
убывает. Оптимальные по критерию максимальной действительной 
скорости движения значения соответствуют равенству буксова
ний и равенству теоретических скоростей движения ведущих мос
тов и увеличиваются с ростом

кН оптимальные значения 
< 2,39.

Так, при изменении от 6 кН

д изменяются в интерваледо 16 
2 ,04<.д

Таким образом, установлено, что действительная скорость дви
жения трактора 4x4 с дифференциальным межосевым приводом 
зависит как от суммарной касательной силы тяги трактора, так и 
от ее распределения по ведущим мостам (значения ). Максималь
ные значения v имеют место при равенстве буксований и равенстве 
теоретических скоростей ведущих мостов. С целью обеспечения 
максимальной действительной скорости движения распределение 
касательных сил тяги по ведущим мостам трактора 4x4 с диффе
ренциальным межосевым приводом необходимо регулировать в за
висимости от тяговой нагрузки. Нами предложен один из возмож
ных путей обеспечения указанного регулирования [4]
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К РАЗРАБОТКЕ МОДЕЛИ ДИЗЕЛЯ С УЧЕТОМ РАСХОДА
ТОПЛИВА

При выборе структурных схем и оптимизации параметров ав
томатических систем управления скоростными и нагрузочными ре
жимами мобильных машин необходимым этапом является иссле
дование их математических моделей на ЭВМ.

Из-за отсутствия до настоящего времени математического опи
сания дизеля как объекта управления частотой вращения, которое 
бы позволяло моделировать его работу с учетом расхода топлива 
(удельного, циклового, часового или за время опыта), нельзя ис
пользовать в качестве критерия оценки эффективности примене
ния систем управления, особенно в условиях дефвдита горюче-сма
зочных материалов, такой важный параметр, как расход топлива.
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Сложность разработки этой модели в том, что, во-первых, ис
следование дизеля в системе управления частотой вращения затруд
нено в результате постоянного изменения цикловой подачи топлива 
системой автоматического регулирования (САР) частоты вращения, 
без которой устойчивая работа дизеля невозможна, во-вторых, что 
наряду с внешней обратной отрицательной связью, охватывающей 
дизель с помощью САР частоты вращения, имеется большое коли
чество местных, как отрицательных, так и положительных, обрат
ных связей и, в-третьих, исследование осложняется тесной связью, 
взаимообусловленностью гидродинамических, термодинамических 
процессов, а также процессов, протекающих в САР частоты вра
щения, колебаниями масс в их вращательном или поступательном 
движении.

Представим дизель, охваченный замкнутой САР частоты враще
ния в виде модели, состоящей из отдельных блоков, отражающих

Рис. 1. Блок-схема модели дизеля 
с САР частоты вращения:
1 — в се режимный центробежный 
регулятор; 2 — топливный насос с 
трубопроводами высокого давле
ния и форсунками (топливопо
дающий б ло к ); 3 -дизель.

функционирование регулятора, топливного насоса и двигателя 
(рис. 1), где М ,̂ со, сОр — момент сопротивления и частоты враще
ния дизеля и кулачкового вала топливного насоса с регулятором; 
7 — угол задающего рычага регулятора; X — положение рейки топ
ливного насоса высокого давления; q- — цикловая подача топлива.

Такая структура модели дизеля ооусловлена дальнейшим ее ис
пользованием (позволяет моделировать работу дизеля с САР часто
ты вращения на всех скоростных и нагрузочных режимах его рабо
ты с определением при этом момента сопротивления, частоты вра
щения, положения рейки топливного насоса и расхода топлива), а 
также тем, что значения этих величин мы можем измерить на реаль
ном двигателе и использовать при оценке достоверности модели.

Данная работа посвящена рассмотрению дизеля Д-240, обору
дованного центробежным всережимным регулятором типа УТН-5 с 
корректором топливоподачи и плунжерным топливным насосом.

Динамическую систему всережимного регулятора частоты вра
щения, имеющего две степени свободы, представим в виде ли
нейной динамической модели [1] . Приняв в качестве обобщенных
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координат перемещения основного Zĵ  и промежуточного Zg рыча
гов регулятора, на основе принципа Даламбера запишем

Ді Ż j + kj Т (7, Z j )

Д2 AZ =F„p ^ - l  (Z

np

2 ' )

AZ = Z, Z,

( 1)

где Д j и Д 2 “  приведенные к муфте регулятора частоты вращения 
массы основного и промежуточного рычагов и деталей кинематичес
ки жестко с ними связанных; kj и к2 — коэффициенты гидравличес
кого трения; Т (7 , Z^) — сила основной пружины регулятора (вос
станавливающая сила), зависящая от угла поворота задающего ры
чага регулятора 7  и координаты Z ^; F^ F̂ p̂ — усилие действия

основного рычага на промежуточный и промежуточного на основ
ной; f (Z 2, сОр) центробежная (поддерживающая) сила грузов.

С илы Т (7, Zj^);F^ ; F^p f (Z 2,Wp) в формуле (1) являют
ся приведенными к муфте регулятора.

Основной и промежуточный рычаги взаимодействуют посредст
вом корректора, а при больших усилиях F^^p и F̂ p̂  ̂и посредст
вом жесткого упора. Математически эти усилия опишем системой 
уравнений

о.пр = <
((Zj.cOp ) npHf(Z2 ;

P k.o -C„A Z  при f(Z2, ...р X  р ,

где Q ~  усилие предварительного сжатия пружины корректора и
ее жесткость С^; AZ — перемещение дополнительного рычага регу
лятора относительно основного.

Поскольку исследование режима запуска двигателя не входит в 
нашу задачу, то принимаем О < AZ <  r^eZ^  — максимальное пе
ремещение дополнительного рычага относительно основного за счет 
действия корректора.

Основной рычаг регулятора перемещается между двумя ограни
чителями, поэтому О <  Z^ <  Z^j^, где — перемещение рычага 
при упоре в ограничительный болт.

При разработке модели топливоподающего блока 2 (рис. 1) 
можно рассматривать протекающие в нем гидромеханические про
цессы (заполнение топливом надплунжерного пространства, нарас
тание в нем давления, движение отсечного клапана, передачу и ко
лебание давления в топливопроводе высокого давления, процесс 
впрыска форсункой топлива в камеру сгорания). Поскольку в за
дачу исследования не входит подробное изучение процесса форми
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рования и подачи порции топлива в камеру сгорания, а поставлена 
задача разработать модель дизеля по расходу топлива, то топливо
подающий блок описываем, исходя из его функционального назна
чения и основных свойств.

Определено, что у топливоподающего блока с плунжерными 
топливными насосами высокого давления существует явно выра
женная зависимость цикловой подачи топлива от частоты вращения 
кулачкового вала и активного хода плунжера (положения рейки 
топливного насоса) [2] . Математически описать эту зависимость 
можно экспериментально-теоретическим путем, определив на без
моторном стенде цикловую подачу топлива при дискретном изме
нении частоты вращения вала и положении рейки топливного на
соса и обработав на ЭЦВМ полученные материалы. При сглажива
нии результатов эксперимента используем формулу

.2Чі = »0 + + аз сОр + ад + Яд X Wp (2 )

Поскольку динамические процессы в топливоподающем блоке 
протекают в течение одного цикла впрыска топлива в камеру сгора
ния, то его быстродействие на порядок больше быстродействия ре
гулятора, поэтому динамику топливоподающего блока можно не 
рассматривать.

Условие динамического равновесия на коленчатом валу при ра
боте двигателя будет представляться в виде

J = м -  — М  
dt

(3)

где - индикаторный момент двигателя;  ̂ — общий мо
мент сопротивления, преодолеваемый двигателем при работе; J— 
момент инерции коленвала двигателя и деталей, кинематически 
жестко с ним связанных.

Отдельные составляющие уравнения (3) можно представить в 
виде [3]

Мідв = кмЧі^і ; 

„  = М +
С. О с вн

(4)

где к — постоянный для данного типа двигателей и сорта топлива 
коэффициент; — цикловая подача топлива; М  ̂— приведенный 
к валу дизеля момент сопротивления движению машинно-трактор
ного агрегата; — крутящий момент, характеризующей внут
ренние потери дизеля; г?. — индикаторный кпд дизеля.

Тогда условие динамического равновесия представится как

(5)
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Поскольку в выражении (5) зависимости щ и для нашего 
двигателя неизвестны и непосредственным измерением невозмож
но получить их значения, необходимо рассмотреть методику их оп
ределения.

Можно считать [3] , что индикаторный кпд дизеля является не
прерывной и монотонной функцией переменных со , которую
будем искать в виде

о  о
?7- “ bQ + +  1)2 (j- +  bg со + ^^44i ^^5^4i (6 )

Момент Mg^ зависит от значительного количества факторов, ос
новными из которых являются частота вращения и нагрузка двига
теля [3] .

Аналогично выражению (6) составляем зависимость

= ‘'о  ̂  ̂ + С^М; (7)

считая, что момент М^^ зависит от индикаторного момента и час
тоты вращения.

ТЗ выражениях (2 ), (6) и (7) aQ, а ,̂ ... , а^; 1)q , , Ь^; с^,...,с^—
определяемые коэффициенты сглаживающих выражений.

Поскольку в выражениях (6) и (7) т?- и М не зависят от уг-1 вн
лового ускорения коленвала двигателя, то их определять целесо
образнее при dco /dt = О, для чего выражение (5) преобразуем к 
виду

~  Мдд = k ^q j (Lq + b^(,j +  + bgcfj + b^co^ł

+ bgq; со ) — [Cq + Cjk^qj (bp + bjq^ + ЬзСО + bgq̂ j + Ь^со  ̂ +

2 2 2 + b^q. СО ) +C2CO H-Cgk^q. (b() + b^qj +b2CO +ЬдЧ̂  +

+ b^co^ + b^qjCo)^ + c^co^ + Cgk^q-co (1)q + b^q- +  b2CO+ b^cjj^ +

+ b^co  ̂ + b^q-co) ] , (8 )
которое получено путем подстановки значений т?- и М из выра
жений (6) и (7) в (5 ). '

При вычислении значений bQ, Ь^, ...,Ь^; Cq, с^,...,с  ̂ исследуем 
двигатель на тормозном стенде с регистрацией q*, со , М  ̂после из- 
мененрія q. и со с шагом Aq-, Л со , а затем обрабатываем результа
ты экспериментов на ЭЦВМ.

Определение значений коэффициентов сглаживающих выраже
ний (2) и (8) производим минимизацией дисперсии [4]:

где Э . д, экспериментальные значения цикловой подачи или мо
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мента сопротивления двигателя при обработке соответственно вы
ражения (2) или (8 ); Ф -расчетные значения и- или М при

Чі * м с ^
конкретных значениях коэффициентов и независимых переменных.

Полученные выражения уточненного описания всережимного 
регулятора топливного насоса, методические описания топливопо
дающего блока и дизеля, а также предложенный путь эксперимен
тально-теоретического определения значений коэффициентов, по
зволяют разработать математическую модель дизеля с САР часто
ты вращения, воспроизводящую расход топлива
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ВЛИЯНИЕ КОНСТРУКТИВНЫХ ПАРАМЕТРОВ ПЯТИСОПЛОВЫХ 
РАСПЫЛИТЕЛЕЙ НА РАБОТУ ДИЗЕЛЕЙ ММ3

Экономичность рабочего цикла дизеля определяется эффектив
ностью протекания процессов смесеобразования, самовоспламене
ния и сгорания. Значительную роль при этом играют распределение 
топлива в объеме воздуха и на стенке камеры сгорания.

Одним из путей улучшения показателей рабочего цикла дизелей 
Минского моторного завода является замена четырехсопловых рас
пылителей форсунок ФД-22 пятисопловыми [1 ].

В статье приводятся результаты исследований по выбору пара
метров пятисопловых распылителей для дизелей ММ3. Исследова
ния выполнялись на одноцилиндровой установке БПИ и полнораз
мерных дизелях в ОГК ММ3. Снимались регулировочные характе
ристики по углу опережения впрыска топлива, нагрузочные, ско
ростные и регуляторные характеристики. В процессе испытаний на 
одноцилиндровой установке с наддувом на каждом скоростном ре
жиме давление и температура наддувочного воздуха при изменении 
нагрузки поддерживались постоянными и равными таким же пара
метрам для соответствующих скоростных режимов двигателя 
Д-240Т.
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