можно рассчитать по следующей формуле
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где Gк – расход воды; qн – теплота на нагрев воды до температуры насыщения; qи – теплота испарения.
При испарительном охлаждении КПД компрессора и степень повышения давления на 3-5% выше, чем без охлаждения, температура газов перед турбиной на 60-80( ниже.
Однако данный метод не получил распространения из-за ухудшения свойств смазочного масла при попадании в него воды, а также из-за высоких требований к чистоте и жесткости воды.

При контактном охлаждении надувочный воздух непосредственно контактирует со струями воды. Недостатками метода являются возможность попадания воды в цилиндры двигателя, большой расход воды и необходимость дополнительных затрат мощности на прокачку воды.
Принцип работы турбодетандера основан на расширении воздуха в рабочем колесе турбины. Воздух отдает энергию, за счет чего происходит понижение его температуры. Эта энергия может использоваться для дополнительного сжатия газа в компрессоре.
9.3. Расчет рекуперативного теплообменника
В теплообменных аппаратах для охлаждения наддувочного воздуха основными видами теплообмена являются теплоотдача и теплопроводность.
Линейная плотность теплового потока, передающаяся от воздуха к стенкам трубки круглого сечения (рис. 9.4) на единицу площади за счет теплоотдачи
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где (в – коэффициент теплоотдачи для воздуха.

[image: image324]
Рис. 9.4. Теплоотдача между воздухом и охлаждающей средой 
через цилиндрическую стенку
Теплота, передающаяся через стенку
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где ( – коэффициент теплопроводности материала стенки.
Теплота, передающаяся от стенки к охлаждающей среде
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где (ж – коэффициент теплоотдачи для охлаждающей среды.
Из этих уравнений получаем
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где kl – линейный коэффициент теплопередачи, равный
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При загрязнении омываемых поверхностей теплообменника коэффициент теплопередачи уменьшается. Поэтому в формулу вводят термическое сопротивление, учитывающее загрязнение Rзаг, значения которого составляют 3,5(10-4 – 8,5(10-4 м2(К/Вт
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Тепловой поток, передаваемый через трубку длиной l, составляет

Q = ql l= kll(T.

Расчет теплообменника сводится к определению коэффициента теплопередачи k или коэффициентов теплоотдачи (.
Рассмотрим порядок расчета теплообменника на примере воздухо-воздушного охладителя (радиатора).
Одна из возможных конструктивных схема радиатора приведена на рис. 9.5.


[image: image330]
Рис. 9.5. Конструктивная схема радиатора охлаждения наддувочного воздуха

Исходными данными для расчета являются расход воздуха Gк, температура воздуха после компрессора Тк, температура воздуха после охладителя Тох.
Для выбранной схемы расчетным элементом является трубка с ребром (на рис. 9.5 выделен пунктиром), эквивалентом которой является трубка с ребром постоянной расчетной высоты hр.
Необходимо рассчитать теплопередачу через данный элемент и затем определить количество этих элементов и размеры радиатора.
Количество теплоты, отводимой от воздуха
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где ср – теплоемкость воздуха при постоянном давлении.
Расход охлаждающей среды (воздуха)
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где Т1 – температура охлаждающего воздуха перед радиатором; Т2 – температура охлаждающего воздуха после радиатора.
Для определения коэффициента теплоотдачи необходимо найти число Нуссельта, которое зависит от числа Рейнольдса.
Число Рейнольдса для охлаждаемого воздуха
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где wох – скорость воздуха (при расчетах принимается равным 
22 м/с); dэох – эквивалентный внутренний диаметр трубки; (ох - кинематическая вязкость воздуха.

Число Нуссельта для прямых гладких труб находится по эмпирической зависимости
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где Prох – число Прандтля (для воздуха Pr ( 0,71)
Коэффициент теплоотдачи для охлаждаемого воздуха
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где (ох – коэффициент теплопроводности (для воздуха (ох ( 
( 0,026 Вт/(м(К).
Аналогично находится коэффициент теплоотдачи (в для охлаждающего воздуха. Число Нуссельта находится по эмпирической зависимости для пучка труб.
Затем находится приведенный коэффициент теплоотдачи, значение которого зависит от степени оребрения
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где (р – коэффициент оребрения ((р = Fп/Fвн); Fп – площадь наружной поверхности оребренной трубы Fтр и поверхности ребер Fр (Fп = = Fр + Fтр); Fвн – внутренняя площадь трубы; (р – коэффициент эффективности ребер.

Коэффициент эффективности ребер зависит от характеристики ребра m ((р – коэффициент теплопроводности материала)
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и расчетной высоты ребра hр. Зависимость между этими величинами показана на рис. 9.6.
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Рис. 9.6. Коэффициент эффективности ребер

Коэффициент теплопередачи, отнесенный к наружной поверхности труб
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Необходимая площадь поверхности радиатора
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где (Tn – среднелогарифмический температурный напор (см. выше).

Зная площадь поверхности F, можно определить количество расчетных элементов и размеры радиатора B и H.
Потери давления охлаждаемого воздуха определяются как сумма местных потерь и потерь на трение в трубках
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где (м – коэффициент местных потерь; (тр – коэффициент потерь на трение; lт – длина всех трубок радиатора.
Потери давления охлаждающего воздуха
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где (м – коэффициент местных потерь при прохождении воздуха через радиатор. 

Коэффициент (м в зависимости от числа Рейнольдса находится по одной из эмпирических зависимостей
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 при Re < 2000,
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В случае если охлаждающий воздух подается принудительно вентилятором, то его мощность можно определить по формуле
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где (вен – КПД вентилятора.
9.4. Системы охлаждения и регулирование температуры 
наддувочного воздуха

Как уже отмечалось, наибольшее распространение получили воздухо-воздушные и водо-воздушные охладители (радиаторы) наддувочного воздуха. Существует большое разнообразие схем систем охлаждения и регулирования температуры воздуха. В простейшей системе воздух охлаждается потоком окружающего воздуха в охладителе, установленном перед водяным радиатором системы охлаждения двигателя или рядом с ним (рис. 9.7).

[image: image347]
Рис. 9.7. Схема системы охлаждения наддувочного воздуха 
автотракторного двигателя:
1 – двигатель; 2 – турбокомпрессор; 3 – радиатор наддувочного воздуха; 
4 – радиатор системы охлаждения двигателя; 5 – вентилятор
На рис. 9.8 показана схема охлаждения наддувочного воздуха двигателя Mack V-8, который устанавливается на грузовики Renault и Magnum.
 SHAPE  \* MERGEFORMAT 



Рис. 9.8. Схема охлаждения наддувочного воздуха двигателя Mack V-8

Особенностью схемы является привод вентилятора системы охлаждения от воздушной турбины.
При работе двигателя как излишне низкая, так и чрезмерно высокая температура воздуха отрицательно сказываются на работе двигателя. При высокой температуре снижается наполнение двигателя, повышается температура отработавших газов, увеличивается расход топлива, растет максимальная температура цикла и тепловая напряженность деталей. При низкой температуре воздуха увеличивается максимальное давление цикла, увеличиваются ударные нагрузки, ухудшается распыл топлива, увеличиваются низкотемпературные отложения на деталях двигателя. Поэтому часто система охлаждения надувочного воздуха имеет элементы регулирования температуры. Одна из схем регулирования приведена на рис. 9.9.

[image: image349]
Рис. 9.9. Схема регулирования температуры надувочного воздуха
При снижении температуры наддувочного воздуха менее 45( С клапан перекрывает подачу воздуха в теплообменник.
Американский концерн Cummins разработал двигатель, имеющий следующую схему охлаждения наддувочного воздуха (рис. 9.10).
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Рис. 9.10. Схема регулирования температуры надувочного воздуха 
двигателя Cummins
Система включает радиатор охлаждения жидкости, разделенный на две части: в одной части радиатора охлаждается жидкость для системы охлаждения двигателя; в другой части – для охладителя наддувочного воздуха. Сечения трубок радиатора для охладителя наддувочного воздуха подобраны так, чтобы температура жидкости на выходе из радиатора ниже, чем температура жидкости для охлаждения двигателя. На холодном двигателе жидкость через охладитель не идет.
Контрольные вопросы  TC  "Контрольные вопросы" \l 2 
1. В чем положительный эффект охлаждения наддувочного воздуха?
2. Всегда ли охлаждение наддувочного воздуха оправдано?

3. В каком случае необходимо охлаждение наддувочного воздуха?

4. Какие способы используются для охлаждения наддувочного воздуха?

5. В чем преимущество трубчатых охладителей наддувочного воздуха по сравнению с пластинчатыми?
6. Какое направление теплоносителей в теплообменнике более эффективно?

7. Какие характеристики используются для оценки охладителя наддувочного воздуха?

8. В чем различие испарительного и водоконтактного охлаждения наддувочного воздуха?

9. Что является расчетным элементом при расчете рекуперативного теплообменника?

10. Почему как излишне низкая, так и чрезмерно высокая температура воздуха, поступающего в двигатель, отрицательно сказываются на работе двигателя?
10.  РАЗВИТИЕ СИСТЕМ НАДДУВА

В качестве агрегатов наддува для ДВС наибольшее распространение получили поршневые, роторные, роторно-винтовые нагнетатели и турбокомпрессоры. В настоящее время все большие дизельные двигатели мощностью более 150 кВт, используемые в промышленности, судостроении, в дорожно-строительных работах оснащаются турбокомпрессорами. В автомобильном транспорте практически любой дизельный двигатель мощностью более 80 кВт оснащается турбокомпрессором, и все большая доля бензиновых двигателей имеет наддув. Сегодня практически все автомобильные фирмы имеют модели двигателей с турбонаддувом.
10.1. Одноступенчатые системы наддува

В одноступенчатых системах наддува сжатие воздуха выполняется с помощью одного приводного нагнетателя или турбокомпрессора.

В качестве приводного нагнетателя часто используются роторные компрессоры Roots. Для покрытия роторов начали применять особые полимеры, позволяющие максимально уменьшить зазор между ними и, соответственно, перетекание воздуха в обход роторов. В результате даже на невысоких частотах вращения ротора расход воздуха возрастает более чем на 30%.
Для транспортных двигателей, редко работающих на режимах максимальной мощности, важно иметь повышенный крутящий момент в области низких частот вращения. В этом случае газовую турбину проектируют на режим максимального момента на пониженной частоте вращения. Такая система наддува получила название «Максидайн». Характеристика крутящего момента дизеля с системой «Максидайн» показана на рис. 10.1.
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Рис. 10.1. Схема системы наддува с турбокомпрессором с встроенным
 электродвигателем
Турбина данной системы на режиме максимальной мощности работает на неоптимальном режиме, то есть с потерей мощности и КПД. Дизель с системой «Максидайн» имеет максимальный момент на 40% больший, чем без наддува, а на номинальном режиме теряет около 10% мощности. Система получила широкое распространение в США на грузовиках Mack в 60-е гг. прошлого столетия.
Для получения желаемой характеристики и повышения показателей двигателя широко применяют регулирование агрегатов наддува. Способы регулирования турбокомпрессоров описаны в главе 8. Наиболее часто применяют такие способы регулирования как перепуск части отработавших газов мимо турбины, перепуск части наддувочного воздуха, регулирование соплового аппарата турбины, дросселирование турбины. Кроме того, получают развитие турбокомпрессоры с встроенным электродвигателем.
На рис. 10.2 показана схема системы наддува, оснащенной турбокомпрессором с встроенным электродвигателем фирмы Borg Warner Turbosystems (BWTS).
 SHAPE  \* MERGEFORMAT 



Рис. 10.2. Схема системы наддува с турбокомпрессором с встроенным
 электродвигателем
Применение электродвигателя позволяет получить максимально возможное давление наддува на минимальных частотах вращения вала двигателя и устранить провалы в работе двигателя на переходных режимах. Для ограничения давления наддува и исключения помпажа применяется перепуск части отработавших газов.
10.2. Системы двухступенчатого наддува

При значительной степени форсирования двигателя часто используется двухступенчатый наддув в сочетании с регулированием агрегатов.
На рис. 10.3 показана система наддува бензинового двигателя для автомобиля Volkswagen Golf рабочим объемом 1,4 л мощностью 
160 л. с.
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Рис. 10.3. Система наддува бензинового двигателя автомобиля Volkswagen Golf 
Система наддува состоит из соединенных последовательно механического нагнетателя Roots и турбокомпрессора.
При малых частотах вращения вала двигателя до 2400 об/мин работает только компрессор Roots, обеспечивающий значение 
(к = 2,5.
В интервале частот вращения n = 2400-3500 об/мин подключается турбокомпрессор, а при частотах вращения n > 3500 об/мин компрессор Roots отключается: работает только турбокомпрессор.
Система наддува дизельного двигателя Opel рабочим объемом 1,9 л мощностью 212 л. с. включает два турбокомпрессора разной производительности (рис. 10.4).
Алгоритм работы системы зависит от скоростного режима работы двигателя.

При частотах вращения вала двигателя до 1800 об/мин оба клапана закрыты. При этом все выхлопные газы идут через компрессор высокого давления, что позволяет обеспечить значение (к = 3,2. Энергии газов на работу турбокомпрессора низкого давления не хватает и сжатия газа в нем практически не происходит.
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Рис. 10.4. Система наддува дизельного двигателя Opel 
В диапазоне частот вращения вала двигателя от 1800 до 
3000 об/мин выпускной клапан частично открыт, а контрольный клапан закрыт, что обеспечивает работу обоих турбокомпрессоров.
При частотах вращения свыше 3000 об/мин оба клапана открыты. В этом случае работает в основном компрессор низкого давления.

Двигатель с описанной системой наддува устанавливается на автомобиль Opel Vectra OPC и обеспечивает величину крутящего момента на уровне 400 Нм в диапазоне частот вращения от 1400 до 
3600 об/мин. Расход топлива автомобиля согласно европейскому ездовому циклу составляет 6 л на 100 км.
Аналогичную систему наддува разработали специалисты фирмы BWTS и BMW.

Один из турбокомпрессоров имеет узкую (рис. 10.5, б) характеристику по расходу воздуха и обеспечивает высокие значения (к на низких частотах вращения вала двигателя, другой – более широкую характеристику по расходу (рис. 10.5, а) и обеспечивает высокие значения (к на высоких частотах вращения. На рис. 10.5, в показана объединенная характеристика системы наддува.
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Рис. 10.5. Характеристики двухступенчатой системы наддува BWTS:
а – характеристика компрессора первой ступени; б – характеристика компрессора второй ступени; в – объединенная характеристика системы
Другим путем улучшения характеристик двигателя и, в частности повышения крутящего момента на низких частотах вращения, улучшение экологических показателей является использование компрессора с электроприводом.
Схема системы наддува, получившая название eBooster фирмы BWTS показана на рис. 10.6.
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Рис. 10.6. Схема системы наддува eBooster
В качестве одной из ступеней для наддува используется компрессор с электроприводом eBooster, который может устанавливаться после турбокомпрессора, как на схеме или перед турбокомпрессором. Электропривод компрессора eBooster позволяет получить высокие значения (к и КПД на любых режимах работы дизеля при низких частотах вращения (до 2000 об/мин). При работе двигателя на высоких частотах вращения компрессор eBooster отключается.
10.3. Система наддува «Гипербар»

Система наддува «Гипербар», известная еще с 50-х гг. прошлого века, позволяет получить высокие значения крутящего момента на пониженных частотах вращения вала двигателя за счет камеры сгорания с автономным подводом топлива, устанавливаемой перед турбиной турбокомпрессора (рис. 10.7).
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Рис. 10.7. Схема системы наддува «Гипербар»
Особенностью системы является низкая степень сжатия дизеля (до 8) и высокая степень повышения давления в компрессоре (значения (к более 5). К газовой турбине помимо отработавших газов двигателя могут подаваться газы из камеры сгорания. Воздух в камеру сгорания подводится непосредственно от компрессора.
При запуске двигателя сначала пусковым двигателем раскручивается турбокомпрессор и запускается камера сгорания, что обеспечивает рост мощности турбины и достаточный расход воздуха для двигателя.
В зависимости от эксплуатационного режима включаются в работу те или иные агрегаты двигателя. Характеристика двигателя с системой «Гипербар» и области работы показаны на рис. 10.8.
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Рис. 10.8. Характеристика двигателя с системой наддува «Гипербар»
При работе в области 1 часть воздуха перепускается, а воздух, поступающий в дизель, для обеспечения самовоспламенения смеси идет мимо охладителя. Камера сгорания не работает.
При работе в области 2 дизель работает с турбокомпрессором. Камера сгорания не работает. На этом режиме обеспечивается минимальный удельный расход топлива.
При работе в области 3 подключается камера сгорания, обеспечивающая высокие давления наддува.
Данная система наддува используется на силовой установке французского танка Leclerc, выпускавшегося до 2008 г. V-образный двигатель рабочим объемом 16,2 л при степени сжатия ( = 7,8 и степени повышения давления в компрессоре (к = 7,5 развивает мощность 1500 л. с. Минимальный удельный расход топлива в области 2 оставляет 231 г/кВт(ч, что выше, чем на дизелях с турбокомпрессором.
Турбокомпрессор совместно с камерой сгорания может использоваться как автономный источник энергии мощностью 12 л. с.
Контрольные вопросы TC  "Контрольные вопросы" \l 2 
1. В чем особенность системы наддува «Максидайн»?
2. Что дает применение механического наддува совместно с газотурбинным?

3. Что такое компрессор eBooster?
4. С какой целью используется электропривод компрессора?

5. В чем отличие системы наддува «Гипербар» от традиционных систем наддува?

6. Почему дизель с системой наддува «Гипербар» имеет низкую степень сжатия?
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