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Crank and rocker piston assembly

The paper presents a qualitative analysis of a crank-and-rocker piston mechanism. In comparison to a conventional
piston assembly the mechanism is composed of more elements necessary to convert the reciprocating motion of the pistons
to rotary motion of the crankshafi. A greater complexity of the system is balanced by a greater number of advantages
particularly visible in the module, composed of four cylinders coupled by the rocker with a single crank journal. A
greater number of elements allow an obtainment of better functional flexibility of the mechanism, particularly in terms
of the piston movement. This feature can be used to control the course of the engine torque, the heat losses to the cooling
system, the reduction of the piston pressure on the cylinder liners (friction and mechanical losses) as well as variation of
the compression ratio easily performed during engine operation. The natural characteristics of the four-cylinder module
have been highlighted through an internal balancing of the mass forces.

The analysis does not contain the elements of design. The design parameters in the analysis are random. They were
selected to highlight the properties of the design and show negative and positive features. The relations and remarks
included in the paper may turn out useful when designing the mechanism.

Key words: piston assembly, piston displacement and piston velocity, mechanical forces in the crank-piston assembly,
indicated work, compression ratio

Wahaczowy mechanizm korbowo-tlokowy

W artykule przedstawiono jakosciowq analize wahaczowego mechanizmu korbowego. W porownaniu do konwen-
¢jonalnego ukladu korbowego mechanizm zbudowany jest z wigkszej liczby elementow, niezbednych do zamiany ruchu
posuwisto-zwrotnego ttoka na ruch obrotowy watu korbowego. Wigkszy stopien zlozonosci konstrukcji rownowazony jest
istotnymi zaletami, szczegolnie widocznymi w module konstrukcyjnym, sktadajgcym sie z czterech cylindrow sprzegnietych
poprzez wahacz z jednym czopem korbowym watu korbowego. Ponadto wigksza liczba elementow pozwala osiggngé
znaczng elastycznosé funkcjonalng mechanizmu, szczegolnie w zakresie ksztattowania ruchu tloka. Cecha ta moze by¢
potencjalnie wykorzystana do ksztattowania przebiegu momentu obrotowego silnika i strat ciepla do ukladu chlodzenia,
do zmniejszenia sily nacisku tloka na gladz (opory ruchu i straty mechaniczne), jak rowniez zmiany stopnia sprezania
silnika, dokonywanej w tatwy sposob podczas pracy silnika. Podkreslono naturalng ceche modutu czterocylindrowego,
Jakaq jest wewnetrzne wyrownowazenie wystepujgcych w nim sit masowych.

Analiza nie zawiera elementow projektowania. Pojawiajqce si¢ w niej wartoSci parametrow konstrukcyjnych maja
charakter przypadkowy. Dobierano je w celu uwypuklenia wlasciwosci konstrukcji, pokazania cech negatywnych i pozytyw-
nych. Natomiast przytoczone w artykule zwigzki i uwagi mogq by¢ wykorzystane podczas projektowania mechanizmu.

Stowa kluczowe: mechanizm korbowo-tlokowy, przemieszczenie i predkosé ttoka, sity w mechanizmie korbowym, praca
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indykowana, stopien sprezania

1. The design of the crank and rocker piston
assembly

The theory of operation of the crank and rocker piston
assembly is based on forcing the rotary movement of the
crank through reciprocating motion of the pistons in piston
machines (internal combustion engines and piston compres-
sors). The discussed design is a subject of a patent claim
[1]. The description in the patent claim has been shown in
Fig. 1. In the presented analysis the author uses schematics
shown in Fig. 2.

The essence of the idea is the separation of the direct
connection of the crankshaft journal with the piston (as is in
regular mechanisms). The base of the connecting rod (4) (Fig.
1) of the rocker mechanism is coupled with the crankshaft
journal (3), fitted to the arm (2) of the crankshaft (1), as in
a conventional mechanism. The upper end of the connect-
ing rod fitted on a pivot (5) is not connected with the piston
wristpin but with the arm of the rocker (10) of length R (Fig.

1. Konstrukcja wahaczowego mechanizmu
korbowo-tlokowego

Zadaniem wahaczowego mechanizmu korbowego jest
wymuszenie ruchu obrotowego watu korbowego przy
posuwisto-zwrotnym ruchu ttokow maszyn ttokowych, a
przede wszystkim silnikdw spalinowych o spalaniu we-
wnetrznym i sprezarek ttokowych. Omawiana konstrukcja
jest przedmiotem zgloszenia patentowego [1]. Zamieszczony
w opisie patentowym schemat konstrukcji przedstawiono
narys. 1. W prezentowanej analizie wykorzystano schemat
zaprezentowany na rys. 2.

Istota pomyshu jest rozdzielenie bezposredniego pota-
czenia czopa korbowego watu z ttokiem, co ma miejsce
w konwencjonalnym mechanizmie korbowo-ttokowym.
Stopa korbowodu (4) (rys. 1) mechanizmu wahaczowego
sprzegnigta jest z czopem korbowym (3), osadzonym na
ramieniu (2) watlu korbowego (1), tak jak w uktadzie kon-
wencjonalnym. Natomiast osadzony na sworzniu (5) teb kor-
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Crank and rocker piston assembly
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Fig. 1. Crank and rocker piston assembly (courtesy of the author of the
design)

Rys. 1. Wahaczowy mechanizm korbowy (za zgodg autora patentu)

2) whose axis of rotation O does not overlap with the axis of
rotation of the crankshaft. The two outstanding arms of the
rocker of length R, acting as crank arms (fitted with pivots
at the ends (7)) are coupled with a pair of pistons (11). The
connector (8), which can be very short, acts as a connecting
rod. At a constant length of 1 the rotation of the rocker forces
the reciprocating motion of the pistons. The pistons forming a
pair can be connected into a single monolith as shown in Fig.
1, or remain separate as in Fig. 2. In the second case, another
connecting rod is necessary (connector 8) so that the pistons
can move separately. Their motion, however, is harmonized
through a drive with a common journal (7).

The rocker is rigid and during a rotation by angle {3 all
its arms rotate at the same time. When 1 > R, during the
rotary motion of the crank of arm r arms R and R move in
the rocking-reciprocating manner and this movement forces
the reciprocation of the pistons. Because of the kinematic
pairs that are a part of the design during these movements
connector It also moves in the rocking reciprocating manner
by angle vy.

The aim of this paper is to shed light on the properties
of the mechanism. That is why the author decided that the
qualitative analysis would be sufficient. To this end a com-
parative analysis has been used. A reference for the rocker
piston assembly, hereinafter referred to as mechanism W is
the commonly known regular piston assembly hereinafter re-
ferred to as mechanism K, constructed from a rotating crank
of'the crankshaft and a connecting rod joining the crankshaft
journal with the piston. The author assumed that a reliable
evaluation will be obtained when limiting the topic to the
complexity of the design, changes in the piston kinematics,
heat losses to the cooling system, indicated work, changes
in the course of the torque, balancing of the reciprocating
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Fig. 2. Basic design parameters of the crank and rocker piston assembly

Rys. 2. Podstawowe parametry konstrukcyjne wahaczowego mechani-
zmu korbowego

bowodu nie jest potaczony z piastg ttoka, lecz z ramieniem
wahacza (10) o dtugosci R (rys. 2), ktorego o$ obrotu O nie
pokrywa si¢ z osig obrotu watu korbowego. Dwa pozostate
ramiona wahacza o dlugosci R, spetniajace funkcje ramion
korbowych, na koncach ktérych znajduja si¢ sworznie (7),
sprzegnigte sa z para tlokow (11). Lacznik (8) (moze byé
krotki) spetnia funkcje korbowodu. Przy niezmiennej jego
dtugosci | obrét wahacza wymusza posuwisto-zwrotny ruch
tlokow. Thoki tworzace pare moga by¢é potaczone i tworzy¢
monolit, jak na rys. 1, lub rozdzielone, jak na rys. 2. W dru-
gim przypadku jest niezbedny drugi korbowdd (tacznik 8) i
dzigki temu ttoki poruszaja si¢ niezaleznie. Jednak ich ruch
jest sprzezony przez naped wspolnym czopem (7).

Przy sztywnej konstrukcji wahacza podczas obrotu o kat
[ obracaja si¢ jednoczesnie wszystkie jego ramiona. Gdy
1> R, podczas ruchu obrotowego korby o ramieniu r ramiona
R i R, wahacza wykonujg ruch wahliwie-zwrotny, a ten z
kolei wymusza ruch posuwisto-zwrotny ttokoéw. Ze wzgledu
na wiezy kinematyczne podczas tych ruchow facznik | takze
wykonuje ruch wahliwie-zwrotny o kat y.

Celem artykutu jest zwrdcenie uwagi na wlasciwosci
mechanizmu. Dlatego uznano, ze wystarczajaca bedzie
ocena jakosciowa. W zwigzku z tym do oceny wykorzysta-
no metode porownawczg. Odniesieniem dla wahaczowego
mechanizmu korbowego, nazywanego dalej mechanizmem
W, jest powszechnie znany zwykly uktad korbowy, nazy-
wany dalej uktadem K, zbudowany z obracajacej si¢ korby
watu korbowego i1 korbowodu taczacego czop korbowy z
tlokiem. Uznano, ze miarodajna ocena uzyskana zostanie
przy ograniczeniu analizowanej tematyki do zagadnien zto-
zonosci konstrukcji, zmian w kinetyce tloka, strat ciepta do
uktadu chtodzenia, pracy indykowanej, zmian w przebiegu
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Wahaczowy mechanizm korbowo-tlokowy

forces, flexibility of the design, pressure of the piston onto
the cylinder liner and the possibility of variation of the com-
pression ratio during engine operation. In the evaluation the
authors put emphasis on the most significant problems only.
Secondary or obvious features have been omitted.

2. Piston movement

At constant values of parameters b and c the change in
the value of radius R of mechanism W must be associated
with values R, | and r (Fig. 2). A relation between these pa-
rameters results from the fact that during the rotation of the
crankshaft the distance e 1 between points 1 and 2 (Fig. 2)
must be constant, irrespective of the value of angle a. This
distance is the length of the connecting rod. This condition
is a kinematic limitation of equality and must be fulfilled
unconditionally.

Most of the issues included in the evaluation of the
mechanism require an analysis of the piston movements. That
is why the description of the movement of the rocker and the
piston as a function of the crankshaft angle is the first step
in the analysis. The equations of the piston movement can
be derived using geometrical relations determined directly
based on Fig. 2, i.e.:

X, =r-cosa,y =a+rsina,
X, =b+R-cos B, y,=R-sin 3 (1)

In these relations the independent variable is crankshaft
rotation angle o, and the dependent variable —angle 3 of the
rocker swing. Quantities r, a, b and R are design parameters.
Angle B can assume only such values at which, irrespective
of the crankshaft position, length I of the connecting rod
remains constant. This condition is fulfilled when equation
[3] is fulfilled

P=0,—x )+ (y,-y,) @)

in which x and y denote the coordinates of points 1 and 2 (Fig.
2). Substituting relations (1) to equation (2) and assuming:

S=R*>+b>+a>+r>—1?

a+r-sina 2-r-(a-sina—b-cosa)+S
P, Q=- 3)
b-r-cosa 2-R-(b—r-cosa)
then:
A=P>+1),B=2P-Q,C=(Q*-1) 4

after conversions we obtain a square equation:
A-sin’B +B-sinB+C=0 5)

The solution of equation (5) are two functions (roots of
the square equation) in the form 3 (o) and B,(a), describing
the angular displacement of the rocker. We need to note that
arm R of the rocker acts as the crank arm of mechanism K
and angle [ takes the function of angle a.. Hence, the relation
between the position of the piston y and angle [ is identical as

momentu obrotowego, wyréwnowazenia sit posuwisto-
-zwrotnych, elastycznos$ci konstrukceji, sity nacisku tloka na
gladz oraz potencjalnej mozliwo$ci zmiany stopnia spr¢zania
podczas pracy silnika. W ocenie nacisk potozono tylko na
najistotniejsze problemy. Pominig¢to cechy drugorzedne lub
oczywiste.

2. Ruch tloka

Przy ustalonych warto$ciach parametréw b i ¢ zmiana
wartoSci promienia R mechanizmu W musi by¢ skojarzo-
na z wartosciami R, 1 i r (rys. 2). Sprz¢zenie miedzy tymi
parametrami wynika z tego, ze podczas obrotu watu korbo-
wego odleglos¢ 1 miedzy punkami 1 i 2 (rys. 2) musi by¢
stata, niezaleznie od wartos$ci kata o.. Bowiem odlegtos¢ ta
jest dlugoscia korbowodu. Warunek ten jest ograniczeniem
kinematycznym o charakterze réwno$ciowym i musi by¢
bezwzglednie spetniony.

Wiekszo$¢ zagadnien wtaczonych do oceny mechanizmu
wymaga analizy ruchu ttokéw. Dlatego opis ruchu wahacza i
ttoka w funkcji kata obrotu watu korbowego jest pierwszym
krokiem analizy. Rownania ruchu tloka mozna wyprowadzic,
wykorzystujac zwiazki geometryczne ustalone wprost na
podstawie rys. 2 — wzor (1).

W zwiazkach tych zmienna niezalezna jest kat o obrotu
watu korbowego, a zmienng zalezng — kat B wychylenia
wahacza. Wielkoscir, a, b i R sa parametrami konstrukcyj-
nymi. Kat B moze przyjmowac tylko takie wartosci, przy
ktorych niezaleznie od potozenia watu korbowego dtugosc¢ 1
korbowodu pozostaje stata. Warunek ten jest spelniony, gdy
jest spetnione rownanie (2) [3], w ktorym x i y oznaczaja
wspotrzedne punktow 112 (rys. 2). Podstawiajac zaleznosci
(1) do réwnania (2) i przyjmujac S, P, Q zgodnie z rOwnaniem
(3), anastepnie: A, B, C zgodnie z rownaniem (4), po prze-
ksztatceniach, otrzymuje si¢ rownanie kwadratowe (5).

Rozwigzaniem réwnania (5) sa dwie funkcje (pierwiastki
rownania kwadratowego) o postaci 3 (o) oraz 3,(o), opisu-
jace przemieszczenie katowe wahacza. Nalezy zauwazy¢,
ze ramig R wahacza petni funkcj¢ ramienia wykorbienia
uktadu K, a kat B — funkcj¢ kata a.. Zatem zwiazek migdzy
potozeniem ttoka y a katem [ jest identyczny jak w uktadzie
K, w ktorym o$ cylindra przesunigta jest wzgledem osi walu
o odlegtos¢ c (jego opis znalez¢ mozna w [3]). Kat B w me-
chanizmie W stanowi bodziec kinematyczny, wymuszajacy
ruch tlokow. Ksztatt funkeji B, () i B,(a) dla przyktadowych
warto$ci parametrow konstrukcyjnych pokazano na rys. 3.
Nalezy zwroci¢ uwage na niesymetri¢ ksztattu wzgledem
punktoéw ekstremalnych.

W uktadzie K funkcja y(o) opisujaca ruch ttoka jest
zawsze symetryczna. Droga katowa o, sprezania rowna
jest drodze katowej o rozprezania. Bardzo korzystna dla
mechanizmu W jest mozliwo$¢ uzyskania niesymetrii tej
funkcji. Zmieniajac wartosci parametrow konstrukcyjnych
(zmienne decyzyjne), mozna ksztattowac charakterystyczna
ceche uktadu wahaczowego, tj. ruch tloka niesymetryczny
wzgledem potozen ekstremalnych, w ktorym o # a.. Niesy-
metria ta widoczna jest narys. 4, gdzie obok przemieszczenia
ttoka uktadu K (linia przerywana) naniesiono ruch ttoka
mechanizmu W. Przyjete do obliczen warto$ci parametrow
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Crank and rocker piston assembly

in mechanism K where the cylinder axis is displaced against

the crankshaft axis by distance c (its description can be found &0 /,\\ /\ — B
in [3]). Angle B in mechanism W is a kinematic stimulus, 60 / s === B2
forcing the movement of the pistons. The shape of function 5 4o 4 /
f,(a) and B,(c) for the example design parameters has been — , \/ \__/ N
shown in Fig. 3. We need to note the non-symmetry of the 20
shape against the extreme points. 0

In mechanism K function y(c.) describing the movement 20
of the piston is always symmetrical. The angular path of yi y
compression o, is equal to the angular path of decompression ~40
o.. Very advantageous for mechanism W is the possibility of -60
obtaining the non-symmetry of this function. By changing 0 200 400 600 800
the design parameters (decision variables) we can control O [OWK]
the characteristic feature of the rocker mechanism i.e. piston i )

. .. Fig. 3. Rocker rotation angle
movement non-symmetrical to the extreme positions where Rus. 3. Kat ob e
o # o . This non-symmetry is shown in Fig. 4 where, addi- Vs 3. Rgf obrotu wanacza
tionally to the displacement of piston in
mechanism K (dotted line) the movement
of the piston in mechanism W has been (@) (Or)y
overlain. The values of the parameters
. . ©s), (@),
assumed for the calculations (shown in ‘ |
Fig. 4) are admissible from the point of 100 [‘ { —,
view of the mechanism operation, yet [ DMP DMP Y
totally random from the point of view 80 - %mi - ;2’1
of the design process. The discussed / \ ] \ C [mm] =982
non-symmetry may be used to control 60 i 1 [mm] =109
the course of the torque and heat losses = :;"/ \ ﬁ[g‘““mri]izl%?z
to the cooling system as indicated in the f 40 R, [mm]= 108
further part of the paper. / / \ 1y [mm] =285
20 +— ; L [mm] =285

3. The forces in mechanism W / Bo=35

The rocker is an element connecting 0 Py, g 2‘ ;8276’;25
all the attached pistons. From its function
it results that at the same time all forces 20 -

0 100 200 300 400 500 600 700 800

in each cylinder are applied to it. The
main loads are the gas forces resulting
from the pressure inside the combustion
chamber and the inertia forces related to

0L [OWK]

Fig. 4. Comparison of the function of piston displacement: dotted line — conventional mechanism,

bold line — rocker mechanism (for given parameter values)

the moving masses. An additional load
are the friction forces. The said forces
and resulting torques form a wrench sys-
tem. Their external work can be replaced
with one resultant force and one resultant torque.

Particularly interesting is the four-cylinder system shown
in Fig. 5. The highlighted arrows show the gas forces, and
the dark ones indicate the mass forces. We should note that
with symmetrical and uniform engine design the pistons of
cylinders I and IV move in the same way. The other pair that
moves in the same way too are pistons in cylinders II and
III. Hence, the modules of accelerations of each pair of the
pistons are equal. This means that with opposite senses of the
accelerations the inertia forces of the reciprocating masses
are compensated and the resultant inertia force exerted on
the rocker is zero. The inertia forces are hence internal forces
enclosed in the rocker. Theses forces do load the rocker but
they are not manifested outside.

Figure 5 also shows that the directions of action of the
inertia forces do not cross the axis of rotation of the rocker.

Rys. 4. Porownanie funkcji przemieszczenia tloka: linia przerywana — mechanizm konwencjonal-
ny, linia pogrubiona — mechanizm wahaczowy (dla danych wartosci parametrow)

(przytoczono na rys. 4) sa dopuszczalne z punktu widzenia
funkcjonowania mechanizmu, ale jednoczesnie zupetnie
przypadkowe z punktu widzenia projektowania. Omawiana
niesymetria moze by¢ wykorzystana do ksztattowania prze-
biegu momentu obrotowego i strat ciepta do uktadu chtodze-
nia, jak to zasygnalizowano w dalszej czgsci artykutu.

3. Sily w mechanizmie W

Wahacz jest elementem konstrukcyjnym sprzegajacym
wszystkie doczepione do niego ttoki. Z funkcji tej wynika,
ze jednoczesnie obcigzajg go wszystkie sity wystepujace w
kazdym cylindrze. Jako obcigzenie wymieni¢ nalezy przede
wszystkim sity gazowe wynikajace z parcia na ttoki cisnienia
panujacego w komorach spalania i sity bezwtadnosci zwia-
zane z ruchomymi masami. Dodatkowym obcigzeniem sa
sity tarcia. Wymienione sity i wynikajgce z nich momenty
tworza uklad skretnika. Ich dziatanie zewnetrzne zastapic
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Wahaczowy mechanizm korbowo-tlokowy

This means that these forces generate an unbalanced torque
that is an external load, transferred by the connecting rod
outside (crankshaft journal). According to the definition the
value of the resultant torque equals (in general) the sum of

the vector products formed by the vectors of arm r and

inertia force P, coming from four cylinders

(6)

The torque is
compensated by
tangential force
T _, acting on arm
R.

The pressure
inside the com-
bustion chamber
acts on the pistons
and the cylinder
head at the same
time, similarly to
aconventional en-
gine. Hence, the
gas forces are also
internal forces.
As results from
the schematics in

Pym Fig. 5, gas forces
me* |_‘J Pg, generated as a

result of pressure

‘ p of the working

11| Pav IV medium acting on

the piston crown
of area F, have
opposite senses
in each pair. Yet,
contrary to the mass forces the gas forces are not in the
state of equilibrium. In a four-stroke engine in each of the
cylinders a different stroke occurs (intake, compression,
power, exhaust) and each of these cylinders has a different
pressure. Hence, with the uniform design of the engine (the
same piston diameters in each of the cylinders) but differ-
ent pressures (Fig. 6) the modules of the gas forces in the
individual cylinders are different in value. Following Fig. 5
we can see that as a result of summing up the forces mostly
cancel out. Yet, the resultant force is not zero. Component
T, of this force, tangential to the trajectory of the motion of
the rocker end (radius R, Fig. 2), in connection with force
T_ generates the engine torque.

The action of two torques generated in each cylinder (trig-
gered by forces T, and T ) canbereplaced with a single force
T, acting on the arm of radius R . According to d’Alambert
principle the resultant of these two torques is compensated
by the torque generated by single force T , acting on the

Fig. 5. Distribution of forces in mechanism W

Rys. 5. Uktad sit w mechanizmie W

mozna jedng sita wypadkows i jednym wypadkowym mo-
mentem.

Na szczeg6lna uwagg zashuguje uktad czterocylindrowy,
pokazany na rys. 5. Strzatkami rozjasnionymi zaznaczono
sily gazowe, a zaciemnionymi — sity masowe. Nalezy za-
uwazy¢, ze przy symetrycznej i jednorodnej konstrukcji
silnika w identyczny sposob poruszaja si¢ ttoki cylindrow
11 IV. Druga pare, ktora porusza si¢ rOwniez w identyczny
sposéb, tworza tloki cylindréw I1 i III. W zwiazku z tym
moduly przyspieszen ttokow kazdej pary sa sobie rowne.
To oznacza, ze przy przeciwnych zwrotach przyspieszen
sily bezwladno$ci mas posuwistych rownowazg si¢ 1 wy-
padkowa dziatajacych na wahacz sit bezwtadnosci jest
rowna zeru. Tym samym sity bezwtadno$ci majg charakter
sit wewnetrznych, zamknig¢tych w konstrukcji wahacza.
Wprawdzie obcigzaja konstrukcj¢ wahacza, lecz nie ujaw-
niaja si¢ na zewnatrz.

Na rysunku 5 widoczne jest réwniez, ze kierunki dziala-
nia sit bezwladnosci nie przecinajg osi obrotu wahacza. To
oznacza, ze sily te wytwarzaja niezrownowazony moment
obrotowy, ktory ma charakter obcigzenia zewngtrznego,
przenoszonego przez korbowdd na otoczenie (czop watu
korbowego). Zgodnie z definicjg warto$¢ wypadkowego
momentu obrotowego réwna jest (ujmujac ogdlnie) sumie
iloczyné6w wektorowych, utworzonych przez wektory ra-

mienia T i sity bezwtadnosci P_ , pochodzacych z czterech
cylindréw — wzor (6). Moment ten rownowazy sita styczna
T, dzialajgca na ramieniu R,

Cisnienie panujace w komorach spalania dziata jed-
noczesnie na tloki i glowice, identycznie jak w silniku
konwencjonalnym. W zwiazku z tym sity gazowe réwniez
maja charakter sit wewnetrznych. Jak wynika ze schematu
na rys. 5, sity gazowe P, powstajace w wyniku parcia ci-
$nienia p czynnika roboczego na denko ttoka o powierzchni
F, maja parami przeciwne zwroty. Jednak w odr6znieniu od
sit masowych uktad sil gazowych nie znajduje si¢ w stanie
réwnowagi. W silniku czterosuwowym w kazdym z cylin-
dréw realizowany jest inny suw pracy (odpowiednio: ssanie,
sprezanie, praca, wydech) i w kazdym z nich panuje inne
cisnienie. W zwiazku z tym przy jednorodnej konstrukeji
silnika (takie same $rednice ttokow wszystkich cylindrach),
lecz réznych ci$nieniach (rys. 6) moduly sit gazowych
w poszczeg6lnych cylindrach réznig si¢ wartosciami. Na
podstawie rys. 5 mozna zauwazy¢, ze w wyniku sumowania
sity te w znacznej mierze znosza si¢. Jednak wypadkowa nie
réwna si¢ zeru. Sktadowa T, tej sity, styczna do toru ruchu
kofncow wahacza (promien R, rys. 2), w pofaczeniu z sitg
T  wywoluje moment obrotowy silnika.

Dziatanie wytwarzanych w kazdym cylindrze dwoch
momentow (wywotanych sitami T, i T ) zastgpi¢ mozna
dziataniem jednej sity T, przylozonej do ramienia o promie-
niu R . Zgodnie z zasada d’ Alamberta wypadkowa dziatania
tych momentow rownowazona jest momentem wytworzo-
nym przez jedng site T , przylozong do ramienia wahacza
o promieniu R (punkt 2 na rys. 2; pojawia si¢ przelozenie
R/R). W zwigzku z tym korbowod i wat korbowy obcigzane
sa sita wypadkowa z czterech cylindrow, a nie oddzielnie
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Crank and rocker piston assembly

arm of the rocker of radius R (point 2 in Fig. 2; we can see a
ratio R/R). The crankshaft and the connecting rod are loaded
with the resultant force from the four cylinders, not with the
separate forces and torques generated in each cylinder as is
in mechanism K.

Asresults from Fig. 6 (a part of Fig. 2) the effective work
of the cycle is done by the component of force S — force
T, acting on the arm of radius R . From the triangles of the
vertexes 3-6-7 and 1-2-3 it results that:

S, = P , T, =8, -cos(g+y), N=S_ -siny (7)
cosy
where { =1 — ( + d). Angle 6 denotes a general angular
displacement of rocker arms R against arm R. For cylinders
I'and II this angle is 6, and for cylinders II and III - &,. The
value of angle y can be determined using the length of di-
stance u. From the triangle of the vertexes 1-2-3 it results
that u :|l‘ -sin y|. Value u can also be calculated using
the distance ¢ and the triangle of the vertexes 3-4-5; then
u= |C -R,-cos <;| . By equating the squares of these relations
(in order to free the absolute value) and using the known
trigonometric relation [4] cos(m — o) = — cos o we obtain

2
sinz(y)z%,where z=c+R, -cosg (8)
t
Taking relations (7) and (8) into account and upon simplifica-
tion and ordering we obtain functions describing the changes
of the values of the forces depending on 3, being a function
of the crankshaft angle (solution of equation (5)).

o Pl
’ I} -z
l-
T,=-P -(cos@w 8)+sin(@+3) IZt—ZZJ ©)
-z
t
N = P-z
I’ -z

Force S_acts along the connector (8) (Fig. 1) and T on arm
R, of the rocker. Tangential force T acting on the arm of the
crankshaft is created as a result of directing force T in the
direction of the connecting rod (a resultant of force T, of all
the cylinders) and then in the direction perpendicular to the
crank arm. Figure 7 shows force T marked as S. To derive
the equation describing function T(ot) schematics shown in
Fig. 7 was used. Force T, acting on arm R compensates the
torque of forces T loading arm R, generated by all cylinders
connected to the rocker. For a uniform mechanism in the state
of equilibrium the following equation must be fulfilled:

R, N
L= 2 (10)

sifami i momentami generowanymi w kazdym cylindrze,
jak to wystepuje w uktadzie K.

Jak wynika z rys. 6 (fragment rys. 2) prace efektywna
obiegu wykonuje sita T, sktadowa sity S, dzialajaca na
ramieniu R. Z trojkatow o wierzchotkach 3-6-7 i 1-2-3
wynikaja wzory (7),

Fig. 6. Schematics for the calculation of the tangential force on the
rocker arm

Rys. 6. Schemat do obliczanie sily stycznej na ramieniu wahacza

gdzie { =7 — (B + ). Kat & oznacza ogdlnie przesuniecie
katowe ramion R wahacza wzglgdem ramienia R. Dla cylin-
drow L1l jest to kat 6, a dla cylindrow I11 111 - kat 5,. War-
tos¢ kata y ustali¢ mozna, wykorzystujac dtugo$¢ odcinka u.
Z trojkata o wierzchotkach 1-2-3 wynika, ze u = |lt -sin y| .
Wartos¢ u mozna takze obliczy¢, wykorzystujac odcinek ¢
1 trojkat o wierzchotkach 3-4-5, wtedy u = |c —-R, -cos g| .
Przyrownujac kwadraty tych zwigzkow (w celu uwolnienia
warto$ci bezwzglednej) oraz wykorzystujac znang zalezno$¢
trygonometryczng [4] cos(m — o) =— cos o, mozna otrzymacé
wzor (8).

Uwzgledniajac zwiazki (7) i (8) po uproszczeniach i
uporzadkowaniu, otrzymuje si¢ funkcje opisujace zmiany
wartosci sit w zaleznos$ci od kata 3, bedacego funkcja kata
obrotu korby watu korbowego (rozwigzanie réwnania (5))
—wzor (9).

Sita S, dziata wzdtuz tgcznika (8) (rys. 1), a T, na ra-
mieniu R wahacza. Sita styczna T, dziatajgca na ramieniu
watu korbowego, powstaje w wyniku rzutu na kierunek
korbowodu sity T, wypadkowej sit T, wszystkich cylindrow,
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Wahaczowy mechanizm korbowo-tlokowy

From the schematics in Fig. 7 the following results:
T

W _ Tw
5= cos(907[3+x)_ cos(B-1))

gonometrical functions, this expression can be written:
T . .
S= s —— . In order to define functions
cosP-cosy +sinf-siny

Using the properties of tri-

cos  and sin y we can use the coordinates of points 1 and

X, —X _
2—L and siny = % . Upon substituting

2: Cosy =

and conversions we obtain:

g T, -1
(Xz —X]_)-COSB+()/2 _YI)'SinB

T:%-((xz -x, )-cosa+(y, -y, )sinar)  (12)

(11)

Force N of the piston on the cylinder liner
Since the rocker does not make a full revolution an in-
valuable feature of mechanism W is the possibility of such
selection of the design parameters
and such connection of the piston
with the rocker arm as to make the
angle between arm R, and the con- T
necting rod 1 (Fig. 6) as close to
straight angle as possible and the 1
changes in angle y symmetrically g

a nastepnie na kierunek prostopadty do ramienia korby. Na
rysunku 7 rzut sity T oznaczony jest jako S.

Do wyprowadzenia rownania opisujacego funkcje T(o)
postuzono si¢ schematem przedstawionym narys. 7. Dziata-
Jjacanaramieniu R sita T rtownowazy moment obrotowy sit
T, obcigzajacych ramig R, wytworzonych przez wszystkie
tloki potaczone z wahaczem. Dla jednorodnej konstrukceji w
stanie rdwnowagi musi by¢ spelnione réwnanie (10).

Ze schematu na rys. 7 wynika

T

W

Tvt . y . ;.
§= c0s@0—p +7) = cosG—1))" Wykorzystujac wlasciwosci

funkcji trygonometrycznych, wyrazenie to mozna zapisac:
T

W

- cosP-cosy +sinf-siny

. Do zdefiniowania funkcji cos

1 sin y wykorzysta¢ mozna wspotrzedne punktow 1 1 2:

cosy = X2 le ,asiny = % . Po podstawieniu i prze-

ksztatceniach otrzymuje si¢ wzor (11) 1 (12).

90-p Iw

f—t

1 Y Ty

2)

distributed along the cylinder axis. o|T
The angular path B that the rocker
arm covers between the top and

bottom piston positions depends
on radius R. Taking (8) and (9)

>

into account, we can confirm that
at a set value of r the changes of
the value of angle B and angle ¢ S
decrease as R grows during the
rotation of the crankshaft. Hence
the value of angle y is reduced too.
When the maximum value of angle
y approximates zero and R ~ c,
then according to relation (8), the value z — 0 and force N
of the piston on the cylinder liner also approximates zero.
This means that by selecting values: 1, R, and ¢ respectively
(Fig. 3) we can significantly (several times) reduce the force
of the piston on the cylinder liner thus reducing the friction
between the piston and the liner.

From the above, another advantage of mechanism W
results. If, during the design process, a problem with excess
engine height come up we can use parameters: |, c and R to
solve it. An appropriate selection of their values is a design
measure facilitating a compromise between the engine height
and an excess force of the piston exerted on the cylinder liner.
We can expect that for engine of high piston displacement
(S/D > 2) the elimination of slider will be possible.

Tangential force T generating the engine torque
Force T is a derivative of forces P_. Hence, its value
depends on the crankshaft speed, the pressure inside the

Ak

Fig. 7. Schematics for the calculation of the tangential force on the arm of the crankshaft

Rys. 7. Schemat do obliczania sily stycznej na ramieniu watu korbowego

Sita N nacisku tloka na gladz

Poniewaz wahacz nie wykonuje petnego obrotu, to
bardzo cenng zaleta mechanizmu W jest mozliwo$¢ takiego
doboru parametrow konstrukcyjnych i takiego sprzggnigcia
tloka z ramieniem wahacza, aby podczas pelnego obrotu
watu korbowego kat migdzy ramieniem R a korbowodem
1, (rys. 6) byt zblizony do kata prostego, a zmiany kata y
roztozone symetrycznie wzgledem osi cylindra. Droga ka-
towa [3, jaka pokonuje rami¢ wahacza mi¢dzy zwrotnymi
potozeniami ttoka, zalezy od promienia R. Uwzgledniajac
(8)1(9), nalezy stwierdzi¢, ze przy ustalonej warto$ci r wraz
ze wzrostem wartosci R, podczas obrotu watu korbowego
zmniejszaja si¢ zmiany wartosci kata B 1 sprzezonego z nim
kata €. Dzigki temu zmniejsza si¢ rowniez warto$¢ kata .
Gdy maksymalna wartos¢ kata y dgzy do zera i R ~ c, to,
zgodnie z zaleznoscia (8), wartos¢ z —> 0 i sita N nacisku
ttoka na gtadz cylindra takze dazy do zera. Oznacza to, ze
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Crank and rocker piston assembly

combustion chamber and the crankshaft position. According
to the I law of thermodynamics the course of pressure and the
related course of temperature depend on the thermodynamic
effect of combustion and cylinder volume (piston position).
Since we can control the piston movement inside the cylinder
in mechanism W we should expect the possibility of control
of the tangential force and related torque and, consequently,
changes in the obtained effective work in the cycle. This
expectation is substantiated by a simple observation resulting
directly from the graphs below.

The author assumed that applying both comparable
mechanisms it would be possible to realize identical, theo-
retical indicator graph in which, similarly to other analyses
of engine processes, the working medium is an ideal gas
and the processes occur in adiabatic conditions. The charge
exchange takes place at a constant pressure, equal to the
ambient pressure and the compression and decompression
is realized without heat exchange with the surroundings. The
heat is supplied to the cycle in a mixed manner: some under
isochoric conditions and some under isobaric conditions. The
indicator graph assumed for these conditions in system p(V)
has been shown in Fig. 8. The comparative analysis requires
both mechanisms to be identically loaded.

.
100 b
\'A Ve
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70 \
_ 60
5 \
E‘_ 50

40 \
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20 \

10 \\ \‘\ 5.5
e d > 4
0 [ !
0 100 200 300 | 400| 500
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Fig. 8. Assumed indicator graph
Rys. 8. Zalozony wykres indykatorowy

For the evaluation of the energy related consequences of
the application of the comparable mechanisms the course of
pressure has to be connected with the changes of volume.
This was done on the example of a hypothetical engine of the
parameters D/S = 80/85 and total volume of 450 cm?. Figure
9 shows a comparison of the changes of volume of the cylin-
der as a function of crankshaft revolution in engine fitted with
mechanisms: mechanism K — dotted line and mechanism

dobierajgc odpowiednio warto$ci: 1, R oraz ¢ (rys. 3), mozna
znacznie (nawet wielokrotnie) zmniejszy¢ sile nacisku ttoka
na gladz cylindra i sit¢ tarcia miedzy ttokiem a gladzia.

Z powyzszego wynika nastgpna zaleta mechanizmu W.
Jezeli w procesie projektowania pojawia si¢ problemy ze
zbyt duzg wysoko$cig silnika, to do ich rozwigzania wy-
korzysta¢ mozna parametry: I, ¢ i R. Odpowiedni dobor
ich wartos$ci jest srodkiem konstrukcyjnym utatwiajacym
znalezienie kompromisu miedzy wysokoscig silnika i
nadmierna sitg nacisku ttoka na gladz. Mozna oczekiwac,
ze dla silnikéw o duzym skoku (S/D > 2) mozna bedzie
wyeliminowa¢ wodzik.

Sila styczna T wywolujaca moment obrotowy silnika

Sita T jest pochodng sit P . Zatem jej warto$¢ zalezy
od predkosci obrotowej watu, ci$nienia panujacego w ko-
morach spalania i potozenia watu korbowego. Zgodnie z |
zasada termodynamiki przebieg ci$nienia i sprz¢zony z nim
przebieg temperatury zaleza od efektu termochemicznego
spalania oraz obj¢tosci cylindra (potozenia ttoka). W zwigzku
z mozliwos$cig ksztaltowania ruchu ttoka w mechanizmie
W oczekiwac nalezy mozliwosci ksztattowania przebiegu
sity stycznej i sprzezonego z nig momentu obrotowego, a
w konsekwencji takze zmian uzyskiwanej pracy efektywne;j
obiegu. Oczekiwanie to uzasadnia proste spostrzezenie,
wynikajace wprost z przytoczonych nizej wykresow.

Zatozono, ze przy zastosowaniu obu poréwnywanych
mechanizmow uda si¢ zrealizowac identyczny, teoretyczny
wykres indykatorowy, w ktérym, podobnie jak w wickszoSci
analiz procesow silnikowych, czynnikiem roboczym jest gaz
doskonaly i przemiany zachodzg w warunkach adiabatycz-
nych. Wymiana tadunku odbywa si¢ przy statym cisnieniu,
réwnym ci$nieniu otoczenia, a spr¢zanie i rozprezanie re-
alizowane jest bez wymiany ciepta z otoczeniem. Natomiast
ciepto doprowadzane jest do obiegu w sposob mieszany:
czg$¢ w warunkach izochorycznych i czes¢ w warunkach
izobarycznych. Zatozony dla tych warunkow wykres in-
dykatorowy w uktadzie p(V) pokazano na rys. 8. Analiza
poréwnawcza wymaga, aby poréwnywane mechanizmy
byly obcigzane identycznie.

Do oceny skutkow energetycznych zastosowania po-
rownywanych mechanizméw przebieg cisnienia nalezy
skojarzy¢ ze zmianami objgtosci. Dokonano tego na przy-
ktadzie hipotetycznego silnika o wymiarach D/S = 80/85 i
objeto$ci catkowitej rownej 450 cm?. Na rysunku 9 porow-
nano zmiany objetosci cylindra w funkcji kata obrotu watu
silnikow wyposazonych w: uktad K — linia przerywana i
mechanizm W — linia ciggla (przyjete warto$ci parametrow
konstrukeyjnych przytoczono bezposrednio na rys. 9).
Z rysunku mozna odczytaé, ze, przyktadowo, przy kacie
o = 250 °OWK dla uktadu K objetos¢ komory spalania
wynosi okoto 341 ¢m?, a dla mechanizmu W — okoto 429
cm?. Z rysunku 8 odczyta¢ mozna takze, ze przy odpowia-
dajacych powyzszym objetosciom potozeniach watu korbo-
wego cisnienie w komorze spalania wynosi odpowiednio:
okoto 5,4 i okoto 4 bar. Poniewaz w obu przypadkach kat
obrotu watu jest taki sam, wigc w obu przypadkach iden-
tyczny bedzie kierunek dziatania sktadowej stycznej sity
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W — continuous line (the adopted

500
values of the design parameters Y konw D =380
have been shown directly in Fig. 450 s — Y wah —ovmm
+—429 RV L—— S =85 mm

9). From the figure we can read 400 VAR ; / :
that, for example at angle o. = 250 / / . \ / | \
°C.A. for mechanism K the vol- 350 4=3415 5
ume of the combustion chamber : / \ : / \ _
: : ; 300 : : : , 8= 20 mm
is approximately 341 cm® and for ; / : \ ; / . \ b = 90 mm
mechanism W — approximately E 250 : L ; | ¢=115mm
429 cm’. From figure 8 we canalso > / \ / B \ 1 = 136.4 mm
read that at crankshaft positions 200 7 7 l. = 220’ mm
fk(l)rresponding. to greater volumes 150 / ‘-_.‘\ / \ l.t: 30 mm

e pressure in the combustion / \ \ R=75 mm
chamber amounts to: approxi- 100 R{= 60 mm
mately 5,4 and 4 bar respectively. / \ / \ §=135,9 OWK
Since, in both cases the crankshaft 50 /' \/ \
angle is the same, the direction of 0 |
action of the component of the

0 200 400 600 800  a[OWK]

tangential force of the gases act-
ing on the piston will also be the
same in both cases (tangential to
the trajectory of the crank journal).
The values of the said forces are
different by approximately 25 %.
This brief estimation sufficiently proves the theorem on the
possibility of controlling the course of the torque as a func-
tion of the crankshaft angle in mechanism W.

Can we then expect that in comparison to mechanism K
upon applying mechanism W we could obtain a greater value
of effective work in the cycle? Due to the non-linearity and
level of complexity of relations (7) — (12) the theoretical
analysis of the properties of the tangential force (consist-
ing in using known mathematical means) is more difficult
as compared to the above-presented analysis of the force
of the piston exerted on the cylinder liner. That is why the
author continued the analysis of the above example. For the
assumed indicator graph (Fig. 8) the forces described with
equations (10), (11) and (12) were calculated. The courses
of tangential force (TW)p (acting on arm R, Fig. 6) and the
resultant of forces T_ of the four cylinder system have been
shown in Fig. 10. For comparison the courses of the resultant
tangential force of the four cylinder engine with mechanism
K (T,), (acting on the crank arm) have been overlain as well.
The complement to the figure is force S (equation (11)) acting
along the connecting rod (Fig. 7).

From the comparison of the courses it results that with
the same force of the gases acting on the piston (identical
indicator graph and identical engine size) in mechanism W
we should expect significant values of the tangential force
acting on arm R, greater than in mechanism K. It is advanta-
geous, though this force does not change the sign. For this
reason we should expect an increase in the strength of the
element forming arm R, which results from the action of
only a single-sided load.

The phase shift of the position of the maximum of
the tangential force against TDC of the engine fitted with
mechanism K, as visible in Fig. 10 depends on the method

250

Fig. 9. Change in the cylinder volume (explained in the text)

Rys. 9. Zmiana objetosci cylindra (objasnienia w tekscie)

parcia ci$nienia gazoéw na tlok (styczna do toru ruchu czopa
korbowego). Natomiast wartosci sity parcia réznig si¢ o
okoto 25 %. To pobiezne oszacowanie jest dostatecznym
dowodem prawdziwosci tezy o mozliwosci ksztattowania
przebiegu momentu obrotowego w funkcji kata obrotu watu
korbowego w mechanizmie W.

W zwiazku z powyzszym, czy mozna oczekiwaé, ze w
poréwnaniu do uktadu K po zastosowaniu mechanizmu W
uzyska¢ mozna wicksza warto$¢ pracy efektywnej obiegu?
Ze wzgledu na nieliniowos$¢ i stopien uwiktania zwigzkoéw
(7) — (12) teoretyczna analiza wtasciwosci sity stycznej
(polegajaca na wykorzystaniu znanych $§rodkéw matema-
tycznych) jest bardziej utrudniona w poréwnaniu do przed-
stawionej wyzej analizy sity nacisku tloka na gtadz. Dlatego
kontynuowano analiz¢ rozpoczgtego wyzej przyktadu. Dla
przyjetego wykresu indykatorowego (rys. 8) obliczono sity
opisane réwnaniami (10), (11) 1 (12). Przebiegi sity styczne;j
(TW)p (dziata na ramieniu R, rys. 6) i wypadkowe; sit T uktadu
czterocylindrowego pokazano narys. 10. Dla poréwnania na
rysunku tym naniesiono rowniez przebieg wypadkowej sity
stycznej (T, ), (dziata na ramieniu korby) czterocylindrowego
silnika z uktadem K. Uzupetnieniem rysunku jest dzialajaca
wzdtuz korbowodu (rys. 7) sita S (réwnanie (11)).

Z poréwnania przebiegdw wynika, ze przy tej samej sile
parcia na tlok ci$nienia gazéw (identyczny wykres indyka-
torowy i identyczne wymiary silnika) w mechanizmie W
oczekiwac nalezy znacznych wartosci sity stycznej dziata-
jacej na rami¢ R, wickszych niz w uktadzie K. Natomiast
korzystne jest, ze sita ta nie zmienia znaku. Z tego powodu
oczekiwacé nalezy zwigkszenia wytrzymatosci zmgczeniowe;j
konstrukeji tworzacej rami¢ R, wynikajacego z dzialania
tylko jednostronnego obcigzania.

Widoczne na rys. 10 przesunigcia fazowe wzgledem
GMP silnika z uktadem K potozenia maksimum sily stycznej
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Fig. 10. Comparison of the forces in the crank mechanisms: (T, ), — re-
sultant tangential force of the conventional mechanism, (T,) — resultant
force T of the rocker mechanism (calculated from (10)), S,— acting
along the connecting rod (Fig. 7)

Rys. 10. Poréwnanie sit w mechanizmach korbowych: (T ), —wypad-

kowa styczna mechanizmu konwencjonalnego, (T u),, —wypadkowa T,

mechanizmu wahaczowego (obliczona z (10)), S - dziatajqca wzdtuz
korbowodu (rys. 7)

of connecting of the construction elements. Besides, the
range of the change of angles 3 and its minimum value (Fig.
3) depends on the adopted values of the parameters. The
consequence of the course of the resultant tangential force
T, shown in Fig. 10 is the shape of the function describing
the changes of the torque shown in Fig. 11. Tangential force
T (Fig. 7) was calculated from formula (12) and previous
formulas. In the analyzed case the average value of the torque
(arithmetic average) of approximately 160 N-m for mecha-
nism K increased to the value of approximately 189 N-m for
mechanism W. This was a growth by over 17 %.

4. Work of the cycle

The basis for the discussed analysis is a theoretical
indicator graph. Hence, indicated work L. will be a reliable
source for the evaluation of the mechanism. According to
the general definition of work L of the form of dL = Mda. in
a four-stroke engine the indicated work of the cycle is:

720

L, = € Mda (13)
4n
0

After integrating (an integrating step of 5 °C.A. was as-
sumed and trapeze method was applied) the courses shown
in Fig. 11 in a simplified way, the following was obtained:
L =161.4 N-m for mechanism K and L = 191.12 N-m for
mechanism W, which constitutes a growth of over 18 %.
The results indicate that in comparison to mechanism K the
capability of mechanism W of performing work does not
deteriorate and we can even expect its increase.

5. Heat losses to the cooling system

Flow Q of heat Q, flowing through area A in the direc-
tion of n, normal to the surface, and flow density q of the
heat flow are [5]:

zalezy od sposobu sprzegnigcia elementow konstrukcyjnych.
Ponadto od przyjetych warto$ci parametréw zalezy zakres
zmian katow B (rys. 3) oraz jego warto$¢ minimalna. Nastep-
stwem pokazanego na rys. 10 przebiegu wypadkowe;j sily
stycznej T, jest ksztatt funkcji opisujgcej zmiany momentu
obrotowego silnika, pokazany narys. 11. Sile styczna T (rys.
7) obliczono ze wzoru (12) oraz wzoréw poprzedzajacych.
W analizowanym przypadku $rednia warto§¢ momentu
(Srednia arytmetyczna), réwna okoto 160 N-m dla uktadu K,
zwigkszyla si¢ do warto$ci okoto 189 N-m dla mechanizmu
W; wzrost o ponad 17 %.

4. Praca obiegu

Podstawa omawianej analizy jest teoretyczny wykres
indykatorowy. W zwiazku z tym miarodajna do oceny me-
chanizmu bedzie praca indykowana L,. Zgodnie z ogolng
definicja pracy L o postaci dL = Mda w silniku czterosuwo-
wym praca indykowana obiegu wynosi — wzor (13).

Catkujac w sposob uproszczony (przyjeto krok catko-
wania rowny 5 °OWK i wykorzystano metode¢ trapezow)
przebiegi pokazane na rys. 11, otrzymano: L = 161,4 N-m
dla uktadu K1 L=191,12 N-m dla mechanizmu W, co sta-
nowi wzrost o ponad 18 %. Przytoczony wynik wskazuje,
ze w poréwnaniu do uktadu K zdolnos¢ mechanizmu W
do wykonania pracy nie tylko nie pogarsza si¢, lecz mozna
liczy¢ na jej zwigkszenie.

1500 o
1000 :‘ ‘ Ih\ \ : }\ :
EN/ANIAVANEAN
500 : 200 400 600 .

OL [OWK]

Fig. 11. The comparison of the course of the resultant torque: k — con-
ventional mechanism, p — rocker mechanism

Rys. 11. Poréwnanie przebiegu wypadkowego momentu obrotowego:
k — mechanizm konwencjonalny, p — mechanizm wahaczowy

5. Straty ciepta do ukladu chlodzenia

Strumien Q ciepta Q przeptywajacego przez powierzch-
ni¢ A na kierunku n, normalnym do powierzchni, i gestos¢
q strumienia ciepta wynosza [5] — wzor (14).

Zgodnie z prawem Fouriera [5] ggsto$¢ przewodzonego
ciepta jest wprost proporcjonalna do gradientu temperatury
—wzor (15)
gdzie: A —wspotczynnik przejmowania ciepta przez $cianke
komory spalania, T — temperatura o$rodka oddajacego ciepto.
[lo$¢ ciepta przeptywajacego przez powierzchni¢ A w czasie
t przedstawia wzor (16).
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H_dQ. 4o

TR
According to the Fourier’s law [5] the density of the

conducted heat is directly proportional to the temperature
gradient

(14)

or
= —}\4 e —
q an (15)
where: A — heat transfer coefficient by the wall of the com-
bustion chamber, T — temperature of the medium releasing
the heat. The amount of heat flowing through surface A in
time t amounts to

Q:§§q~dA~dr (16)

Taking (15) and (16) into account we can say that the heat
losses depend on four quantities: heat transfer coefficient,
temperature gradient, area and time of heat transfer. The
values of these quantities are determined by the position
and velocity of the piston. Hence, the control of the piston
motion should be a design measure that also influences the
heat losses to the cooling system.

For the sake of comparison, integrating time t in engines
can be limited to the duration of a single cycle, i.e. to the
time in which 720 °C.A. is realized in four stroke engines
or 360 °C.A. in two stroke engine. In a rotary non-uniform
but repetitive motion in each revolution of the crankshaft
the surface of heat transfer changes in the same way. The
surface areas of the cylinder head and piston crown are
constant and the surface area of a cylinder (cylinder liner)
changes with the piston position. Hence, for the evaluation
of the influence of the piston motion on the heat exchange
Wwe can use approximation.

The influence of the variable value of the area on the
instantaneous value of heat flow we can express with a
constant, substitute area A , whose value compensates the
consequences of the actual instantaneous values (the function
of piston position). Thank to this, area A can be shifted
before the integral sing and a double integral can be replaced
with a single integral (in time). The angular path can be
described with a relation: oo = w_ ‘t, where o denotes crank-
shaft angular speed t average in time. Hence, dr Lo,
Integration is an additive operation against addition. By
utilizing this property, in order to emphasize the benefits
resulting from the non-symmetry of the function describing
the piston motion shown in Fig. 9 it is advantageous to
perform the integration (16) in four installments taking into
account the subsequent: compression, decompression, com-
pression and decompression (two crankshaft revolutions).

Okrt
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Uwzgledniajac (15) i (16), mozna stwierdzi¢, ze straty
ciepta zalezg od czterech wielko$ci: wspotczynnika przej-
mowania ciepta, gradientu temperatury, powierzchni i czasu
wymiany ciepta. Wartosci tych wielkosci zdeterminowane sg
potozeniem i predkos$cig ttoka. Zatem ksztattowanie ruchu
ttoka powinno by¢ §rodkiem konstrukcyjnym oddziatywania
réwniez na straty ciepta do uktadu chtodzenia.

Do celow porownawczych czas catkowania t w silni-
kach mozna ograniczy¢ do czasu trwania jednego, pelnego
cyklu pracy, tj. do czasu, w jakim pokonana zostanie droga
720 °OWK w silnikach czterosuwowych lub 360 COWK w
silnikach dwusuwowych. W ruchu obrotowym, niejedno-
stajnym lecz cyklicznie powtarzanym, w kazdym obrocie
watu powierzchnia wymiany ciepta zmienia si¢ w identyczny
sposob. Pole powierzchni glowicy i denka tloka jest state,
a pole powierzchni walca (tuleja cylindrowa) zmienia si¢
wraz z potozeniem ttoka. W zwiazku z tym do oszacowania
wplywu ruchu ttoka na wymiang ciepta mozna postuzy¢ si¢
przyblizeniem.

Oddzialywanie zmiennej wartosci powierzchni na chwi-
lowa wartos¢ strumienia ciepta mozna wyrazi¢ stala, zastep-
czg powierzchnig A , ktorej warto$¢ rownowazy skutki
rzeczywistych warto$ci chwilowych (funkcja potozenia
ttoka). Dzigki temu powierzchnig¢ A mozna wylgczy¢ przed
znak caiki, a catke podwojng zastapi¢ catkg pojedyncza (po
czasie). Natomiast droge katowa mozna opisa¢ zaleznoscia:
o = o, t, gdzie o, oznacza Srednig w czasie T predkos¢

katowa watu. Stad dr= (01

do . Catkowanie jest operacja
addytywng wzgledem dodawania. Wykorzystujac te wlasci-
wos¢, do uwypuklenia korzysci wynikajacych z widocznej
na rys. 9 niesymetrii funkcji opisujacej ruch tloka, operacje
catkowania (16) korzystnie jest rozbi¢ na cztery czesci,
uwzgledniajac przy tym nastepujace kolejno po sobie: spre-
zanie, rozprezanie, sprezanie i rozprezanie (2 obroty watu)
—wzor (17).

Tutaj indeksy oznaczaja: p i k — poczatek i koniec suwu,
s i r — sprezanie i rozprezanie, a liczby 11 2 — pierwszy i
drugi obroét walu (silnik czterosuwowy). Przy symetrycz-
nym wgladem GMP ruchu tloka podziat drogi katowej jest
rowniez symetryczny, o, — o =0, — o

Jak juz wspomniano, ilo$¢ ciepta, jaka przeptywa do
otoczenia komory spalania (gléwnie uktad chlodzenia)
przez powierzchnig¢ A w poszczegdlnych suwach zalezy od
wspolczynnika przejmowania ciepta A i gradientu tempera-
tury (7). Ruch tloka wptywa niewatpliwie na ruch tadunku
w komorze spalania i w konsekwencji rowniez na warto$¢
A. Jednak wplyw ten nie jest najistotniejszy dla wymiany
fadunku. Przy typowym dla silnikow przebiegu spalania,
ktérego skutki w postaci temperatury pokazano na rys. 12,
temperatura konca sprezania nie przekracza wartosci rzedu
800 do 900 K, a maksymalna temperatura spalania (wyste-
puje w suwie rozprezania) osigga wartosci 2000 K 1 wyzsze
(nawet do 3000 K). Przy takiej relacji gradient temperatury
ma decydujacy wptyw na ilo$¢ ciepla przeptywajacego do
ukfadu chtodzenia. Z tego powodu ilos¢ ciepta Q_, jaka
przeptywa w suwie sprezania, jest zdecydowanie mniejsza

20

COMBUSTION ENGINES, No. 1/2013 (152)



Crank and rocker piston assembly

Here the indexes denote: p and k — the start and the end
of a stroke, s and r — the compression and the decompression
and numbers | and 2 — the first and the second revolution
of the crankshaft (four stroke engine). With the symmetry
of the TDC of the piston motion the division of the angular
path is also symmetrical, o, . — o =0y —o .

As mentioned before, the amount of heat that flows to
the surroundings of the combustion chamber (cooling sys-
tem mainly) through area A in individual strokes depends
on the heat transfer coefficient A and temperature gradient
(7). The piston motion influences the motion of the charge
inside the combustion chamber and consequently the value
of A. Yet, this influence is not the most significant for the
charge exchange. With a typical course of combustion, whose
results in the form of temperature have been shown in Fig.
12, the temperature of the end of combustion does not exceed
the values of 800 to 900 K and the maximum combustion
temperature (occurs in the decompression stroke) reaches
the values of 2000 K and higher (up to 3000 K). At such a
relation the temperature gradient is decisive of the amount
of heat flowing to the cooling system. For this reason the
amount of heat Q, that flows in the compression stroke is
much smaller than Q_flowing in the decompression stroke.
This inequality

Q>Q, (18)
should be evaluated as strong.

The non-symmetry of the piston motion means that
condition oy, — o > oy — o can be fulfilled. In this case at
a constant value o, the compression time is longer than the
decompression time. Hence, the boundaries of integration
(17) are also non-symmetrical. The association of this fact
with the temperature course characteristic of combustion
engines shown in Fig. 12 leads to a significant conclusion.
At a constant engine load, an approximately uniform course
of the combustion process and a constant coolant tempera-
ture the temperature of the medium inside the combustion
chamber depends mainly on the position of the piston.
Hence, the value of the temperature derivative (15) depends
on the spot on the surface of the combustion chamber. Yet,
with identical engine design (block, cylinder head, piston,
cooling system except the piston crankshaft assembly) and
comparable engine operating conditions its value should be
approximately constant. Due to the possibility of reducing
of the duration of the decompression stroke for the benefit
of the compression stroke the amount of heat during the
exchange that will flow to the cooling system in mechanism
W will be significantly lower than in the case of mechanism
K. This means that relation (16) does not change though
the inequality becomes weaker as compared to mechanism
K. In light of the above a real control of the heat losses to
the cooling system, thus an increase in the overall engine
efficiency are possible.

Apart from the reduction of the heat losses to the cooling
system in mechanism W we can expect a reduction of the
energy losses related to the movement of gases filling the

od ilosci Q, przeptywajgcej w czasie suwu rozprezania. W
kategoriach oszacowania nieréwno$¢ (18) nalezy ocenic
jako silna.

\ poczatek spalania

sprezanie rozprezanie

Fig. 12. Typical course of temperature inside the cylinder

Rys. 12. Typowy przebieg temperatury w cylindrze

Niesymetria ruchu tloka oznacza, ze moze by¢ spelniony
warunek o, — o > o, —o . W tym przypadku przy staej
wartoSci ®, czas trwania sprezania jest dtuzszy od czasu
trwania rozprezania. W zwigzku z tym granice catkowania
(17) sa rowniez niesymetryczne. Skojarzenie tego faktu z
charakterystycznym dla silnikéw spalinowych przebiegiem
temperatury, pokazanym na rys. 12, pozwala wyciagnac
istotny wniosek. Przy statym obcigzeniu silnika i w przybli-
zeniu niezmiennym przebiegu procesu spalania oraz statej
temperaturze czynnika chtodzacego temperatura czynnika
roboczego w komorze spalania zalezy przede wszystkim od
potozenia tloka. Zatem warto$¢ pochodnej temperatury (15)
zalezy od miejsca na powierzchni komory spalania. Jednak
przy identycznej, poza mechanizmem korbowo-tlokowym,
konstrukeji silnika (kadtub, glowica, tlok, uktad chtodzenia
itd.) i porownywalnych warunkach pracy silnika jej wartos¢
w kazdym miejscu powierzchni komory powinna by¢ w
przyblizeniu niezmienna. Zwazywszy na mozliwo$¢ skraca-
nia czasu trwania suwu rozprezania na korzy$¢ wydtuzenia
czasu suwu spr¢zania, ilo$¢ ciepla jaka w czasie wymiany
zdazy przeptynaé¢ do ukladu chtodzenia w mechanizmie W
powinna by¢ zauwazalnie mniejsza od uktadu K. To znaczy,
ze relacja (16) nie ulega zmianie, lecz nierowno$¢ staje si¢
stabsza w porownaniu do uktadu K. Wobec powyzszego
mozliwe jest realne ksztaltowanie strat ciepta do uktadu
chlodzenia i zwigkszenia z tego tytutu sprawnos$ci ogolnej
silnika.

Oprocz zmniejszenia strat ciepta do uktadu chlodzenia
w mechanizmie W oczekiwa¢ mozna takze zmniejszenia
strat energii zwigzanej z ruchem gazéw wypehniajacych
wngetrze skrzyni korbowej (powietrze, spaliny pochodzace
z przedmuchow przez pierScienie, pary oleju itp.). Ruch ten
wymusza tlok. W silniku rzgdowym z uktadem K cylindry
umieszczone sg obok siebie na jednym poziomie i w jednej
ptaszczyznie. Taki uktad powoduje, ze gdy w jednym cy-
lindrze nastepuje sprezanie (ruch ttoka w gore), to w innym
rozprezanie (ruch ttoka w dot). W zwiagzku z tym gazy w
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crankcase (air, blow-by gases, oil vapor etc). This move-
ment forces the piston to displace. In a straight engine with
mechanism K the cylinders are located one next to the other
on the same plane. In such a configuration, when in one cyl-
inder a compression stroke is realized (piston moving up) in
another a decompression stroke is realized (piston moving
down). Hence, the gases in the crankcase move in a space
formed as letter U. In the engine with mechanism W the
said two cylinders are on the same axis and this movement
is realized in the space similar to a pipe. In comparison to
mechanism W in mechanism K greater flow resistance inside
the crankcase must occur.

In comparison to the symmetrical piston movement
in mechanism K the non-symmetry (shown in Fig. 9) in-
creased to reduce the cooling losses triggers slight changes
in the energy losses related to the charge exchange. If the
decompression (including the intake) can last longer than
the compression, then due to the increase of the duration of
the intake stroke the average charge flow velocity through
the intake system decreases (a comparable piston displace-
ment). This change results in a decrease in the energy losses
related to the hydraulic resistance of the intake system. At
the same time the duration of the compression i.e. the du-
ration of the exhaust shortens. For this reason the average
exhaust gas flow velocity in the exhaust system increases
and, consequently, the energy losses related to the exhaust
stroke increase. Because the average air velocity in the intake
system is much lower than the average flow velocity of the
exhaust gases (in the initial phase of the exhaust stroke the
exhaust gases reach a critical velocity) the balance of energy
loss related to the charge exchange should be more advanta-
geous in mechanism W.

Besides, as the average charge flow velocity during the
intake stroke grows we should expect a slight reduction of
the cylinder fill coefficient (a reduction of the mass of fresh
charge after the intake stroke ends).

6. Flexibility of the design

The flexibility of each design, understood as a feature
facilitating the obtainment of properties under conditions of
a given design process (requirements, assumptions, limita-
tions etc.) is a very desirable element. For mechanism K a
great deal of flexibility can be obtained thanks to the possible
modifications to the cylinder arrangement (straight R, V-type,
V-R type, W type, boxer etc.). However, the possibilities of
designing the piston movement are very limited. Here, the
designer has only two parameters of free variables. These
are radius of the crank r and length of the connecting rod 1.
These measures are so minimal that irrespective of the type of
engine the piston movement can be reflected with sufficient
accuracy by only three or four harmonic components. This
means that the function describing the piston movement is
always close in shape to the harmonic function. In this respect
mechanism W is characterized by a great deal of flexibility.
For the design of the piston movement, as shown in Fig. 2
we can use distances a, b and ¢, lengths of connecting rods
l and 1, radiuses R and R and angles 8, and 6,0. Due to the
non-symmetry of function y(a) (Fig. 4) in the set of decision

skrzyni korbowej wykonuja ruch w przestrzeni uksztat-
towanej na podobienstwo litery U. Natomiast w silniku z
mechanizmem W wspomniane dwa cylindry leza w jednej
osi, wigc ruch ten realizowany jest w przestrzeni zblizonej
ksztaltem do rury. Zatem w poréwnaniu do mechanizmu
W w uktadzie K musza wystapi¢ wigksze opory przeptywu
wewnatrz skrzyni korbowe;j.

W poréwnaniu do symetrycznego ruchu ttoka mechani-
zmu K powigkszanie widocznej na rys. 9 niesymetrii w celu
zmniejszenia strat chtodzenia wywoluje nieznaczne zmiany
strat energii na wymiang tadunku. Jezeli rozprezanie (row-
niez ssanie) moze trwa¢ dtuzej niz spr¢zanie, to z powodu
wydluzenia czasu trwania suwu ssania przy poréwnywalnym
skoku tloka zmniejsza si¢ $rednia predko$¢ przeptywu la-
dunku przez uktad dolotowy. Zmiana ta wywoluje zmniej-
szenie strat energii zwigzanych z oporem hydraulicznym
uktadu dolotowego silnika. Jednak jednocze$nie skraca si¢
czas trwania sprezania, tzn. czas trwania wydechu. Z tego
powodu zwicksza si¢ Srednia predko$¢ przeptywu spalin w
uktadzie wydechowym, a w nastepstwie — zwigkszenie strat
energii zwigzanej z wydechem. Poniewaz $rednia predkosé
przeplywu powietrza w uktadzie dolotowym jest znacznie
mniejsza od $redniej predkosci przeptywu spalin (w poczat-
kowej fazie wydechu spaliny osiagaja predkos¢ krytyczng),
to bilans strat energii zwiagzanej z wymiang fadunku powinien
wypas¢ korzystniej w mechanizmie W.

Ponadto wraz ze zwigkszeniem $redniej predkosci prze-
ptywu tadunku w suwie ssania oczekiwaé nalezy nieznacz-
nego zmniejszenia wspotczynnika napetnienia (zmniejszenie
masy $wiezego tadunku po zakoficzeniu suwu ssania).

6. Elastyczno$¢ konstrukceji

Elastycznos$¢ kazdej konstrukceji, rozumiana jako cecha
utatwiajaca uzyskanie wymaganych wlasciwosci w warun-
kach konkretnego projektowania a nast¢pnie uzytkowania
(wymagania, zalozenia, ograniczenia itp.), jest bardzo
pozadana. Dla uktadu K duzg elastyczno$¢ uzyskuje sig
dzieki mozliwosci dokonania zmian lub doboru uktadu
cylindrow (rzedowy R, widlasty V, uktad V-R, uktad W,
z ttokami przeciwbieznymi itp.). Natomiast bardzo ogra-
niczone sa mozliwosci ksztattowania samego ruchu tloka.
Tutaj konstruktor dysponuje tylko dwoma parametrami o
charakterze zmiennych swobodnych. Sa nimi promien r
wykorbienia watu i dlugo$é 1 korbowodu. Srodki te sg na
tyle skromne, Ze niezaleznie od rodzaju silnika ruch ttoka
z dostateczng doktadno$cia odwzorowa¢ mozna zaledwie
przez trzy lub cztery sktadowe harmoniczne. To znaczy, ze
funkcja opisujaca ruch tloka zawsze zblizona jest ksztal-
tem do funkcji harmonicznej. W tym zakresie mechanizm
W cechuje znaczna elastycznos$¢. Do ksztattowanie ruchu
ttoka wykorzysta¢ mozna zaznaczone na rys. 2: odleglosci
a, b ic, dlugosci I i 1 korbowodow, promienie R i R, oraz
katy 8, i 8,. Ze wzgledu na niesymetrig funkcji y(o) (rys.
4) do zbioru zmiennych decyzyjnych dotaczy¢ nalezy takze
kierunek obrotu. Zatem konstruktor dysponuje tagcznie dzie-
siegcioma parametrami, ktorych warto$ci zmienia¢ mozna
niezaleznie i to w znacznym zakresie. Dopus$ci¢ mozna takze
niejednorodnos¢ konstrukcji. Zarowno promienie R, lewej
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variables we also need to include the direction of rotation.
Hence, the designer has 10 parameters altogether, whose
values can be changed independently and considerably. The
non-uniformity of the design is also admissible. Radiuses R,
of the left and right part of the four-stroke mechanism and
lengths 1 do not have to be equal. In such a case the number
of decision variables extends by two design parameters. The
number of listed parameters confirms a great potential in the
flexibility of the design properties. These parameters form an
orthogonal design space (a space of decision variables). Their
values are limited by the necessity to fulfill two conditions:
ensuring kinematic functionality and ensuring the continuity
of piston movement during the full crankshaft revolution,
i.e. obtaining C? class function.

From the presented description it results that the ap-
plication of mechanism W is not purposeful in one, two or
three cylinder engines (though technically and practically
possible). All the mechanism features and advantages, also
in terms of its flexibility of selection become conspicuous
only in a four-cylinder engine having a cylinder arrangement
as shown in Fig. 5 and any other engine with the number of
cylinders being the multiplicity of four. That is why the four-
cylinder system can be referred to as the base design module.
This module has features of conventional system H with clear
advantages. First of all the axes of the individual cylinders
of the module may be freely shifted along the axis of the
rocker, starting from a flat system through a system shown
in Fig. 13. In a flat system the axis of arm R and the axes
of arms R of the rocker are in the same plane. This means
that dimension | = 0. In general, the lengths of arms R, and
R, , may differ and do not have to be in the same plane. Angle
0 does not have to be a right angle either.

Upon connecting of two flat modules (four cylinder each)
we obtain an R cylinder arrangement whose view from the
top (along the axis of the cylinders) is shown by Fig. 14. In
the plane perpendicular to the axis of the cylinders on both
perpendicular directions the distances between the cylinders
are (or can be) the same. Taking into account the necessity to
form space for the coolant, value | can be reduced only to a
certain limit. It thus significantly influences the width and the
length of the engine. The width of the engine can be reduced
(at the cost of its lengthwise extension), using the idea ap-

"

i prawej czgsci uktadu czterocylindrowego. jak i dhugosci |
facznikdéw nie musza by¢ réwne. Wtedy liczba zmiennych
decyzyjnych powicksza si¢ o dwa parametry konstrukcyjne.
Liczba wymienionych parametréw §wiadczy o duzym po-
tencjale w zakresie mozliwosci ksztaltowania wlasciwosci
konstrukcji. Parametry te tworza ortogonalng przestrzen
konstrukecyjng (przestrzen zmiennych decyzyjnych). Ich
warto$ci ograniczone sg konieczno$cig spelnienia dwoch
warunkow: zapewnienie funkcjonalnosci kinematycznej oraz
zapewnienie ciggtosci ruchu ttoka podczas pelnego obrotu
watu korbowego, tj. uzyskanie funkcji klasy C2.

Z przedstawionego opisu wynika, ze stosowanie mecha-
nizmu W nie jest uzasadnione w silnikach jedno-, dwu- i
trzycylindrowych (cho¢ jest to teoretycznie i praktycznie
mozliwe). Wszystkie korzystne jego cechy i zalety, rowniez
w zakresie elastyczno$ci wyboru uktadu, staja si¢ widoczne
dopiero w silniku czterocylindrowym o uktadzie cylindrow
ze schematu narys. 5 oraz kazdym innym, stanowigcym wie-
lokrotnos¢ czworki. Dlatego uktad czterocylindrowy mozna
nazwa¢ bazowym modulem konstrukcyjnym. Modul ten ma
cechy konwencjonalnego uktadu H z wyraznymi zaletami.
Przede wszystkim osie poszczegdlnych cylindrow modutu
czterocylindrowego moga by¢ dowolnie przesuwane wzdtuz
osi wahacza, poczawszy od uktadu ptaskiego az do uktadu
pokazanego na rys. 13. W ukladzie ptaskim o$ ramienia R
i osie ramion R wahacza leza w jednej plaszczyznie. To
znaczy, ze wymiar | = 0. Ogolnie dtugo$ci ramion R | iR ,
moga by¢ rézne i nie muszg leze¢ w tej samej plaszczyznie,
jak réwniez kat 8 nie musi by¢ katem prostym.

Po potaczeniu dwoch modutow plaskich (po cztery cylin-
dry kazdy) otrzymuje si¢ uktad cylindrow R, ktorego widok z
gory (wzdhuz osi cylindrow) ilustruje rys. 14. W plaszczyznie
prostopadtej do osi cylindréw na obu kierunkach prosto-
padtych odlegto$ci 1 miedzy cylindrami sa (lub moga by¢)
réwne. Uwzgledniajac konieczno$¢ wytworzenia przestrzeni
na pomieszczenie czynnika chlodzacego, warto$¢ 1 moze
by¢ zmniejszana tylko do pewnej granicy. Zatem znaczaco
wplywa na szeroko$¢ i dlugos¢ silnika. Szeroko$¢ silnika
mozna zmniejszy¢ (kosztem wydhuzenia), wykorzystujac
pomyst stosowany z powodzeniem w silnikach o uktadzie
VR, jak to przedstawiono na rys. 15. Ptaszczyzny §rodkow
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Fig. 13. Example of the rocker design

Rys. 13. Przykiad konstrukcji wahacza

QQQ

Fig. 14. R type
Rys. 14. Uktad R

Fig. 15. Characteristic features
of the V-R type

Rys. 15. Cechy uktadu V-R
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plied in VR engines as shown in Fig. 15. The planes of the
centers of arms R, should in this case be shifted by distance
lp (Fig. 13). Thanks to this we can obtain a very compact
structure. The application of the said actions facilitates a
more effective use of space designed for the engine.

We can easily observe that when arm R is made on the
opposite side of the rocker (against position in Fig. 7) the
rocker will perform a movement in the opposite direction.
Hence, the directions of all forces change to opposite. That
includes the direction of the torque generated by these forces.
If, to the existing system of four cylinders, we join a similar
system with a rocker built on the opposite side to the first
one, we will have an eight cylinder engine where the mass
forces and torques generated by them do not disappear (load-
ing the rocker) but compensate mutually. This means they
are internal — closed within the rocker. At the same time the
connecting rod joining the rocker arm with the crankshaft
journal and the crankshaft itself are loaded with only the
resultant force of the pressure inside the combustion chamber
acting on all cylinders.

Thanks to the connection of four cylinders with a single
arm the crankshaft of a four-cylinder engine has a length of
that of a one-cylinder engine. It is thus short and the problem
of torsions and additional tensions (consequences of these
torsion vibrations) disappears. The problem of torsions can
only appear in a multi-cylinder system created as a multi-
plication of the described system.

7. Variable compression ratio

A particularly valuable feature of mechanism W may be
the method of changing of the compression ratio (simple
as compared with other existing solutions). The adjustment
of the compression ratio in diesel engines is desirable not
only for the best engine overall efficiency under variable
operating conditions (the whole area of overall character-
istics) but also as a successful measure of influencing the
onset of combustion and the kinetics of the chemical reac-
tions occurring during the combustion. Yet, due to design
related difficulties the possibility of practical adjustment
of the compression ratio on an operating engine is partly
perceived as abstract. The described solution may turn out
to be a design measure enabling a significant change of this
state. It may become real to benefit from the advantages of
the compression ratio variability. One of the most significant
advantages is the extension of the range of the engine load
where the courses of combustion characteristic of HCCI will
be realizable. In these systems the combustion is volumetric,
which is advantageous for the maximum local temperatures.
In the whole chamber they are closest to the average values
and the combustion generates a lower emission of NO . Yet,
the obtainment of a homogenous mixture for a diesel engine
requires a very early injection, ideally occurring already in
the intake stroke. Hence, we lose control over the moment
of occurrence of self-ignition, which is necessary for correct
and safe engine operation. This problem can be successfully
solved through adjusting of the compression ratio.

In relation to mechanism W the adjustment of the com-
pression ratio can be obtained with several methods. The

ramion R powinny by¢ w tym przypadku przesunigte o
odlegtosc 1 (rys. 13).

Dzigki temu mozna uzyskac bardzo zwartg konstrukcje.
Stosowanie opisanych dzialan ulatwia efektywniejsze wy-
korzystanie przestrzeni przeznaczonej na silnik.

Nietrudno zauwazy¢, ze gdy rami¢ R wykonane jest po
przeciwnej stronie wahacza (wzgledem pozycji z rys. 7), to
wahacz wykonywa¢ bedzie ruch w przeciwnym kierunku.
Tym samym na przeciwny zmienig si¢ kierunki wszystkich
sit 1 kierunek dziatania wytworzonego przez nie momentu
obrotowego. Zatem, jezeli do istniejacego uktadu czterech
cylindréw dotaczy¢ blizniaczy uktad czterech cylindrow z
ramieniem wahacza wykonanym po stronie przeciwnej w
stosunku do pierwszego, to powstanie silnik o§miocylindro-
wy, w ktorym sity masowe i wytworzone przez nie momenty,
wprawdzie nie znikaja i tym samym obcigzajg wahacz, lecz
wzajemnie rownowazg si¢. To oznacza, ze maja charakter
wewnetrzny, zamknigty w obrebie wahacza. Jednoczesnie
korbowdd taczacy rami¢ wahacza z czopem korowym watu
oraz sam watl korbowy obcigzone sg tylko wypadkowa sit
parcia na wszystkie tloki ci$nienia gazéw panujacego w
komorach spalania.

Dzigki sprzggnigciu czterech cylindréw z jednym ra-
mieniem wat silnika czterocylindrowego ma dlugos¢ watu
silnika jednocylindrowego. Tym samym jest krotki i znika
problem drgan skretnych oraz dodatkowych naprezen,
bedacych pochodng tych drgan. Problem drgan skretnych
moze pojawi¢ si¢ dopiero w ukladzie wielocylindrowym,
uzyskanym przez powielanie opisywanego uktadu cztero-
cylindrowego.

7. Zmiana stopnia sprezania

Niezwykle cenng zaleta mechanizmu W moze okazaé
si¢ latwy, w poréwnaniu do rozwigzan istniejacych, sposob
zmiany stopnia spre¢zania. Regulacja stopnia sprezania
w silnikach o ZS pozadana jest nie tylko ze wzgledu na
dazenie do uzyskania jak najwigkszej sprawnosci ogolnej
silnika w zmiennych warunkach pracy (caly obszar cha-
rakterystyki ogoélnej), lecz takze jako bardzo skuteczny
srodek oddziatywania na poczatek spalania i kinetyke
reakcji chemicznych zachodzacych podczas spalania.
Jednak ze wzgledu na trudnosci konstrukcyjne mozliwos¢
praktycznej regulacji na pracujacym silniku dotychczas
postrzegana jest cz¢sciowo jako co$ abstrakcyjnego. Na-
tomiast opisywane rozwigzanie moze okazac si¢ srodkiem
konstrukcyjnym umozliwiajacym diametralng zmiang tego
stanu. Tym samym stanie si¢ realnym wykorzystanie zalet
wynikajacych z regulacji stopnia spr¢zania. Na pierwszym
miejscu wymieni¢ mozna rozszerzenie zakresu obcigzenia
silnika, w ktorym uda si¢ zorganizowac przebiegu spalania,
charakterystyczny dla systemow typu HCCI. W systemach
tych spalanie ma charakter objetosciowy, co jest korzystne
ze wzgledu na maksymalne wartosci temperatur lokalnych.
W calej komorze sa one najblizsze warto§ciom $rednim i
spalaniu towarzyszy niska emisja NO,. Jednak uzyskanie
mieszanki homogenicznej dla silnika o ZS wymaga bardzo
wczesnego wtrysku paliwa, najlepiej w suwie ssania. W
zwigzku z tym traci si¢ kontrol¢ pojawienia momentu sa-
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essence is the design of the rocker. The idea of one of such
designs is presented in the schematics in Fig. 16 [2]. The arm
(2) connecting the rocker (1) with the crankshaft does not
form a monolith with the rest of the arms of the rocker.

Thanks to this we achieve an additional degree of free-
dom. Despite the rotational movement around the axis of
the toothed shaft (3) the arm can also make a reciprocating
movement in guide P of the rocker, thus working as a slider.
The reciprocating movement of arm (2) along the guide
is generated by a fragment of rack L made in the arm and
coupled with the toothed shaft. The axis of the toothed shaft
is also the axis of rotation of the rocker (performs a move-
ment by angle 3, Fig. 7). If during the swing an additional
angular displacement da of the toothed shaft is done then
as a result of the coupling with the rack, the displacement of
the rocker arm (by dx) will take place in the guide as well.
The value of R will change to R + dx and a change in the
position will occur in TDC.

Another design of the compression ratio adjustment
has been shown in Fig. 17. Here, the hub (3) of the rocker
turns on a journal (2) made eccentrically on the shaft (1)
(displacement of the axis of the journal against the axis of
the shaft by value e). Since the rocker does not make a full
revolution and the value of angle 3 (Fig. 2) may be smaller
than n/2, during the rotation of the shaft with the eccentric
the distance between axis O_ of the wristpin and axis O of
the shaft changes. A change in radius R and, consequently
piston displacement take place. If in such a case distances
c and d (Fig. 2) are not changed the revolution of the shaft

€
|
—
—

ch

Fig. 17. Eccentric mechanism of the adjustment of the compression ratio

Rys. 17. Mimosrodowy mechanizm zmiany stopnia sprezania

Fig. 16. Slide mechanism of the adjustment of the compression ratio [2]

Rys. 16. Przesuwny mechanizm zmiany stopnia sprezania [2]

mozaplonu, co jest niezbgdne do prawidtowej i bezpiecznej
pracy silnika. Problem ten moze by¢ skutecznie rozwigzany
dzigki regulacji stopnia spr¢zania.

W odniesieniu do mechanizmu W regulacj¢ stopnia
sprezania mozna osiggna¢ kilkoma sposobami. Istota jest
zawarta w konstrukcji wahacza. Ide¢ jednej z takich kon-
strukcji ilustruje schemat przedstawiony na rys. 16 [2]. Ra-
mi¢ (2), faczace wahacz (1) z watem korbowym, nie tworzy
monolitu z pozostalymi ramionami wahacza. Dzi¢ki temu
uzyskuje si¢ dodatkowy stopien swobody. Oprocz ruchu
obrotowego dookota osi walka zgbatego (3) rami¢ to moze
takze wykonywacé ruch posuwisty w prowadnicy P wahacza,
spetniajacej role wodzika. Ruch posuwisty ramienia (2)
wzgledem prowadnicy wymuszany jest fragmentem listwy
zgbatej L, wykonanej bezposrednio w ramieniu i zazgbione;j
z watkiem zgbatym. O$ walka z¢batego jest jednoczesnie
osig obrotu wahacza (wykonuje obrot o kat B, rys. 7).
Jezeli podczas ruchu wahadlowego wymuszone zostanie
dodatkowe przemieszczenie katowe do. waltka zebatego, to
w wyniku zaz¢bienia z listwa zgbatg wymuszone zostanie
takze przemieszczenie ramienia wahacza w jego prowadni-
cy o warto$¢ dx. Tym samym warto$¢ R ulegnie zmianie na
R + dx i nastapi zmiana potozenia tloka w GMP.

Odmienng konstrukcje umozliwiajaca zmiang stopnia
sprezania pokazano na rys. 17. Tutaj piasta (3) wahacza
obraca si¢ na czopie (2) wykonanym mimos$rodowo na
wale (1) (przesuniecie osi czopa wzgledem osi walu o
wartos¢ e). Poniewaz wahacz nie wykonuje petnego obro-
tu, a wartos¢ kata 3 (rys. 2) moze by¢ mniejsza od n/2, to
podczas obrotu watu z mimosrodem zmienia si¢ odleglosé
osi O_sworznia od osi O watu. W zwigzku z tym nastepuje
zmiana promienia R i, w konsekwencji, takze skoku ttoka.
Jezeli w takim przypadku odleglosci c i d (rys. 2) nie beda
zmienione, to obrét walu z mimosrodem powoduje zmiang
stopnia sprezania.
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with the eccentric will result in a change of the compres-
sion ratio.

8. Complexity of the design

Comparing the designs of mechanism W and mechanism
K, we need to note the source of the differences. After analy-
sis of Fig. 1 a conclusion can be drawn that there are more
motion-transferring elements in mechanism W. There is the
rocker (10) the connector (8) coupling the arm of the rocker
with the piston and three additional kinematic assemblies:
(5), (6) and (7). This forces an enlargement of the block
and triggers greater complexity of the engine block and the
crankcase (space is needed for the rocker, for the fitting of
the bearings inside the crankcase etc.). Mechanism W has
a more complex design as compared to mechanism K. We
have to accept a greater complexity of the whole engine as
well. An increased level of complexity will make the design
technologically more difficult and thus more expensive.
The above statements are obvious and do not require any
additional explanation.

In light of the above a conclusion can be drawn that the
complexity of the design is a sufficiently negative feature
so as to disqualify mechanism W as a practical solution. As
was shown earlier in the paper, however, from the complex-
ity of this mechanism significant and positive characteristic
features result, particularly the potential for the control of
the functional flexibility of the piston crankshaft assembly.
A skilled utilization of this potential on the engine design
stage will lead to benefits that are unavailable in a conven-
tional mechanism.

9. Conclusions

From the above-presented analysis the following char-
acteristics of the rocker mechanism result:

1. The design of mechanism W is more complex than the
design of mechanism K. No new problems that are yet
to be explored in mechanism K occur. The problems that
occur can thus be easily solved.

2. Having 10 (or even 12 when the non-uniformity of de-
sign is admitted) design parameters (decision variables)
available, the designer can widely control function y(o)
that describes the piston movement. This allows a flex-
ible design of many engine properties. The values of
these parameters are a design measure to influence the
properties of mechanism W.

3. The confirmed flexibility of mechanism W (influencing
the piston movement) may be used for the control of the
non-symmetry of movement against TDC that influences
the course of instantaneous values of torque and, as a
consequence determines the unevenness of the engine
torque.

4. The non-symmetry of the piston movement in mechanism
W influences the duration of the strokes of compression
and decompression and can be used to reduce the heat
losses to the cooling system.

5. From the comparison of the value of average torque
and indicated work of the cycle it results that the con-
sequence of the application of mechanism W may be a

8. Zlozono$¢ konstrukceji

Poréwnujac konstrukcje mechanizmu W z uktadem K,
nalezy zwroci¢ uwage na zrédlo réznic. Po analizie rys. 1
nasuwa si¢ wniosek. Liczba elementow przeniesienia ruchu
z ttoka na wat korbowy w mechanizmie W jest wigksza.
Niezbedny jest wahacz (10) i tacznik (8), sprzegajacy ramie
wahacza z ttokiem, oraz trzy dodatkowe wezly ruchome: (5),
(6)1(7). To pociaga za sobg konieczng rozbudowe i wigksza
ztozonos¢ konstrukeji kadluba i skrzyni korbowej silnika
(wymagana jest przestrzen na umieszczenie wahacza, do
osadzenia tozysk w skrzyni itd.). W zwiazku z powyzszym
mechanizm W bedzie miat konstrukcje bardziej ztozong w
poréwnaniu do uktadu K. Nalezy liczy¢ si¢ takze z bardziej
ztozong konstrukcja catego silnika. Zwigkszony stopien
ztozonosci konstrukeji uczyni ja trudniejsza technologicz-
nie i w konsekwencji drozsza. Przytoczone stwierdzenia sa
oczywiste i jako takie nie wymagaja uzasadnienia.

Wobec powyzszego nasuwa si¢ wniosek, ze wigksza
ztozonos¢ jest cecha na tyle negatywna, ze powinna dys-
kwalifikowa¢ konstrukcje mechanizmu W jako rozwigzanie
praktyczne. Jednak, jak wykazano wyzej, ze ztozonoSci
wynikajg istotne i pozytywne cechy, a przede wszystkim po-
tencjat w zakresie ksztaltowania elastyczno$ci funkcjonalnej
mechanizmu korbowo-tlokowego. Umiejetne wykorzystanie
tego potencjatu na etapie projektowania silnika pozwoli
uzyskac korzystne wtasciwosci, nieosiggalne w mechanizmie
konwencjonalnym.

9. Podsumowanie
Z przedstawionej wyzej analizy wynikaja nastgpujace

cechy wahaczowego mechanizmu korbowego:

1. Konstrukcja mechanizmu W jest bardziej ztozona niz
konstrukcja uktadu K. Jednak nie pojawiaja si¢ problemy
nowe, nieznane w uktadzie K. W zwigzku z tym bez trudu
moga by¢ rozwigzane.

2. Dysponujac dziesigcioma (lub nawet dwunastoma w
sytuacji dopuszczenia niejednorodnosci konstrukcji)
parametrami konstrukcyjnymi o charakterze zmiennych
decyzyjnych, konstruktor moze w znacznym zakresie
ksztattowac funkcje y(ot), opisujaca ruch tloka. To z kolei
umozliwia elastyczne ksztattowanie wielu wlasciwosci
silnika. Warto$ci tych parametrow sg srodkiem konstruk-
cyjnym oddziatywania na wtasciwosci mechanizmu W.

3. Wykazana elastycznos¢ mechanizmu W w zakresie od-
dziatywania na ruch ttoka moze by¢ wykorzystana do
ksztattowania niesymetrii ruchu wzgledem GMP, ktora
wplywa na przebieg chwilowych warto$ci momentu
obrotowego 1 w konsekwencji determinuje nierowno-
mierno$¢ momentu obrotowego silnika

4. Niesymetria ruchu ttoka w mechanizmie W wptywa na
czas trwania SUwOw sprezania i rozprezania i moze by¢
wykorzystana do zmniejszenia strat ciepta do uktadu
chtodzenia.

5. Zporéwnania wartos$ci Sredniego momentu obrotowego
i pracy indykowanej obiegu wynika, ze po zastosowania
mechanizmu W oczekiwaé mozna zwigkszenia momentu
obrotowego silnika, co jest korzystne z dynamicznego
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higher torque (advantageous in terms of dynamics) and
an increase in indicated work. The results of the evalu-
ation of the indicated work for random values of the
design parameters of mechanism W show that we can
also expect an increase in the overall engine efficiency.

6. In mechanism W of the basic system of four cylinders
of uniform design the inertia forces fully compensate.

7. Aninvaluable feature of mechanism W is the possibility
of multiple reduction of the piston force acting on the
cylinder liner (as compared to mechanism K). Thanks to
this the friction force between the piston and the cylinder
liner will decrease many times (the main component of
the motion resistance in the engine), which should result
in a growth of the engine mechanical efficiency despite
an increase in the number of kinematic pairs.

8. Incomparison to mechanism K in mechanism W the solu-
tion of the compression ratio variation is much simpler.
From the presented examples of a simplified design real-
izing the change of the compression ratio results that we
can consider a continuous change of compression ratio
in the whole engine work area (similar to the adjustment
of the injection angle). Hence, we will get a possibility
of the control of the self ignition angle and an extension
of the engine work area where HCCI combustion is re-
alized.

9. Mechanism W has a shorter crankshaft. In a four-cylinder
base engine the crankshaft has only one crank. For this
reason we can practically skip the analysis of torsions that
is necessary in multi-cylinder straight engines (starting
from four cylinders).

10. Only the resultant force of the forces generated in the four
cylinders acts on the crankshaft journal in mechanism W.

punktu widzenia, oraz zwigkszenia pracy indykowane;.
Wynik obliczenia pracy indykowanej dla przypadkowych
warto$ci parametréw konstrukcyjnych mechanizmu
W wskazuje, ze oczekiwaé¢ mozna takze zwigkszenia
sprawnosci ogolnej silnika.

6. W mechanizmie W bazowego uktadu czterech cylindrow

przy jednorodnej konstrukcji sity bezwtadno$ci w pehni
rownowazg sie.

7. Bardzo cenng zaleta mechanizmu W jest mozliwos¢

wielokrotnego, w poréwnaniu z uktadem K, zmniejsze-
nia sity nacisku tloka na gtadz. Dzigki temu zmniejszy
si¢ takze wielokrotnie sita tarcia ttoka o gtadz, gtowny
sktadnik oporéw ruchu silnika, co powinno skutkowac
wzrostem sprawnosci mechanicznej silnika mimo zwigk-
szenia liczby ruchomych weztow.

8. W poréwnaniu do uktadu K w mechanizmie W zdecydo-

wanie tatwiej mozna rozwigza¢ problem regulacji stopnia
sprezania. Z przedstawionych przyktadow uproszczo-
nej konstrukeji realizujacej zmiang stopnia spr¢zania
wynika, ze mozna mysle¢ realnie o ciaglej regulacji
stopnia sprezania w calym obszarze pracy silnika na
podobienstwo regulacji np. kata wyprzedzenia wtrysku
paliwa. Dzigki temu stanie si¢ mozliwa regulacja kata
samozaplonu i rozszerzenie obszaru pracy silnika, w
ktérym realizowane jest spalanie typu HCCI

9. W mechanizmie W wymagany jest krétszy wat korbowy.

W czterocylindrowym silniku bazowym wat posiada
tylko jedno wykorbienie. Z tego powodu praktycznie
mozna pomija¢ analiz¢ drgan skretnych, niezbedng w
rzedowych silnikach wielocylindrowych (poczawszy
od czterech cylindrow).

10. Na czop korbowy walu korbowego w mechanizmie W
dziala tylko wypadkowa sit generowanych w czterech
cylindrach.
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