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УДК 621.43:681.523

РАСЧЕТЫ, КОНСТРУИРОВАНИЕ, ИССЛЕДОВАНИЯ  
ПОРШНЕВЫХ ДВИГАТЕЛЕЙ

Исследование течения газа в выпускном патрубке 
поршневого двигателя

Ю.А. Гришин, Ф.Б. Барченко

МГТУ им. Н.Э. Баумана, Москва, Россия

Studying gas flow processes in the piston engine exhaust valve pipe

Yu.A. Grishin, F.B. Barchenko

Bauman Moscow State Technical University, Moscow, Russia

С использованием основных представлений газодинамики показано, что применяемые в настоя- 
щее время соотношения для расчета течения в выпускном клапанном патрубке поршневого дви-
гателя являются неудовлетворительными. Отмечено, что для правильного экспериментального 
определения коэффициента расхода на выпуске необходимо выполнять продувки «закрытой» 
системы, удлиняя клапанный канал для обеспечения присоединения затопленной струи, вы-
ходящей из клапанной щели, к стенкам канала. Поскольку клапанный патрубок представляет 
собой комбинированное многорежимное сопло с отрывным струйным течением за клапаном  
и двумя критическими сечениями — в клапане и на выходе, в которых возникает запирание по-
тока, рассмотрены все возможные режимы течения на докритических и надкритических пере-
падах давления. Показано, что при больших открытиях клапана запирание возможно только  
на выходе из патрубка, при этом течение в клапане не достигает критических скоростей. На базе 
представления о внезапном расширении канала получены соотношения для определения ко-
эффициента расхода патрубка, которые хорошо согласуются с результатами соответствующих 
продувочных экспериментов с модельными патрубками и патрубками реальных двигателей.  
С использованием системы газодинамических функций получены соотношения для расчета ус-
ловий запирания потока в сечении выхода из клапана и выхода из патрубка, а также расхода вы-
пуска на всех возможных режимах течения. Для упрощения расчетов расхода и наглядного пред-
ставления режимов с использованием критериев теории подобия и газодинамических функций 
разработана методика построения газодинамических характеристик (карт) системы «клапан — 
патрубок». Карты аналогичны известным картам компрессоров и турбин и показывают зависи-
мость коэффициента расхода патрубка от геометрического критерия — отношения критических 
сечений и динамического — приведенной скорости изоэнтропного течения на выходе. При этом 
расчет расхода может быть рассчитан по единой формуле на всех режимах с подстановкой зна-
чений коэффициентов расхода, представленных картами.

Ключевые слова: поршневой двигатель, система «клапан — клапанный патрубок», коэффици-
ент расхода, запирание потока, газодинамическая карта, критерии подобия 

The paper uses the gas dynamics basic concepts to show that the currently used relationships in 
computing the flow in a piston engine exhaust valve pipe are unsatisfactory. It notes that to ensure 
correct experimental determination of the flow coefficient at the outlet, it is necessary to purge the 
“closed” system by lengthening the valve channel to attach the submerged jet coming out of the valve 
gap to the channel walls. Since the valve pipe is a combined multi-mode nozzle with detachable jet flow 
behind the valve and two critical sections in the valve and at the outlet, where the flow locks, the paper 
considers all the possible flow regimes at subcritical and supercritical pressure drops. It shows that at 
the large valve openings, the locking becomes possible only at the valve pipe outlet, and the flow in the 
valve is not reaching the critical speeds. Based on the channel sudden expansion concept, relationships 
are obtained to determine the valve pipe flow coefficient, which are in good agreement with results of 
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Введение

Газообмен служит важной составной частью 
рабочего процесса поршневого двигателя. При 
расчетном моделировании газообмена необ-
ходимо использовать адекватные соотноше-
ния, с одной стороны, отражающие достаточно 
сложные по структуре и режимам потоки через 
клапаны и клапанные патрубки в головках ци-
линдров двигателей, с другой — не требующие 
привлечения сложных 3D-подходов. Так, в част-
ности, задание коэффициента расхода в системе 
«выпускной клапан — патрубок», соответствую-
щее всем режимам течения, позволяет правиль-
но оценить газодинамическое сопротивление 
выпуску из цилиндра и потери располагаемой 
работы турбины [1–5]. Важно отметить, что 
коэффициент расхода как основная часть гра-
ничных условий на клапане необходим при по-
становке одномерного нестационарного и даже 
нульмерного моделирования газообмена, кото-
рые не утрачивают своего значения на фоне ак-
тивного внедрения пакетов пространственного 
моделирования в двигателях внутреннего сгора-
ния (ДВС). 

Система «выпускной клапан — патрубок»  
в соответствии с определениями гидромехани-
ки является внешним насадком Вентури по от-
ношению к объему цилиндра [6], и параметры 
потока могут быть достоверно определены толь-
ко на длине (5…7)Dh, где Dh — условный гидрав-
лический диаметр патрубка. Такая длина обе-
спечивает присоединение струйного течения  
к стенкам патрубка после отрыва за клапанной 
щелью и полный учет соответствующих потерь 
энергии [6, 7]. Рассматривая внутренний про-
филь системы, отметим, что она представляет 
собой многорежимное комбинированное соп-
ло с внутренним отрывным течением и двумя 

характерными проходными сечениями (горла- 
ми) [8, 9]. Это сечение клапанной щели с пере-
менной площадью Fv и сечение с постоянной 
площадью Fe, в котором отрывное течение при-
соединяется к стенкам, и здесь может быть пе-
реход в более широкий выпускной коллектор. 
В сечении Fv, а иногда (при определенных усло-
виях, например высокой форсировке двигателя) 
и в сечении Fe возникают критические режимы 
с запиранием потока. Для расчета секундного 
расхода газов G при выпуске обычно исполь- 
зуют следующие соотношения [1–4, 10]:

	 G F pv v c c= µ ψ ρ ; 	 (1) 
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Поскольку течение принимаем адиабатным 
с постоянной температурой торможения (T* =  
= const) и в расчетах рабочего процесса рассмат- 
риваем температуру в цилиндре, более удобной 
является запись [2, 10]
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В этих формулах µv  — коэффициент расхода 
клапана; ψ — газодинамическая функция; pc,  
ρc, Tc — фактически заторможенные текущие 
значения давления, плотности и температуры  
в цилиндре; pe — статическое давление в сече-
нии Fe; k — показатель адиабаты, R — газовая 
постоянная. 

По своему виду формула (3) представляет  
собой произведение коэффициента расхода, 

the corresponding purge experiments using the model and valve pipes of the real engines. A system of 
gas-dynamic functions makes it possible to obtain relationships to compute the flow blocking conditions 
in the valve pipe outlet cross-section and in the valve pipe outlet, as well as the exhaust flow rate for all 
the possible flow modes. A technique is developed to simplify flow computation and visually represent 
the modes using the similarity theory criteria and the gas-dynamic functions to construct the gas-
dynamic characteristics (maps) of a valve-valve pipe system. These maps are similar to the known maps 
of compressors and turbines, they show dependence of the valve pipe flow coefficient on the geometric 
criterion, i.e. the ratio of critical sections and the dynamic criterion being the isentropic flow reduced 
velocity at the outlet. In this case, the flow rate could be computed using a single formula for all the 
modes by substituting the flow coefficient values resented by the maps. 

Keywords: piston engine, valve-valve pipe system, flow coefficient, flow locking, gas-dynamic map, 
similarity criteria
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оценивающего газодинамические потери в ре-
альном потоке, на известное выражение Сен-
Венана — Венцеля, полученное для расчета рас-
хода Gs в изоэнтропном (идеальном) течении  
в соплах [11–13]: 
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где знак * соответствует параметрам торможения.
Расчет по формуле (4) требует задания всех 

параметров строго в одном и том же проходном 
сечении — выходном сечении (горле) сопла пло-
щадью F [11–13]. При изоэнтропном (идеаль-
ном) течении параметры торможения остаются 
равными соответствующим значениям в объе-
ме, откуда происходит истечение. В случае с вы-
пускным клапанным патрубком это параметры 
в цилиндре, т. е. p pc

* ;=  T Tc
* .=  Однако в фор-

мулах (1) – (3) можно увидеть разные индексы v 
и e в обозначении параметров, поскольку они 
относятся к двум разным сечениям. Это приво-
дит к неточному определению расхода, который 
теоретически можно было бы определить либо  
в сечении Fv,  либо в Fe .  Так, при определении 
расхода непосредственно через клапан мно-
гие авторы вынуждены использовать сложные  
зависимости для проходного сечения по ходу  
открытия клапана [2, 4, 10]. Однако при этом они 
не учитывают, что в короткой по потоку кла-
панной щели газодинамические потери прене-
брежимо малы, отрыв и соответствующие зна-
чительные потери имеют место ниже по потоку, 
p p pv c c

* * ,= =  µv = 1 и G Gs= .  Казалось бы, расчет 
можно проводить по изоэнтропной формуле (4) 
без использования коэффициента µv. Но тогда 
здесь вместо pe в числителе отношения давлений 
в формулах (2), (3) должно стоять статическое 
давление на выходе из клапана pv. Однако это 
давление в одномерной постановке невозможно 
задать, оно как-то распределяется между фаска-
ми клапана и седла и никак не может быть равно 
pe, поскольку скорости в сечениях Fv  и Fe  могут 
различаться на порядок. Таким образом, опреде-
ление расхода через проходное сечение клапана 
практически невозможно, по крайней мере, при 
докритическом течении. 

Определять G, как и требуется во внешнем 
насадке Вентури [6], следует по сечению выхода 
из патрубка, где Fe  — величина фиксирован-

ная, что удобно для расчетов. Здесь вместо µv vF   
в формулы (1), (3) должен входить комплекс 
µe eF ,  давление pe при расчете газообмена  
известно, а для заторможенных изоэнтропных 
давления и температуры в сечении Fe  имеем 
равенства p p T Te c e c

* *, .= =  Таким образом, для 
расчета действительного расхода G через кла-
панную систему необходимо использовать вы-
ражение
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При этом важнейшее значение имеет методи-
чески правильное определение коэффициента 
расхода µe  в сечении Fe,  оценивающего значи-
тельные отрывные потери за клапаном. 

Еще более заметную ошибку при расчете 
расхода за ход выпуска можно получить при ис-
пользовании известного соотношения давлений 

	
p

p k
e

c c

k

k







 = =

+








−
µ 2

1

1
, 	 (6) 

рекомендованного для определения момента 
запирания в клапане и выхода его на критиче-
ский режим [1–4, 10]. Но в соответствии с клас-
сическим подходом здесь необходима формула 
( ) ( ) ,*p p p pv v cv v c cv= = ε  однако давление pv,  
как отмечалось выше, неизвестно. По форму- 
ле (6) можно было бы определять момент за-
пирания идеального течения в Fe,  поскольку  
в этом случае оба давления относятся к одному 
сечению Fe .  Однако в реальном потоке вслед-
ствие отрывных потерь давление торможения 
на выходе p pe c

* ,<  и оно также неизвестно. При 
расчетах выпуска используются только pc  и ста-
тическое давление pe,  поэтому для определения 
момента запирания в числителе действитель- 
но приходится использовать давление в сече- 
нии Fe:  ( ) .p pe c cve ve= ε  Но здесь уже ε εve > ,   
и величина εve  определяется на каждом ходе h  
с учетом отрывных потерь, задаваемых соот-
ветствующим значением коэффициента рас-
хода µ µe e h= ( ),  который изменяется в широ-
ких пределах. При этом на больших значениях 
h, когда Fv > Fe,  запирание в клапане вообще 
невозможно, критический режим наступает 
во втором горле Fe,  в клапане же начинается 
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снижение скорости дозвукового течения. Здесь 
для момента запирания в Fe  также необходимо 
определять другое отношение ( ) ,p pe c cee ee= ε  
которое тоже зависит от µe .

Представленный анализ показывает, что 
для практического расчета выпуска из цилин-
дра необходимо получить уточненные соотно-
шения, учитывающие особенности реального 
отрывного течения за клапаном на различных 
режимах. 

Расчетно-экспериментальные  
исследования

Профиль проточной части системы «клапан —  
патрубок» имеет весьма сложную форму с пере-
менной площадью проходного сечения в кла-
панной щели, т.  е. в первом горле. Круговой 
наклон фаски клапана под углом β и ответная 
поверхность клапанного седла обусловлива-
ют выход в патрубок затопленного струйного 
кольцевого течения по направлению к оси кла-
пана под соответствующим углом. Поскольку 
имеется этот угол наклона и проходное сечение 
патрубка больше живого сечения выходящей 
струи, вокруг струи образуются отрывные зоны 
с вихревым течением, которое при турбулент-
ном массообмене с основной струей служит 
причиной значительных отрывных газодинами-
ческих потерь. Поэтому струя внутри патрубка 
теряет энергию, постепенно расширяясь до при-
соединения к стенкам. 

Для описания модели течения примем до-
пущение о незначительности влияния плавного 
изгиба патрубка, как и плавного изгиба колен  
в трубах [6, 7], на результирующие параметры по-
тока. Обоснованность допущения должна быть 
проверена. Схема отрывного течения с указани-
ем векторов скоростей в клапане vv  и на выходе 
ve  представлена на рис. 1. 

В соответствии с рис. 1 текущую площадь 
проходного сечения Fv  можно описать как 

F D hv v= π β,cos

где Dv  — диаметр выхода из клапанной щели;  
h  — ход открытия клапана в виде функции от 
времени или угла поворота коленчатого вала 
двигателя; β  — угол фаски клапана. 

Здесь важно рассматривать именно выход 
из клапанной щели, поскольку за этим сече- 
нием начинаются отрывные зоны. Как правило, 
Dv  или равен или несколько меньше гидравли-
ческого диаметра выхода из патрубка Dh и его 
продолжения перед выходом в более широкую 
часть коллектора. В этой части системы завер-
шается присоединение оторвавшегося потока  
к стенкам проточной части. Площадь сечения на 
выходе Fe  может иметь различную форму. Вве-
дем обозначение безразмерного геометрическо-
го параметра (критерия) расширения затоплен-
ной струи:

	 f
F

F

D h
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e

v

e

= =
π βcos

. 	 (7)

Струйное отрывное течение в патруб-
ке за клапаном и соответствующие газодина-
мические потери ζ аналогичны потерям при 
внезапном расширении потока от сечения Fv  
до сечения Fe присоединения струи к стенкам. 
Для оценки коэффициента потерь ζ в осевом 
потоке, проходящем через скачок сечения от Fv  
до Fe, в гидродинамике при допущении о не-
сжимаемости жидкости (ρ = const) применяется 
формула, полученная на базе законов сохране-
ния, в том числе импульса [6, 7]: 
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используется и скоростной коэффициент φ, оце-
нивающий потери скорости вследствие отры- 
ва, численно равный коэффициенту расхода μe, 
тогда

ϕ µ= =
+

=
+ −

e
f

f f

1

1 1 2 1ζ ( )
.             (9)

Здесь важно отметить монографию А.С. Ор- 
лина и М.Г. Круглова [14], где было показано, 
что основным фактором потерь на выпуске слу-
жит отрыв потока между малым переменным 
сечением Fv и сечением на выходе Fe, и для оцен-

Рис. 1. Схема отрывного течения  
за выпускным клапаном
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ки потерь при этом была представлена форму- 
ла (8).

Сохраняя допущение о соответствии по-
терь в патрубке отрывным потерям в прямом 
канале площадью сечения Fe,  учтем, что поток 
в него входит под углом β (см. рис. 1). Тогда си-
стему уравнений сохранения расхода, энергии  
и импульса можно записать в виде

F v F v

p v p v v

p F F v v p F

v v e e

v v e e e

v e v v v e e
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=
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2 2 2

2 2 2
ζ
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       (10) 

При этом предполагается, что среднее дав-
ление на поверхности галтели клапана остает-
ся равным давлению на выходе их клапана pv .   
После преобразований системы (10) с учетом 
связи (9) между µe  и f получим формулу коэф-
фициента расхода патрубка µ βe ,  где учтен пово-
рот струи на выходе из клапана на угол β:

	 µ
β

βe
f

f f
=

+ −1 2 ( sin )
. 	 (11)

Поскольку этот угол в большинстве кон-
структивного исполнения выпускных клапанов 
составляет 45°, при обычном значении соотно-
шения f F Fv e= ≈ 0 9,  для максимального хода 
открытия клапана по формуле (11) получается 
значение µ βe ≈ 0 78, .  Это примерно соответст- 
вует получаемым на практике результатам мно-
гих статических продувок системы «клапан — 
патрубок» при максимальном h.

Более точные зависимости для коэффи-
циента расхода в конкретных системах можно 
получить экспериментальными продувками.  
К сожалению, на предприятиях и исследова-
тельских организациях существует практика 
продувки фактически «открытых» систем, когда 
продувается только головка цилиндра и на вы-
ходе из патрубка нет дополнительного отрез- 
ка трубы с площадью проходного сечения Fe,  
увеличивающего канал до необходимой дли- 
ны [6, 7]. В этом случае длина канала может со-
ставлять всего (2,5…3,0)Dh. Здесь при малых 
значениях h выходящая тонкая струя не успевает 
присоединиться к стенкам канала, т. е. замкнуть 
отрывные зоны, и в сечении Fv  будет иметь ме-
сто давление окружающей среды. В результате 
фактически исследуется только клапанная щель, 
в которой, как отмечено выше, потерь нет, и по-

сле обработки эксперимента получается не µe,  
а µv →1  [1, 4]. Как показывают эксперименты  
с визуализацией потока за клапаном [15, 16], 
граница струи пульсирует и постепенно размы-
вается, присоединение к стенкам при продувках 
«открытой» системы происходит постепенно  
с ростом хода клапана. Поэтому с увеличением h 
коэффициент расхода такой системы постепен-
но уменьшается [1, 4] и только при hmax может 
приблизиться к реальным значениям µe .  Это 
хорошо иллюстрируется пересчетом µe  по фор-
муле (11) данных продувки патрубка трактор-
ного дизеля 4ЧН  13/15, выполненной фирмой 
AVL без удлиняющей трубы. При этом результа-
ты были представлены в виде зависимости так 
называемого продувочного коэффициента µσ   
от отношения h = h/Dv (рис. 2). 

На рис. 2 видно, что до относительного 
хода открытия h/Dv = 0,12 коэффициент рас-
хода µe  строго равен единице, т. е. потери при 
таком способе продувки здесь вообще не опре-
делились, хотя очевидно, что в этом диапазоне h  
отрывные потери максимальные. И лишь после 
достижения ширины струи, получающейся при 
h/Dv > 0,12, т. е. на 1/3 максимального хода кла-
пана, начинается ее постепенное присоединение 
к стенкам, и только здесь начинают проявляться 
отрывные потери. Понятно, что подобный спо-
соб продувки не позволяет определить реаль-
ный коэффициент расхода во всем диапазоне 
хода открытия клапана. Продувки следует про-
водить с удлиняющим каналом, который обес- 
печит «закрытие», т.  е. присоединение к стен-
кам затопленной струи на всех h. Только такой  

Рис. 2. Зависимости продувочного коэффициента μσ 
(методика AVL)  и коэффициента расхода μe в выпуск-

ном патрубке дизеля 4ЧН 13/15 
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способ продувки позволит получить реальные 
зависимости µ µe e h= ( )  или µ µe e f= ( ),  кото-
рые необходимы для расчета выпуска.

Для оценки расчетной формулы (11), пока-
зывающей, что при h → 0 также и µe  → 0, снача-
ла были проведены продувки воздухом с выхо-
дом в атмосферу модельной «закрытой» системы 
«цилиндр — клапан — патрубок» при pc/pe = 1,02 
с прямым патрубком постоянного проходного 
сечения D  = Dv = De  = 40 мм длиной L = 30 см  
(L ~ 8D). Это соответствует расчетной схеме (см. 
рис.  1), подобные продувки системы с прямым 
патрубком описаны также в работе [10]. С целью  
проверки влияния угла фаски β использова-
ли сменные клапаны и ответные седла с β = 45  
и 30°. Далее выполняли продувки при pc/pe = 1,02 
штатной головки цилиндра дизеля 8Ч 11/11,5 
VII опытной серии с Dv = De  = 40 мм и β = 45°. 
На выходе был пристыкован дополнительный 
патрубок с D  = 40 мм и L = 25 см. 

Для определения экспериментальных зна-
чений коэффициента µex  полученные результа-
ты по действительному расходу G G h= ( )  были  
отнесены к соответствующим значениям Gs, кг/с, 
которые вычисляли по формулам для сжимаемо-
го газа:
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В формулах (12) и (14) учитывается, что при 
изоэнтропном течении p pc e≡ *.  В уравнении 
расхода (13) с постоянным коэффициентом m 
использована газодинамическая функция y( )λ
от приведенной скорости λ,  для воздуха m =  
= 0,0404 м–1  ·  с  ·  K0,5, для выпускных газов m =  
= 0,0396 [8]. 

Отметим, что формулы (12) и (13) приве-
дены для использования при любых перепадах 
давлений, включая надкритические. Продувоч-
ные эксперименты с целью определения µ βe  вы-

полняются обычно на перепадах ∆p p pc e= − ,  не 
превышающих несколько единиц килопаскалей. 
При таких малых значениях ∆p,  во-первых, 
имеют место стабильные формы отрывного те-
чения за клапанами, что обеспечивает высокую 
точность измерения параметров, во-вторых, 
можно использовать модель несжимаемой жид-
кости, что упрощает расчеты Gs:

G F p p F p ps e c e e c e c e= − = + −2ρ ρ ρ( ) ( )( ).

Расчеты µ βe  по формуле (11) и эксперимен-
тальные зависимости µex  в виде функций от гео-
метрического критерия f представлены на рис. 3. 
На соответствующих графиках видно, что все 
полученные µex  растут от значения 0 и близки  
к расчетным µ βe  за исключением области вы-
соких f, где происходит перестройка структуры 
потока. По результатам продувки изогнутого 
патрубка дизеля отметим, что изгиб патрубка 
заметного влияния на µe  не оказал.

Безусловно, в патрубках реальных двига-
телей проточная часть может иметь достаточ- 
но сложную геометрию, влияющую на коэф-
фициент расхода, однако, как показано выше, 
основную роль в структуре потерь на выпу-
ске играют отрывные потери между Fv и Fe, т. е.  
отношение f. Коэффициент µe  является основ-
ной газодинамической характеристикой си-
стемы «клапан — патрубок», и с точки теории 
размерностей по аналогии газодинамически-

Рис. 3. Результаты продувки и расчета µe :
 прямой канал, b = 45°, расчет по формуле (11);  

 прямой канал, b = 45°, эксперимент;  патру-
бок канал, b = 45°, дизель 8Ч 11/11,5;  прямой канал,  
b = 30°, расчет по формуле (11);  прямой канал, b = 30°, 

эксперимент



ISSN 0202-1633

Д в и г а т е л е с т р о е н и е 	 	4 (298) октябрь–декабрь 2024 9

ми характеристиками (картами) π и η турбин  
и компрессоров [13, 17] может быть представ-
лен в виде

µ µ λe e f K k= ( ), , , ,Re .

Здесь основными являются геометрический f, 
кинематический K и динамический λ критери-
альные параметры. Фактически геометриче-
ский критерий подразумевает комплекс (f, β), 
поскольку на μe влияет не просто отношение 
площадей, а еще и направление, которое за-
дается потоку углом фаски β. Но в реальных 
конструкциях, как правило, β = 45°, и геометри- 
чески подобными следует считать струйные 
потоки с поворотом на 45° с одинаковым отно- 
шением f сечений струи на входе и выходе.  
В качестве динамического критерия вместо при-
веденной скорости λ могут быть представлены 
число Маха M или отношение давлений  [17],  
в данном случае это p pe c .  При этом послед-
ний вариант неудобен, так как отношение дав-
лений уменьшается с ростом скорости потока. 
Обратное отношение также неудобно, так как  
в процессе выпуска оно изменяется в очень 
широких пределах. Наиболее целесообразно 
использовать здесь приведенную скорость λes  
изоэнтропного течения, определяемую отноше-
нием задаваемых в расчете газообмена давлений 
между выходом из патрубка (т. е. в коллекторе) 
и цилиндром (14). Отношение теплоемкостей k 
и при автомодельном течении число Рейнольдса 
Re заметного влияния не оказывают [17]. Кине-
матическим критерием, здесь условно обозна-
ченным как K, является непосредственно форма 
струйного отрывного потока, которая при β =  
= const определяется только значением f и, как 
известно из гидродинамики, при докритиче-
ском течении от перепада давлений, т.  е. дина-
мического критерия, практически не зависит. 
Таким образом, при соблюдении геометриче-
ского критерия f кинематика потока, т. е. форма 
выходящей из клапана струи, является подоб-
ной в различных по масштабу системах. 

Исследование влияния отношения давле-
ний, т.  е. динамического критерия, на коэффи-
циент расхода представлено в ряде работ [4, 10, 
18–22]. Результаты исследований подтвержда-
ют, что p pe c  оказывает заметное влияние на 
µe  только при подходе к критическому режи-
му течения в клапане. В области докритическо-
го течения, наиболее сложной для расчетного 

определения µe,  это влияние незначительно,  
и в практических расчетах газообмена им пре-
небрегают [1–4, 23–25]. Таким образом, здесь 
остается зависимость µe  только от геометри-
ческого критерия, т. е. µ µe e f= ( ).  И результаты 
сравнения с экспериментальными продувками 
показывают, что для практических расчетов ис-
течения из цилиндра можно использовать опре-
деление µe  по формуле (11). По крайней мере, 
это будет точнее, чем определять µe  продувка-
ми «открытых» систем или задавать µe  = const.

Во многих работах расходная характеристи-
ка клапанной системы выражается в виде функ-
ции от безразмерного аргумента — отношения 
h к диаметру специально определяемого горла 
клапанной щели [10, 25, 26]. Более целесообраз-
но использовать Dv  — диаметр выхода из кла-
панной щели (см. рис. 1), где начинается образо-
вание отрывной зоны:

h h Dv= / ,

тогда, с учетом (7) геометрический критерий f 
можно выразить в виде 

f
D

F
hv

e

=
π β2 cos

.

Из данной записи можно сделать следую-
щий важный вывод. Различные по конструктив-
ному масштабу патрубки с β = 45°, но имеющие 
одинаковые значения сомножителя перед отно-
сительным ходом h,  являются геометрически 
подобными в отношении оценки потерь струй-
ного отрывного течения за клапаном. Очевидно, 
здесь для оценки подобия можно рассматривать 
более простые дроби D Fv e

2/  или D Dv e/  в случае 
круглого сечения на выходе. Все эти дробные 
выражения определяют геометрическое расши-
рение патрубков, которое можно условно обо-
значить символом A. Таким образом, получен-
ные расчетным с помощью формулы (11) или 
экспериментальным путем зависимости вида 
µ µe e f= ( )  для какой-либо клапанной системы 
фактически являются универсальными, так как 
будут применимы ко всем другим, имеющим то 
же расширение A. При этом достоинством ана-
литических зависимостей µ µe e f= ( ) является 
возможность применения их на любых текущих 
значениях f (h или h)  при расчетах газообмена 
двигателя, в то время как экспериментальные 
значения, представленные, например, в таблич-
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ном виде для определенных ходов открытия 
клапана, требуют специальной аппроксимации. 

Однако отметим, что для большинства со-
временных конструкций поршневых двигателей 
характерна тщательная доводка проточной час- 
ти выпускных патрубков, в частности, выпол-
няют обжатия профиля канала с целью умень-
шения объемов отрывных зон, оптимизируют 
вогнутый профиль галтели клапана и т.  п. Все 
это приводит к заметному снижению потерь на 
выпуске и соответствующему увеличению ко-
эффициента µe .  При этом, очевидно, простое 
выражение (11) не всегда обеспечивает требу-
емую точность расчетов. И здесь может быть 
предложен подход с использованием в записи 
уравнения сохранения импульса в системе (10) 
поправки g, которую условно можно назвать 
«галтельной». Она учитывает преобразование  
в давление части выходящего из клапанной 
щели импульса при торможении на вогнутой по-
верхности галтели клапана и при сужении про-
точной части канала, выполняемой при специ-
альной доводке для уменьшения отрывных зон. 
Тогда соответствующее слагаемое в этом урав-
нении представляется в виде F v gvv v vρ βsin .  Для 
преобразования системы (10) вместо g удобнее 
использовать другой параметр формы c fg= ,  
тогда уравнение импульсов примет вид 

	 p c v p vv v e e+ = +ρ β ρ2 2sin . 	 (15) 

С новым уравнением (15) из системы (10) полу-
чим:

	 µ
β

ec
f

f c
=

+ −1 2 2( sin )
. 	 (16)

Зная экспериментальные значения µex  для 
соответствующих f (или h), формпараметр c мож-
но определить по формуле, полученной из (16): 

	 c
f f ex=

+ −1 2 1

2

2( / )

sin
.

µ
β

	 (17)

Для расчетов выпуска необходимо знать, 
чему равно значение c0  и при h → 0. Здесь можно 
принять очевидное допущение о линейной за-
висимости µ µe e f= ( )  на участке до первого ми-
нимального продувочного хода h, например, это 
может быть h1 = 1 мм и соответствующее f1, где  
в эксперименте имеем μex1 . Тогда на отрезке [0; 1]  
зависимость µ µe ex f f= ( / )1 1  будет линейной. 
Приравнивая это выражение к формуле (16), 
получаем

µ

β
e

f f c

1

1 2

1

1 2
=

+ −( sin )
,

тогда при h → 0 f → 0 из этой формулы можно вы-
разить начальное значение c0:

c
f ex

0
1 1

21

2
=

−( / )

sin
.

µ
β

В результате для всего диапазона исследо-
ванных ходов hi можно получить аппроксима-
ционные зависимости c c f= ( ).  Так, в частно-
сти, для патрубка дизеля 1Ч 8,5/8 предложена 
простая формула 

	 c f= +( ) / ,1 3 	 (18) 

которая при подстановке в (16) позволяет ана-
литически определять значения µec  в процессе 
расчета выпуска при любых текущих h (f) с до-
статочной точностью. 

Результаты продувки при p pc e = 1 06,  опыт- 
ной головки № 2 дизеля 1Ч 8,5/8, имеющей Dv  =  
= 27,5 мм, β = 45° и прямоугольный со скруг- 
ленными углами выход из патрубка площадью  
Fe = 797,5 мм2 представлены на рис. 4. На выходе 
был присоединен отрезок трубы соответству-
ющей формы проходного сечения Fe длиной  
200 мм. В начальной и средней частях графика 
µex  отмечается заметное превышение значе-
ний над результатами расчета µ βe  по формуле 
(11), что обусловлено проведением на Тульском 
машиностроительном заводе работ по доводке 
проточной части патрубка. При использовании 

Рис. 4. Коэффициенты расхода патрубка  
дизеля 1Ч 8,5/8:

 — экспериментальные значения μex;  расчет μeβ 
по формуле (11);  расчет μec по формуле (16)
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формулы (16), учитывающей поправку с, имеет-
ся лишь небольшое расхождение между экспе-
риментальными значениями µex  и вычислен-
ными µec  только в области максимальных ходов 
открытия, оно лежит в пределах 2 %. Очевидно, 
вместо (18) можно получить и более точные за-
висимости для c во всем диапазоне ходов h. 

Экспериментальные µex  и расчетные µ βe ,  
µec  для сравнения представлены также в табли-
це, где приведены и другие расчетные параме-
тры, которые соответствуют уже критическим 
и надкритическим режимам течения в данном 
патрубке. 

В результате рассмотрения докритической 
области течения при допущении о независи- 
мости µe  от динамического критерия можно 
констатировать, что на базе предварительно 
проведенных экспериментов при малых пере-
падах pc к pe для этой области можно постро-
ить универсальную характеристику (карту) для 
патрубков в виде аналитической зависимости  
от текущего значения f — геометрического па-
раметра (критерия) µ µe e f= ( )  (11). Если же при  
обработке эксперимента с конкретным патруб-
ком установить зависимость c = c(f) типа (18)  
и далее использовать (16), то можно получить 
уточненную аналитическую карту в виде функ-
ции µe  от комплексного геометрического пара-
метра — µ µe e f c f= [ , ( )]  для данного патрубка, 
который может иметь специальный, достаточно 
сложный профиль проточной части. 

Очевидно, для расчетов докритического  
выпуска функциональными зависимостями 

µ µe e f= ( )  и µ µe e f c f= [ , ( )]  можно пользо-
ваться до момента запирания в клапане. Но по-
скольку первая формула не учитывает реальные 
особенности профиля и при малых h µ βe  силь-
но отличается от µex  и µec  (см. таблицу), расчет 
момента запирания с помощью µ βe  на малых h 
будет выполнен с заметной ошибкой, а при h → 0 
εve  получится равным ε.

Рассмотрим определение момента запира-
ния потока в клапане и последующий режим над-
критического истечения. Возвращаясь к экспе- 
риментам с визуализацией и измерением дав-
лений [15, 16], отметим, что в «закрытых» си-
стемах, вследствие замыкания отрывных зон 
за клапаном, в них и на выходе из клапана при 
малых h давление сильно снижается по срав-
нению с давлением на выходе в Fe .  Это обу-
словлено значительным расширением сечения 
струи между сечениями Fv  и Fe .  В результате 
запирание в клапане, волновая картина сверх-
звукового течения с последующим переходом  
на дозвуковой режим за клапаном возникают 
уже при небольших перепадах между pc и pe, т. е. 
при p pe c cve ve( ) = >>ε ε  и λescv ˂˂ 1.

Анализ режимов здесь необходимо про-
водить уже с учетом сжимаемости потока, т.  е.  
с использованием динамического критерия. 
При этом, как отмечалось выше, здесь наиболее 
удобна приведенная скорость изоэнтропного 
(идеального) течения на выходе λes ,  поскольку 
она однозначно связана с отношением задавае-
мых в расчете газообмена давлений между вы-
ходом из патрубка (т. е. в коллекторе) и цилин-

Результаты продувки и расчета параметров в системе «клапан — патрубок» дизеля 1Ч 8,5/8

h, мм F = Fv/Fe μex µeβ μec λescv (pe/pc)cve = εve μe min μece λesce (pe/pc)cee = εee

1 0,0766 0,1098 0,0806 0,1079 0,4897 0,8670 0,0766 0,2530 1,8974 0,0405

2 0,1532 0,2176 0,1681 0,2159 0,4955 0,8639 0,1532 0,3337 1,7535 0,0809

3 0,2298 0,3172 0,2601 0,3169 0,5140 0,8542 0,2298 0,3987 1,6478 0,1214

4 0,3064 0,4048 0,3528 0,4051 0,5448 0,8373 0,3064 0,4572 1,5601 0,1619

5 0,3831 0,4734 0,4419 0,4783 0,5983 0,8063 0,3831 0,5127 1,4829 0,2024

6 0,4596 0,5358 0,5229 0,5363 0,6541 0,7719 0,4596 0,5668 1,4128 0,2428

7 0,5362 0,5878 0,5933 0,5813 0,7294 0,7225 0,5362 0,6211 1,3474 0,2833

8 0,6128 0,6327 0,6516 0,6156 0,8366 0,6465 0,6128 0,6763 1,2856 0,3237

8,4 0,6434 0,6434 0,6715 0,6270 1,0000 0,5283 0,6434 0,6988 1,2617 0,3399

9 0,6894 0,6558 0,6980 0,6417 λvc = 0,797 — 0,6558 0,7079 1,2521 0,3465

10 0,7660 0,6599 0,7336 0,6615 λvc = 0,656 — 0,6599 0,7110 1,2490 0,3486
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дром. Действительно, в изоэнтропном процессе 
p pes c

* ,=  и отношение давлений p pe c  соответ-
ствует определению газодинамической функ-
ции (ГДФ) π λ( ) .*= p p  Учитывая выражение 
этой функции [8, 11, 13], запишем

	
p

p

k

k
e

c
es es

k

k
= = −

−
+









−
π λ λ( ) ,1

1

1
2 1

	 (19) 

это позволяет выразить скорость λes  через отно-
шение давлений p pe c  (14).

Газодинамические функции используются  
и при анализе адиабатного (теплоизолирован-
ного) течения, где могут быть учтены потери 
трения и отрыва [8, 11, 13], и с помощью расход-
ных ГДФ q( )λ  и y( )λ  [8, 11, 13] для проходных 
сечений Fv и Fe можно выразить закон сохране-
ния расхода в нескольких формах:

G m
F p q

T
m

F p q

T

m
F p y

T
m

F p

v v v

v

e
e es es

es

e e e

e

e
e

= = =

= =

*

*

*

*

*

( ) ( )

( )

λ
µ

λ

λ
µ ee es

e

y

T

( )
.

*

λ
        (20)

В адиабатном процессе, как и в изоэнтроп-
ном, имеем равенство T T T T Tv es e c c

* * * * .= = = =  
Вторая и четвертая формулы в записи (20) со-
держат коэффициент расхода патрубка, в них 
следующая за µe  дробь выражает расход Gs 
изоэнтропного течения, где p p p pv es c c

* * * .= = =  
В результате с использованием отношения f (7) 
можно переписать как

fp q p q p y p yc v e c es e e e e es( ) ( ) ( ) ( ).λ µ λ λ µ λ= = =  (21)

При определенном критическом отноше- 
нии давлений между выходом и цилиндром 

p pe c cve ve( ) = ε  в сечении Fv  произойдет запи-
рание потока с достижением критического ре-
жима, где q v( ) .λ = =1 1  Отметим, что запирание 
в клапане будет сохраняться и с дальнейшим 
уменьшением отношения давлений. Моментам 
запирания на конкретных ходах открытия кла-
пана будет соответствовать уравнение для ГДФ 
q escv( ),λ  получающееся с помощью первого  
и второго выражений записи (21) при λv =1:

	 q fescv e( ) .λ µ= 	 (22) 

Для области докритического течения вплоть 
до запирания в клапане было принято допуще-
ние о независимости коэффициента расхода от 

динамического критерия λes .  Поэтому, подстав-
ляя в (22) экспериментальные μexi, соответст- 
вующие определенным hi (fi), найдем зна-
чения ГДФ q escvi( ).λ  Ее формула имеет вид 

q
k k

k
escv

k
escv escv

k
( ) ,λ λ λ=

+





 −

−
+









− −1

2
1

1

1

1

1 2

1

1
 и для 

нахождения соответствующих скоростей λescv  
приходится прибегать к итерационным мето-
дам. Наиболее эффективен здесь метод каса-
тельных, который позволяет находить λescv   
с точностью не хуже 5-го знака после запя- 
той после 4–5 итераций. Далее для исследо- 
ванных в эксперименте hi вычисляем 
π λ ε( ) ( / )escv e c cve vep p= =  (см. таблицу) и стро-
им ломаную линию клапанного запирания  
в конкретном патрубке в виде λ λescvi ih= ( )  или 
λ λescvi if= ( ).

При построении гладкой линии запирания 
в универсальной характеристике с использова-
нием для µeβ зависимости (11), из (22) получим 

q f fescv( ) ( sin ).λ β= + −1 2

Как отмечалось выше, для начала хода от-
крытия клапана по этой формуле будем полу-
чать неточные, завышенные значения λescv,   
и при f → 0 λescv =1,  ε εve = .  Для построения 
уточненной линии запирания в конкретном па-
трубке в (22) подставляем зависимость для µec  
(16), тогда 

	 q f cescv( ) ( sin ).λ β= + −1 2 2 	 (23) 

При выполнении расчета выпуска необхо-
димо знать границы докритического течения 
от самого момента открытия клапана (h = f = 0)  
и до таких значений его открытия, когда пло-
щадь Fv  станет настолько большой, что запира-
ние в клапане будет невозможно. Из (22) видно, 
что это произойдет в момент, когда функция 
q escv( )λ  достигнет максимума, т.  е. значения 1. 
Это соответствует условию f e= µ .

Рассмотрим определение точки критическо-
го режима, т. е. запирания клапана с момента его 
открытия на примере патрубка дизеля 1Ч 8,5/8. 
На участке 0 < h < 1 мм, где в эксперименте труд-
но получить достоверные значения µex ,  примем 
допущение о линейном законе изменения μe от h. 
В эксперименте имеем μex1 = 0,1098 при h = 1 мм, 
тогда можно записать 

	 µ µe ex h h= =1 0 1098, . 	 (24) 
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Подставляя в (22) выражения f (7) и µe  (24), 
для этого участка будем иметь постоянную ве-
личину функции q escv( ):λ

q
D h

hF
escv

v

e

( )
cos

,

, cos

, ,
,λ

π β π
= =

⋅ ⋅
⋅

=
0 1098

27 5 45

0 1098 797 5
0 6975,,

которая соответствует значению скорости λescv =  
= 0,4897 (см. таблицу). По формуле (19) для этой 
части хода клапана теперь можно определить 
критическое отношение давлений в клапане 
ε π λve escv= =( ) , .0 8670

В расчете, где используется аппроксимаци-
онная зависимость параметра c для патрубка 
этого дизеля, выражение функции q escv( )λ  опре-
деляется подстановкой в (23) формулы (16). При 
f → 0 имеем: 

q escv( ) ( sin ) / , .λ β= − =1 2 3 0 7270

Это соответствует значению скорости λescv  =  
= 0,5163 и отношению давлений p pe c cve( ) =
= =εve 0 8529, .  Расчетный результат близок  
к εve  = 0,8670, полученному непосредственно  
из эксперимента на фиксированных h с допу-
щением о линейном законе для µe  на участке 
0 < h < 1 мм. А с использованием аналитиче-
ских формул µ µe e f= ( )  (11) и более точной 
µ µe e f c f= [ , ( )]  (16) можно выполнять расчет 

не только докритического выпуска при текущих 
значениях h f p pc e( ), , ,  но и определять момент 
запирания в клапане, ограничивающий докри-
тическую область. 

Полученные значения λescv  и εve  для па-
трубка дизеля 1Ч 8,5/8 представлены в табли-
це. Они показывают, что запирание потока, т. е. 
переход с докритического в надкритический 
режим в клапане ( ),λv =1  в реальном процессе 
истечения происходит уже при λescv <<1,  т.  е. 
довольно больших p pe c cve ve( ) = ε ,  а не при  
отношении ε (для воздуха ε = 0,5283). Это ха-
рактерно для малых и средних ходов открытия, 
где отрывные потери особенно велики. Эффект 
более раннего запирания на выпуске впервые 
отмечен в работе [23] и учитывается при мо-
делировании газообмена и рабочего процесса  
с помощью комплекса «Дизель РК» [23, 24]. Глад-
кая линия запирания в клапане представлена на 
карте (рис. 5). 

С увеличением хода h кривая запирания  
в клапане приходит в последнюю точку, где 
f eµ =1.  Так как f F Fv e= / ,  можно сказать, что 

при таком h площадь Fv  стала равной «эффек-
тивной» площади µe eF .  Здесь из (22) получается 
q escv escv( ) , ; ,λ λ= =1 0 1 0  и из (19) ε π λv escv= = =( )1

= = +[ ] −ε 2 1 1( ) ,k
k

k  т. е. только в этой точке для 

Рис. 5. Карта коэффициента расхода патрубка μe дизеля 1Ч 8,5/8 (красным 
цветом показаны линии запирания в клапане и на выходе из патрубка)
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запирания имеем «классическое» отношение 
ε (6). Необходимо найти координату hc (fc) по-
следней точки линии запирания в клапане. Если 
выполняется расчет с использованием аппрок-
симационной формулы параметра c, то, под-
ставляя в условие µe f/ =1  зависимость c f( )  
(18) для патрубка дизеля 1Ч 8,5/8 и µe f( )  (16), 
можно легко получить fc :

fc = + +








 =

sin

sin
, ,

β
β6

1 1
12

0 6174

и с помощью (7) — соответствующее значение 
последней координаты hc линии запирания  
в клапане:

h
F f

D
c

e c

v

= =
π βcos

, .8 060

Из фиксированных экспериментальных 
значений между h = 8 и 9 здесь получается при-
ближенная величина hc = 8 4,  мм (см. таблицу).

Таким образом, при f fc≤  имеем две облас- 
ти режимов течения в клапане: докритический 
режим ( )λv <1  до кривой запирания, т.  е. при 
p p p pe c ve e c cve/ ( / )> =ε  и критический и над-

критический ( )λv =1  при p pe c ve/ ≤ ε  и соот-
ветствующих λescv .  На докритическом вычис-
лять расход на выпуске можно по формуле (5), 
а также с помощью второго и четвертого вы-
ражений соотношения (20), при этом по урав-
нению (14) нужно предварительно определить 
скорость λes .  Поскольку на втором режиме при 
p pe c ve/ ≤ ε  после запирания в клапане скорость 
λv =1  остается неизменной, включая и запира-
ние в Fe, расчет расхода здесь значительно упро-
щается. Как отмечалось выше, на коротком пути 
потока внутри клапанной щели потери трения 
незначительны, и расход можно определять по 
формуле для клапана, т.  е. на базе первого вы-
ражения записи (20):

	 G m
F p

T

v c

c

= . 	 (25)

Отметим, что после достижения критики здесь, 
на втором режиме, для расчета расхода по этой 
формуле знания коэффициента расхода патруб-
ка не требуется. 

Очевидно, при h > hc ( )f fc>  получается 
F Fv e e> �µ ,  поэтому запирание в клапане невоз-
можно, и при всех значениях λes ,  т. е. отноше-
ния p pe c ,  будем иметь λv  < 1. Здесь также 

необходимо рассмотреть два режима течения. 
Первый имеет место до момента достижения 
максимальной скорости в клапане λcv,  кото-
рая получается при p pe c ve/ ,= =ε ε  т.  е. при 
λ λes escv≤ =1.  Для момента перехода с первого 
режима на второй имеем λes =1,  и из перво-
го и второго соотношений выражения (21) при 
q es( ) ,λ = =1 1  получаем 

	 q fvc e( ) / .λ µ= 	 (26)

В эксперименте с патрубком дизеля 1Ч 8,5/8 
при h > hc были исследованы значения хода h = 9 
и 10 мм, для которых f9 = 0,6894 и µex9 0 6558= , ,  
f10 = 0,7660 и µex10 0 6599= , .  С помощью (26) на-
ходим λvc9 = 0,797 и λvc10 = 0,656 (см. таблицу). 
При расчете методом с использованием аппрок-
симационной зависимости (18) для формпара-
метра c в выражении для µe  (18) в итоге из (26) 
получаем 

q

f
f

vc( )

sin

.λ

β

=

+ −
+








1

1 2
1

3
2

            (27)

Подставив значения f9 и f10 в (27), имеем 
q vc( )λ

9 = 0,9308 и q vc( )λ
10 = 0,8635, откуда пре-

дельные значения скоростей в клапане на этих 
ходах h будут λvc9 0 7600= , ,  λvc10 0 6615= , .  Эти 
значения близки к полученным при непосред-
ственной обработке эксперимента. Как можно 
видеть, на этих ходах уже имеется значительное 
снижение скорости в клапане. 

Второй докритический режим на h > hc (f >  
> fc) реализуется вплоть до запирания в сече-
нии Fe при p pe c/ ,< ε  и где теперь q es( ) .λ > <1 1  
Здесь, хотя течение и докритическое, уже нельзя 
использовать допущение о постоянстве коэф-
фициента расхода. Из первого и второго соот-
ношений выражения (21) следует, что при f =  
= const и μe = const уменьшение q es( )λ  привело 
бы к соответствующему уменьшению q v( ),λ  
т. е. снижался бы удельный расход, что нереаль-
но. Поэтому по аналогии с режимом запирания 
в клапане, где фиксировались скорости λv =1,  
здесь должны быть зафиксированы полученные 
при q es( )λ = =1 1  значения q vc( )λ  = const, λvc  = 
= const. Тогда на базе первого и второго соотно-
шений выражения (21) вместо (22), полученного 
при q v( ) ,λ = =1 1  на этом режиме для определе-
ния μe получается формула

	 µ λ λe vc esfq q= ( ) ( ). 	 (28) 
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Формула показывает, что при уменьшении 
q es( )λ  на этом режиме условного «запирания»  
с λcv <1  = const коэффициент µe  начинает уве-
личиваться. Это происходит начиная с момента, 
где h = hc (f = fc) и где λcv =1.  При выполнении 
расчета с использованием аналитических зави-
симостей в формулу (28) подставляем значения 
q vc( ),λ  определенные по выражению (27). Если 
же расчет проводится для конкретной ветки hi ,  
на которой известно «докритическое» значение 
µexi  то, подставляя µexi  в (26), и далее в (28) для 
соответствующих возрастающих значений µe  
на этом режиме получаем

µ µ λe exi esq= ( ).

В этой области докритических режимов,  
где F Fv e e> �µ  т. е. h > hc ( )f fc>  при λes <1  как  
и при F Fv e e≤ �µ  ( )f fc≤  расход вычисляем 
по формулам (5), G mF p q Te e c es c= µ λ( )  или 
G mF p y Te e е es с= µ λ( )  из соотношения (20). 
Если здесь λes ≥1,  то вместо (25) по аналогии  
с критическим запиранием, где q v( ) ,λ = =1 1   
используем G mF p q Tv с vc с= ( ) .λ

Как показывает представленный анализ, 
при различных значениях геометрического f  
и динамического λes  критериев в выпускном 
клапанном патрубке реализуются несколько ре-
жимов течения. Им соответствуют определен-
ные формулы для расчета расхода выпуска. Оче-
видно, для организации расчетов газообмена  
в двигателе нужно использовать и специально 
построенный алгоритм выбора режимов на базе 
текущих значений h f p T pc c e( ), , , .  Все это затруд-
няет расчеты, и здесь целесообразно использо-
вать двухпараметрические газодинамические 
характеристики системы (карты) «клапан  — 
патрубок», аналогичные картам компрессоров 
и турбин, построенные в данном случае в ко-
ординатах, например µ µ λe e esf= ( , )  (см. рис. 5). 
Определяя по карте значение µe,  можно под-
ставлять его в единую формулу, например (5), 
которая будет пригодна для определения расхо-
да на любом режиме течения. 

Для построения карты µ µ λe e esf= ( , )  в об-
ласти докритического течения при f fc≤  до 
линии запирания λ λescv f= ( ),  где λv =1,  и при  
f > fc до вертикали λes =1,  где λvc <1,  будем 
иметь горизонтальные линии µ µe e f= ( ) = const. 
С увеличением λes >1  в этой области (f > fc) со-
храняются λ λv vc= = const, и в соответствии  
с уравнением (28) будет происходить рост µe  

(см. рис. 5). Остается рассмотреть область над-
критического режима при f fc≤  и λ λes escv> .

Здесь при уменьшении pe/pc по сравнению  
с ( / )p pe c cve ve= ε  за клапанной щелью возни-
кает сложная форма сверхзвукового течения  
с образованием расширяющегося спектра из 
системы «бочек», на выпуклые границы кото-
рых опираются косые центрированные волны 
разрежения и сжатия [9, 13, 15, 16]. В пределах 
отдельных «бочек» течение сверхзвуковое, за ве-
ером волн сжатия образуется «дно» очередной 
«бочки», в котором снова достигается значение 
приведенной скорости λ = 1. С переходом к сле-
дующей «бочке» поток снова становится сверх-
звуковым (рис. 6). По мере отдаления от клапан-
ной щели спектр постепенно размывается, и за 
счет значительных потерь турбулентного пере-
мешивания на границах поток снова становится 
дозвуковым. Однако дальнейшее снижение pe/pc 
создает условия для получения вторичного за-
пирания, теперь уже в сечении Fe. 

Отметим, что анализ и расчеты течения 
при λ λes escv> ,  несмотря на сложную структу-
ру затопленной струи с возможным вторичным  
запиранием, могут быть выполнены с помощью 
простых соотношений без проведения специ-
альных экспериментальных исследований с кон-
кретными патрубками. Это обусловлено фикса-
цией значений q(λv = 1) = 1, так как запирание  
в клапане сохраняется. 

Снижение pe/pc и соответствующее увели- 
чение приведенной скорости λes  в диапазоне 
λ λescv es< <1  сначала приведет к росту q es( ).λ  
Здесь на каждом h(f) из первого и второго соот-
ношений выражения (21) следует, что коэффи-
циент µe  уже не может оставаться постоянным 
и равным своим докритическим значениям. 

Рис. 6. Газодинамический спектр на выходе  
из клапана при надкритическом режиме истечения
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Сначала он будет снижаться в соответствии  
с выражением

	 µ λe esf q= ( ). 	 (29)

Из этой формулы видно, что в момент дости-
жения q es( ) ,λ = =1 1  где p pe c = ε,  будет по-
лучен минимум µe fmin .=  Соответствующие  
ходам h значения µemin  для патрубка дизеля  
1Ч 8,5/8 представлены в таблице. При даль-
нейшем снижении pe/pc скорость λes  становит-
ся больше единицы, функция q es( )λ  начинает 
уменьшаться, и из формулы (29) видно, что µe  
начнет расти. Очевидно, при сохранении режи-
ма запирания в клапане по этой формуле можно 
получить значения q fes( )λ =  и соответствую-
щие λes ,  при которых µe =1.  По мере дальней-
шего уменьшения pe/pc и q fes( )λ <  будут полу-
чаться значения µe >1  (см. рис. 5). 

При определенном критическом отношении 
давлений ( )p pe c cee ee= ε  произойдет запирание 
и в сечении Fe, где скорость λe  тоже становится 
равной единице. Формула для определения εee

получается с помощью первого и третьего вы-
ражений соотношения (21):
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	 (30) 

Приведенные скорости λescei  для каждого hi  
или fi  при этом определяются с помощью (14), 
что позволяет построить линию вторичного за-
пирания λ λesce h= ( )  или λ λesce f= ( )  (см. рис. 5). 
Коэффициенты расхода µece  определяются с по-
мощью уравнения (29). Правее полученной ли-
нии запирания в Fe отмечается еще более резкий 
рост µe,  поскольку значения функции q es( )λ  
продолжают уменьшаться с дальнейшим рос- 
том λes  (см. рис. 5). Основание этой линии при  
h = 0 соответствует скорости истечения в ваку-

ум ( ),p pe c = 0  где λesce
k

k
=

+
−

=
1

1
2 4495,  [8, 13]. 

Запирание на втором докритическом ре-
жиме при h > hc (f > fc) и q es( )λ >1  происходит  
в условиях λ λv vc= < =1  const, и вместо (30) 
здесь имеем 
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Для подстановки в (31) q vc( )λ  определяется 
по формуле (26) где µe  берется из докритиче-
ского эксперимента на рассматриваемой ветке hi 
(fi) или находится с помощью формул (11), (16). 
Тогда на соответствующих ветках карты имеем 

p

p
e

c cee

ee e








 = =ε µ ε.

Для построения отрезка линии запирания 
λ λesce h= ( )  или λ λesce f= ( )  на этом участке 
скорости λescei ,  очевидно, определяются с помо-
щью (14), для расчета µece  вместо (29) исполь- 
зуется (28).

Таким образом, на всех ходах открытия 
клапана и режимах течения, включая надкри-
тические, построить карты можно с помощью 
расчетов. Так для построения универсальной 
карты типа µ µ λe e esf= ( , )  требуется только 
определить степень расширения патрубка A,  
измерив Dv и Fe и выполнив расчеты µe  по фор-
муле (11). Такая карта будет едина для любых 
патрубков, имеющих одинаковые значения рас-
ширения A. 

Для конкретных патрубков можно постро-
ить более точные карты. Так, дискретная кар-
та строится на базе экспериментальных µexi ,  
соответствующих определенным hi  (fi), и полу-
ченных продувками на одном докритическом 
режиме при малых ∆p.  А карта, построенная 
на базе комплексного геометрического крите-
рия f c f, ( ) ,[ ]  где зависимость c f( )  получена 
аппроксимацией массива значений ci  (17) и c0  
для всех µexi ,  позволяет получить значения µe  
для любых текущих h или f.

При моделировании рабочего процесса с га-
зообменом, когда патрубок с клапаном рассма-
триваются как граничное условие между цилин-
дром и коллектором, можно вычислять текущий 
расход G с помощью предложенных аналитиче-
ских зависимостей с выбором соответствующих 
режимов течения. 

Заключение

Рассмотрены проблемы расчета выпуска из ци-
линдра двигателя через систему «клапан — кла-
панный патрубок» на всех режимах течения. 
Показана необходимость определения пара-
метров выпуска именно в сечении выхода из 
патрубка, а также уточнения момента запира-
ния потока в клапане и на выходе из патрубка.  
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На основе представления об аналогии с внезап-
ным расширением проходного сечения условно-
го канала получены аналитические соотношения 
для определения коэффициента расхода клапан-
ной системы. Результаты расчетов с помощью 
этих соотношений хорошо согласуются с резуль-
татами продувок клапанной системы реального 
двигателя. Для упрощения расчетов расхода  
и наглядного представления режимов течения  

в системе с использованием критериев теории 
подобия и газодинамических функций разра-
ботана методика построения двухпараметри- 
ческих газодинамических карт клапанной си-
стемы, аналогичных картам компрессоров  
и турбин. При этом расчет расхода может быть 
рассчитан по единой формуле на всех режимах 
с подстановкой значений коэффициентов рас-
хода, представленных картами.
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