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汽門間隙與引擎轉速在全負荷狀態下
對引擎性能之影響
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摘 要

本研究針對四行程汽油引擎，探討全負荷狀態下，各種不同汽門間隙及引擎

轉速，對引擎扭力、制動馬力及燃料消耗率的影響。

研究結果顯示，於全負荷狀態下：(1)在最大引擎扭力之轉速點 3100 rpm 以

前，其引擎性能之整體表現與汽門間隙大小呈現正相關，即汽門間隙較大表現較

佳。但在 3400 rpm以後，則以汽門間隙於 0.35mm之規格值時的表現較佳。(2)整體

引擎扭力曲線呈現出圓滑對稱之現象，最大扭力出現在引擎轉速 3100 rpm處。(3)

引擎之最大制動馬力約出現在 4600 rpm~4900 rpm處。(4)本研究採用雙管化油器，

因此，各不同汽門間隙之最低燃料消耗率的出現點並不一致。(5)本研究之成果將

可提供使用者、維修者及相關研究人員之參考依據。

關鍵詞：汽油引擎、汽門、引擎性能
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ABSTRACT

A four- stroke gasoline engine was used to study the effects of engine speed and
valve clearance on the engine torque, brake horse power, and brake specific fuel
consumption of this engine.
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The full load experimental results showed that：
The overall results of engine performance for engine speeds lower than 3100 rpm
had positive relationship with valve clearance. However, the 0.35mm valve
clearance had the best engine performance for engine speeds higher than 3400
rpm.
The engine torque curve was symmetrical and the maximum torque was happened
at 3100 rpm engine speed.
The maxim brake horsepower was happened at 4600 rpm~4900 rpm engine speed.
The minimum brake specific fuel consumption for different valve clearances were
located at different engine speed owing to the double-tube carburetor of the
experimental engine.
The experimental results could be provided to the users and repairmen of a four-
stroke gasoline engine for reference.

Keywords：Gasoline engine, Valve, Engine performance

一、前 言

汽門機構的組成不外包括凸輪軸、汽門舉

桿、汽門推桿、搖臂、汽門、汽門彈簧、汽門彈

簧座圈、汽門座及汽門鎖扣等元件。其功用在於

驅動及控制進、排汽門的運作，使燃料、空氣得

以進入汽缸內，再藉著爆發產生動力，而在完成

燃燒後排出引擎（李，1999）。簡言之，四行程

引擎汽門系統的功能為控制引擎進出燃燒室的氣

流（劉，1999）。而汽門為引擎的一個呼吸機件，

對於四行程汽油引擎而言，均有兩組汽門，一為

控制混合氣進入汽缸的進汽門；一為控制廢氣排

出汽缸的排氣門。汽門之功用在引擎進汽行程時

進汽門開啟，讓混合汽進入汽缸中；在壓縮及動

力行程時，進、排汽門均關閉，使汽缸封閉，以

利形成壓縮及爆發。引擎排氣行程時，排氣門開

啟，使燃燒後的廢氣排出汽缸。

為防止汽門操作機構及汽門桿本身因受熱膨

脹而伸長，使汽門無法閉合而造成漏氣現象，因

此，在 L型頭引擎（L-Head Engine）汽門腳與舉

桿之間；I型頭引擎（I-Head Engine）搖臂與汽門

腳之間；某些凸輪頂上式(Over Head Camshaft)引

擎的斗式挺桿與凸輪間，留有一適當間隙，統稱

為汽門間隙（valve clearance）（Crouse and Anglin

, 1997）。

汽門間隙一般在引擎出廠時，即調定於規格

值。會造成汽門間隙大於或小於規格值，其原因

甚多，大致可歸納如下：

汽門機構是引擎進排氣循環的主要系統，其

由汽門、汽門座、汽門彈簧、搖臂、汽門推桿、

汽門舉桿及凸輪等機件組合而成，於引擎運轉中

汽門操縱機構各機件間的摩擦與衝擊是無可避免

的。各型式的四行程汽油引擎，其汽門操縱機構

各機件之間的磨損，為造成汽門間隙變大的主

因。以 I型頭引擎（I-Head Engine）的汽門操縱機

構而言，因其進、排汽門均裝於汽缸蓋上，又稱

為 O.H.V. (Over Head Valve)汽門操縱機構（汪，

2000）。此型式的汽門操縱機構，其凸輪與舉桿

之間、舉桿與推桿之間、推桿與搖臂之間以及搖

臂與汽門腳之間的磨損，都是造成汽門間隙變大

的原因。其中又以凸輪與舉桿之間及搖臂與汽門

腳之間的磨耗影響較大。L型頭引擎(L-Head Engine)

的汽門操縱機構中的凸輪與舉桿之間，以及舉桿

與汽門腳之間的磨耗都將造成汽門間隙變大。凸

輪頂上式引擎(Over Head Camshaft Engine)簡稱

O.H.C.引擎（汪，2000）。此類的汽門操縱機構

可分為兩種：其一是直接由凸輪來啟閉汽門。因

此，其凸輪與汽門腳間的磨耗是造成汽門間隙變

大的主因。另一是採帶搖臂的頂置凸輪軸，亦即

凸輪作用搖臂再由搖臂去啟閉汽門，其凸輪與搖

臂間及搖臂與汽門腳之間的磨耗也都將造成汽門
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間隙變大。另一個會造成汽門間隙大於規格值的

原因，為引擎於定期保養時，汽門間隙調整不

當，而造成汽門間隙過大。現今有些汽車採用液

壓式汽門舉桿，在 O.H.V.引擎利用機油的壓力，

保持汽門舉桿與凸輪及推桿時時接觸；在O.H.C.

引擎亦是利用機油壓力，促使液壓式挺桿（hydraulic

tappet）與凸輪及汽門桿保持接觸，這些型式的

液壓式汽門舉桿或挺桿，會自動調整汽門機構的

正常間隙，不但可減低汽門機構的噪音與磨損，

並可減少頻繁的汽門間隙調整 (Crouse and Anglin

,1995)。

汽門間隙會小於規格值的原因，大部分是由

於汽門座和汽門面間的磨損而造成汽門間隙過

小，亦即引擎的汽門機構中，汽門面與汽門座的

磨損值大於汽門操縱機構各機件間的磨損值，這

是造成汽門間隙會小於規格值的主要原因。此種

汽門座與汽門面於引擎運轉時，因汽門開閉的碰

撞所造成的磨損，與凸輪軸的凸輪之外型設計有

密切的關係（劉，1989）。另外引擎於保養修護

時，汽門間隙調整不當，也是造成汽門間隙小於

規格值的原因。現在有些引擎為防止汽門座與汽

門面的磨損，致使汽門間隙變小，在排氣門的汽

門桿中裝有鈉，來協助熱量的傳遞，促使汽門面

的溫度能儘速降低。再者，汽門座也採用鑄鋼或

燒結材料製成，這類堅固的汽門座對於使用無鉛

汽油引擎而言，在降低汽門座與汽門面的磨損方

面益顯重要（Denton,1998）。汽門間隙太大將造

成引擎運轉時汽門機構產生噪音；而且造成汽門

開啟時間變短關閉時間變長，也就是使汽門產生

晚開早關的現象，其結果將造成進汽不充分排氣

不乾淨，引擎容積效率降低，以及動力減小等弊

害(Crouse and Anglin ,1997 )。反之，汽門間隙太

小，則汽門開啟時間長關閉時間短，也就是使汽

門產生早開晚關的現象，致使新鮮的混合汽隨排

氣而流失，不但增加燃料消耗率，也容易造成汽

門燒毀的弊害（汪，2000）。

汽門間隙的大小對引擎性能的影響，一部引

擎經由設計、製造到測試合格出廠，廠商對於出

廠的引擎為便利於操作有使用說明書，為便利於

保養維修提供部分的重要諸元，即一般所稱的規

格值或標準值。汽門間隙的規格值也是廠商所提

供的重要諸元之一，汽門間隙在保養維修時必須

依照規格值來調整之。汽門間隙若小於規格值，

將使得汽門早開晚關，致使未燃混合汽流失，造

成引擎的耗油率增大以及可用熱能的損失（吳，

1985）。有時汽門間隙過小，汽門操縱機構因受

熱而膨脹，致使汽門無法緊密關閉，因而造成漏

氣、壓縮不良、引擎不穩，甚至汽門燒毀等毛病

（鍾等人，1992）。反之，汽門間隙若大於規格

值，則汽門將晚開早關，使汽門開啟時間縮短，

導致進汽不充分排氣不乾淨，致使引擎性能降低

（陳等人，1986）。且由於汽門間隙過大，將使

汽門操作時噪音太大，將更加速汽門操作機構各

機件間的磨耗，使汽門間隙過大的情形更加惡化

（李等人，1994）。

李（1999）指出汽門機構的功用在於驅動及

控制進、排汽門的運作，使燃料/空氣得以進入

汽缸內，再藉著爆發產生動力，而在完成燃燒後

被排出引擎，汽門機構的設計在於考慮最大的進

汽時間面積以得到較佳的性能，要以適當的汽門

開閉提供引擎進排氣的需要。陳（1999）報告指

出決定引擎性能的三大效率：包括進汽效率、燃

燒效率及機械效率。其中提到進、排汽門之正時

與開啟度以及汽門機構的摩擦損失都將影響這三

大效率，進而影響引擎性能。另外，凸輪匝道段

(Ramp)的設定也甚為重要，因為凸輪匝道段的大

小及角度關係著汽門開關的速度，將會影響到進

排氣時間面積的大小，進而影響引擎性能，並且

也會影響到汽門啟閉時汽門面與汽門座的噪音

度。針對此點在林（1999）的研究中提及，若考

慮其噪音之減低則凸輪匝道段的角度要大，且凸

輪匝道段要短；若考慮引擎性能之提昇則反之。

汽門升程曲線之相關名稱參閱圖 1。

再者，對於汽門升程的設計，劉（1999）指

出汽門升程的設計，重點為找出符合性能要求之

開啟角度及開啟時間面積，又能符合接觸面壓、

飄離轉速及可合成凸輪等設計準則之汽門升程曲

線。不同的汽門機構，有不同的汽門升程設計。

由上述的文獻可知除了不同的汽門間隙將影

響引擎性能外，汽門機構本身的設計也是影響引

擎性能的重要因素。汽門機構設計參考之參數相

當多，且每個參數對於不同凸輪軸角度及引擎轉
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速之數值皆不同，因此要藉助電腦強大的計算能

力，並以圖形化方式輸出協助設計，目前工研院

機械所分析軟體提供之輸出參數項目包括理論汽

門升程、汽門速度、汽門加速度、彈簧力、慣性

力及凸輪面壓等二十餘項可協助設計（劉，

1999）。陳（1994）在四行程引擎凸輪式汽門機

構之構造合成研究中指出，汽門機構是四行程引

擎重要的組成部份，一般傳統式凸輪汽門機構具

有固定的汽門正時，然而為了全面提昇引擎性

能，可變汽門正時之汽門機構，其汽門正時可依

據引擎運轉狀況的不同而改變之。隨著汽車工業

的蓬勃發展，為配合高性能、低油耗、低污染引

擎的開發，近年來在汽門機構設計上較大的進

展，為採用了可變揚程及相位的機構，在美國相

關的專利自 1975年至今已超過 800篇以上（劉，

1999）。可變動式汽門機構（Variable Valve Train,

VVT）的研發，不外乎使引擎在低轉速領域運轉

時能有較低的燃料消耗率，在中、高轉速領域階

段則能有較高的扭力輸出。最後再將這兩種控制

機構結合在一起，使引擎同時具備。可變動式汽

門機構依其作用約可分為以下四種：汽門終止開

啟方式、凸輪輪廓變換方式、凸輪相位變換方式

及多模式變換方式（Higashi and Ueda, 1994）。

Haugen（1995）在Atkinson Cycle的研究中指出要

使引擎的燃燒產生完整的膨脹以提昇引擎性能，

其中的方法之一，即在引擎的循環當中改變汽門

正時，以增加進汽效能提昇引擎效率。其採用相

位變換以延遲進汽門關閉（Phase Late In take Valve

Closure , PLIVC）的方法，在實驗中採用相同特

定燃料及良好點火情形下進行比對，進汽門延遲

關閉 12.5 %時，其效率提昇 8.3%，並且在保持高

馬力輸出的同時，其引擎廢氣排放量也並沒有明

顯增加。根據解與劉（2000）研究指出可變閥機

構對引擎性能的增進，雖不如渦輪增壓般顯著，

但平均而言相較於不變動式汽門機構，其馬力約

增加 18%，扭力約增大 11%，這些增大的部份是

由可變閥升程引擎提供，若僅改變凸輪軸相位

者，其最大馬力及最大扭力的增進量，一般而言

約在 5 %左右。另 1992年 BMWVANOS 採用油壓

與電磁共同控制的凸輪相位連續切換之可變式汽

門機構，有效提高了引擎的容積效率，使得引擎

於 3600 rpm~5800 rpm時，其扭力皆能維持在 320

Nm的高扭力狀態（Higashi and Ueda ,1994）。劉

與沈（2001）利用計算流體力學（Computational

Fluid Dynamics ,CFD）已能準確的模擬出，引擎

運轉過程中的氣流與與燃燒現象，對於分析四行

程引擎之三維穩態流場，如活塞、汽缸、火星塞

及進、排氣閥等設計工作，提供了不可或缺的重

要工具。由此可見，在國內外對於改善汽門機

構，以提昇引擎性能之相關研究與論文不勝枚舉。

本研究之目的為在引擎全負荷之狀態下，分

別探討不同汽門間隙大小與引擎轉速高低對引擎

扭力、制動馬力與燃料消耗率的影響。並將各個

汽門開啟期間，曲軸所轉過度數的數據資料，利

用 Sigma Plot 統計繪圖軟體，繪出曲線圖以進行

比較分析，印證汽門間隙與引擎轉速對引擎性能

之影響。研究結果除可作為環保、交通與能源主

管機關之參考，並可提供使用者與維修人員作為

應用，使其瞭解維修保養的重要性，期能發揮引

擎效能，進而達到節省燃料的目的。

二、試驗材料、設備與方法

試驗材料

本實驗四缸四行程汽油引擎所使用之高級汽

油為中國石油公司所生產，且為同一批號。

試驗測試設備

本試驗使用儀器設備含下列各項

圖 1 汽門升程與曲軸轉角示意圖

Fig.1 The valve lift versus crank angle curve
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1. 引擎：依國內的路況及國人用車習慣考量，

對於汽車的選用條件，排汽量小於 1500C.C.的

汽油引擎國民車，是相當不錯的選擇。因此，

本研究選擇 Nissan A12 1, 200C.C.4缸直列式 O.

H.V.引擎，點火順序 1-3-4-2，汽門間隙（熱

時）進汽門 0.35mm、排氣門 0.35mm（A12 引

擎修護手冊，1982）。

2. 引擎馬力試驗機：本實驗所使用馬力試驗機

為渦電流式馬力試驗機，主要配備有FE150-S

渦電流動力計、TESTMANAGER 電腦輔助引

擎測試系統、FS-9200燃料消耗計、FS-5200節

流閥位置控制器等設備。可測試的項目有引

擎轉速、引擎扭力、制動馬力及燃料消耗率等。

3. FLUKE 52 K/J THERMOMETER：溫度測量範

圍-200℃~1370℃。實驗進行當中用以監控引

擎機油溫度。

4. FLUKE 88多功能量表：除具備三用電表的功

能外，並可測量引擎轉速與火星塞跳火電壓。

5. FLUKE 98引擎示波器：用於實驗之前引擎之

調整工作與實驗中引擎運轉狀況之監控。

6. 厚薄規：日製 TONE 厚薄規，包括 0.15mm、

0.25mm、0.35mm、0.45mm、0.55mm 及 0.65mm

等六種尺寸。

7. 千分表：日製Mitutoyo千分表，精密度 0.01

mm。

試驗方法

1. 汽門間隙之調整

本實驗所採用的Nissan 1200C.C.四缸四行

程汽油引擎，其汽門型式為 I型頭O.H.V.(Over

Head Valve)引擎，其汽門的操縱機構的動力

傳遞路徑，由引擎凸輪軸→汽門舉桿→汽門

推桿→搖臂→汽門。各缸的汽門間隙調整時

機，為各缸之活塞位於壓縮上死點的位置，

而引擎凸輪軸上凸輪的基圓部份剛好與汽門

舉桿相接觸，此時搖臂與汽門腳之間的間隙

是為汽門間隙(valve clearance)。用梅花板手旋

鬆汽門間隙調整螺栓之固定螺帽，將選定尺

寸的厚薄規，置於搖臂與汽門腳之間，再用

平口起子轉動汽門間隙調整螺栓以調定間隙，

之後再用梅花板手將固定螺帽固緊，則汽門

間隙調整完成，以此方法調整引擎各缸之進、

排汽門（陳等人，1986；李等人，1994）。

2. 汽門升程與曲軸轉角之量測

汽門升程(valve lift)又稱為汽門開啟度。

考慮量測條件的一致性，減少因溫度造成的

誤差，汽門升程與曲軸轉角之量測乃於常溫

下進行。依據A - 12引擎修護手冊，引擎達工

作溫度之汽門間隙較常溫時大 0.10mm，亦即

引擎溫熱時汽門間隙之規格值為 0.35mm，在

常溫下則為 0.25mm。首先將汽門間隙調定欲

測量之間隙，再將千分表架於引擎的汽缸蓋

上，並將測試頂針垂直接觸於汽門彈簧座圈

上，以手工具順著引擎之迴轉方向轉動引擎，

除注意千分表表針的作動情形，以紀錄其數

值外，並分別就進、排汽門開啟期間，各汽

門之凸輪於升程與回程當中，曲軸所轉過的

度數分別紀錄之(Vizard , 1986)。依此方法完成

六種不同間隙之量測。此量測方法針對第一、

二缸之進、排汽門各重複量測二次取其平均值。

3. 馬力試驗機之操作

本實驗馬力試驗機操作模式採N＝K(const)

，負荷選定為全負荷（full load）狀態，所謂全

負荷測試即測試時節汽門開度為 100%開啟，

於測試進行中加減動力計負載，以得到相對

應的迴轉速度，並紀錄各指定轉速時的引擎

扭力、引擎馬力、燃料消耗率等與引擎性能

有關的數據。並在測試前將硬體通道、軟體

通道、計算通道等諸元設定好，於汽門間隙

調定後，發動引擎進行溫車。俟引擎工作溫

度達 75℃時開始進行測試，電腦輔助測試系

統，將依上述設定的條件開始執行測試，始

測點為 1000 rpm，每一點的測試時間為 20秒，

20 秒一到印表機同時列印引擎轉速(rpm)、引

擎扭力(Nm)、制動馬力(kW)、燃料消耗率BSFC

(g /kWh)、排水溫度(℃)、進水溫度(℃)、機油

壓力(bar)及燃油流量(kg /h)等相關數據，並將

轉速提升 300 rpm，繼續進行下一點的測試，

如此連續測試 15個點，直到引擎轉速達 5200

rpm時停止測試，引擎恢復怠速運轉（馬力試

驗機操作手冊，1994）。每組不同汽門間隙重

複測試六次。
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三、結果與討論

汽門升程曲線

圖 2為進、排汽門的升程曲線，所顯示的為

汽門升程與曲軸轉角的關係，並包括進、排汽門

的重疊度數。所謂汽門重疊(valve overlap)即進汽

門與排氣門同時開啟時曲軸旋轉之角度(Heywood

, 1988; Carley, 1995)。適當的汽門重疊有助於清除

或驅出殘留在汽缸中的廢氣(Crouse and Anglin ,

1997)。

圖 2中 X軸的讀數表示曲軸轉角，其中 0°為

引擎的其中一缸之動力行程的起始點，即活塞位

於汽缸的上死點 (Top Dead Center, TDC )；0°~720°

表示引擎之其中一缸完成一次循環，歷經進汽、

壓縮、動力及排氣等四個行程，曲軸所旋轉之角

度；Y 軸的讀數則表示進、排汽門的開啟度或稱

為汽門升程(valve lift)，其單位為 mm。圖中左邊

的一組曲線為排氣門的升程曲線，右邊的曲線為

進汽門的升程曲線，在兩組曲線當中，曲線高度

最高者為汽門間隙在 0.15mm 時，進、排汽門之

升程曲線；接著依序為 0.25mm、0.35mm、0.45mm

及 0.55mm，曲線高度最低者為 0.65mm進、排汽

門之升程曲線。

表 1為不同汽門間隙下排氣門之升程與曲軸

轉角比較表。由表中得知汽門間隙在 0.15mm 時

的汽門升程為 8.27mm，汽門間隙在 0.35mm的標

準規格值之汽門升程為 8.07mm，而汽門間隙在

0.65mm 時的汽門升程則只有 7.75mm。表 2 為不

同汽門間隙下進汽門之升程與曲軸轉角比較表。

由表中得知汽門間隙在 0.15mm 時的汽門升程為

8.18mm，汽門間隙在 0.35mm 的標準規格值之汽

門升程則為 7.99mm，而汽門間隙在 0.65mm時的

汽門升程則只有 7.68mm。表 3為不同汽門間隙之

進、排汽門早開晚關及重疊度數表。由表中可得

知汽門間隙在 0.15mm時的汽門重疊度數達 134.28

度，汽門間隙在 0.35mm 的標準規格值之汽門重

表 1 排氣門間隙與曲軸轉角及汽門開啟度之關係

Table 1 The relationship between crank angle and exhaust valve opening with different
valve clearance

圖 2 不同汽門間隙之汽門升程與曲軸轉角關係圖

Fig.2 The valve lift versus crank angle with differ-
ent valve clearance
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疊度數為 80.12度，而汽門間隙在 0.65mm時的汽

門重疊度數則僅有 10.26 度。由表 1、表 2 及表 3

得知，汽門間隙愈小時，進、排汽門的汽門正時

都呈現提早開啟而延後關閉的現象，亦即每支汽

門開啟期間曲軸轉過的度數較多，形成汽門早開

晚關的現象，同時進、排汽門之重疊度數也較

大。當汽門間隙愈大時，進、排汽門則又呈現延

後開啟提早關閉的現象，進、排汽門重疊度數則

明顯減少，形成汽門晚開早關的現象。汽門重疊

及汽門開啟時間與燃燒有直接的關係，因此，汽

門重疊度數不能過大，必須適當（行政院環境保

護署，1992）。

全負荷(Full Load)測試

全負荷測試乃是將節汽門 100%開啟，以加

減動力計的負載，以得到相對應的迴轉速度，並

記錄各指定轉速時的引擎扭力、引擎馬力及燃料

消耗率等與引擎性能有關的數據。

1. 引擎轉速與扭力之關係

圖 3所示為引擎全負荷時，不同之汽門間

隙於各選定的引擎轉速下，其扭力曲線的比

較圖，圖中整體的扭力曲線呈現近似左右對

稱的半圓弧。但在中、低引擎轉速時，汽門

間隙愈小其扭力減低的情形愈明顯，高引擎

表 2 進汽門間隙與曲軸轉角及汽門開啟度之關係

Table 2 The relationship between crank angle and intake valve opening with different
valve clearance

表 3 不同汽門間隙之進排汽門早開晚關及重疊度數表

Table 3 The degree of opening, closing and overlap of intake and exhaust valve with dif-
ferent valve clearance
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轉速時差距則較小。鄭（1995）指出在進行四

行程引擎調諧(performance tuning)時，汽門的

開關時機是一項重要的參數，將引擎的操作

範圍概分為低、中及高轉速三部分，汽門正

時對其中的低及高轉速影響較大。若將進汽

門關閉正時 (IVC)適度往後移，此種汽門正時

在低轉速時，則會因為進汽慣量較小，反而

會使得在燃燒室內的油氣逆流回進汽管，造

成扭力下降。而進汽門早關，除了可減少低

轉速時的進汽逆流量外，尚可增加引擎的有

效壓縮行程，可提昇引擎低速扭力。此可說

明引擎於低轉速時，汽門間隙太小 (0.15 mm

及 0.25 mm) 扭力明顯減低，而汽門間隙較大

(0.55mm及 0.65mm)時扭力表現較佳之原因。

若將進汽門關閉正時 (IVC)適度往後移，在高

轉速時進汽歧管內之新鮮混合汽慣性 (Inertia)

較大，可利用此高速慣性克服進汽末期汽缸

內之阻力，使更多的新鮮混合汽進入燃燒室，

以得到較大之扭力。但於引擎高轉速時若進

汽門太早關閉，將造成引擎的充填效果不佳，

扭力亦將隨之下降。針對上述現象解 (1993)在

報告中亦提到，當進汽門關閉時間延後，由

於慣性效果高轉速時的進汽效率可提高，但

引擎於低轉速時，由於汽門開啟時間延長，

造成逆流量增加，因此，進汽效率相較於汽

門開啟時間短時為低。此可印證引擎於高轉

速時，汽門間隙太小 (0.15 mm及 0.25 mm) 扭

力減低的情形較不顯著；汽門間隙太大 (0.55

mm及 0.65 mm) 時扭力表現欠佳之原因。

再者，從圖中可看出在最大扭力出現點

3100 rpm之前的扭力曲線與汽門間隙幾乎呈現

正相關的現象，即汽門間隙愈小其扭力曲線

愈低；汽門間隙愈大扭力曲線愈高。此現象

與 Pulkrabek (1997) 的著作有相符之處，亦即

在汽門重疊的短暫時間，要排出的廢氣將經

由打開的進汽門進入進汽系統，影響進入汽

缸的進汽量，致使容積效率減低，這種情形

在引擎轉速低而且汽門重疊度數大時影響更大。

引擎轉速在 4000 rpm 以上時，汽門間隙

0.35 mm及 0.45 mm的扭力表最佳。由圖 3可

以看出汽門間隙在 0.45 mm、0.55 mm 及 0.65

mm時，其汽門間隙大於規格值，致使汽門開

啟時間短，應會造成進汽不充分排氣不乾淨

的現象，但由於節汽門為全開使其反而能有

較佳的燃燒效率，使得扭力表現較佳。由全

負荷扭力曲線呈現出左右對稱且呈現圓滑的

曲線，這是由於全負荷時節汽門全開，引擎

有較高的容積效率，能繼續的產生高扭力，

這與 Crouse and Anglin (1997) 的著作內容有一

致的趨勢。

圖 3的整體扭力曲線於 3400 rpm以後，就

呈現往下的趨勢，這是當引擎轉速超過某定

點後，由於活塞速度太高，以致於在進汽行

程時，吸入汽缸的混合汽量不足，因而容積

效率降低，扭力也跟著降低。汽缸吸入混合

汽量最多時產生的扭力亦最高（方，1982）。

陳（1996）指出引擎轉速的變化，主要會影響

引擎的機械效率、熱傳損失以及進汽效率，

隨著引擎轉速的增加，其摩擦損失也相對的

增加，機械效率因而降低，此外，因每一循

環的單位時間縮短，其熱傳損失將減少。而

進汽效率則深受汽門面積、汽門正時、進排

氣調諧及進汽深度所影響，所以在某個轉速

範圍內，由於進排氣脈動的影響，配合進、

排汽門開閉時機將可提高其進汽效率。進汽

效率愈高，配合適當的空燃比和點火提前角

度，將可產生較大的輸出扭力。因此，圖 3整

圖 3 不同汽門間隙全負荷狀態下之引擎扭力與轉速
關係圖

Fig.3 The engine torque versus rpm with different
valve Clearance (full load)
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體扭力曲線的最大值，幾乎一致出現在 3100

rpm的轉速點。

2. 引擎轉速與制動馬力之關係

圖 4所示為引擎全負荷時不同汽門間隙於

選定之引擎轉速下，制動馬力曲線之比較圖。

由圖中可看出不同的汽門間隙，其最大制動

馬力值幾乎一致出現在 4900 rpm 之測試點，

在 3700 rpm 之前，其制動馬力曲線幾乎與汽

門間隙呈現正相關的現象，亦即汽門間隙愈

小制動馬力愈低，汽門間隙愈大制動馬力愈

高。唯在 4000 rpm 以後則以標準規格值 0.35

mm以及汽門間隙稍高於標準規格之 0.45 mm

的表現最佳。再者，由圖 4可看出引擎於 4000

rpm，汽門間隙在 0.55 mm 與 0.65 mm 時，其

馬力曲線有較明顯的降低，此乃汽門間隙過

大，汽門開度小，在高速運轉時進汽阻抗大，

而造成制動馬力有較明顯減低之現象。在林

（1999）報告中提到高速引擎，因氣體流速

快、氣體慣性大、汽門座與汽門頭部形狀的

配合為影響進汽阻抗的重要因素，這種影響

在汽門中、低開度時更為明顯。

圖 4中引擎於 5200 rpm的測試點，整體之

制動馬力曲線皆呈現出下降的趨勢，這是由

於制動馬力曲線在低速轉速範圍內，隨著引

擎迴轉速 RPM的增加而直線的增加，在高範

圍則漸趨平坦而到達最高出力（制動馬力曲

線的頂點），超過此迴轉速度制動馬力反而

降低，這是因為在高轉速時，摩擦平均壓力

漸漸加大，以及容積效率降低的影響（蔡，

1987）。在林（1999）報告中亦提到機械摩擦

損失馬力會隨引擎轉速成二次曲線增加，這

使得引擎之制動馬力在達到最大制動馬力點

之後，雖引擎轉速再提昇，但由於摩擦馬力

的急遽上升，使得制動馬力漸次降低。此理

論與本實驗之結果相符合。

3. 引擎轉速與燃料消耗率之關係

圖 5所示為不同汽門間隙於各測試轉速下

燃料消耗率的曲線。從曲線圖當中可看出當

引擎轉速在 1000 rpm~1900 rpm 的轉速範圍

內，其燃料消耗率呈現出波動狀態與一般引

擎性能曲線中燃料消耗率之曲線呈現出下凹

現象有所不同。這是由於本實驗所採用的化

油器為雙管化油器，雙管二段式化油器即一

管為主管，各油路均具備，另一管為副管僅

有高速油路，而與主管共用一浮筒室，副管

節汽門必須待主管打開到約 45°的開度時，副

管節汽門才開始打開，引擎於全負荷時，主

副管節汽門均達全開位置，而副管另裝置一

輔助節汽門，在輔助節汽門軸上裝有配重，

依進汽氣流之強度決定其開度 (Crouse and Anglin

圖 4 不同汽門間隙全負荷狀態下之引擎制動馬力與
轉速關係圖

Fig.4 The engine brake horse power versus rpm
with different valve clearance (full load)

圖 5 不同汽門間隙全負荷狀態下之燃料消耗率與引
擎轉速關係圖

Fig.5 The brake specific fuel consumption versus
rpm with different valve clearance (full load)
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, 1997)。本實驗在進行全負荷試驗，於引擎轉

速 1000 rpm 時，輔助節汽門呈現開閉開閉之

跳動現象，1300 rpm時輔助節汽門約打開三分

之一並呈現些微擺動的現象，引擎轉速達 1600

rpm 時，輔助節汽門約打開到四分之三的位

置，且呈現較穩定狀態，俟轉速再升到 1900

rpm時，輔助節汽門已接近全開穩定狀態，當

轉速再提昇到 2200 rpm直到 5200 rpm 的轉速

期間，輔助節汽門都在全開固定的狀態。因

此，燃料消耗率在引擎轉速 1000 rpm 至 1900

rpm 時呈現波動狀態，而當引擎轉速提升到

2200 rpm 直至 5200 rpm 時，由於輔助節汽門

皆位於全開的穩定狀態，因此，這期間的燃

料消耗率，則呈現出典型的下凹曲線。引擎

轉速在 1000 rpm及 1300 rpm，由於引擎轉速較

低為保持引擎穩定運轉必須供應較濃的混合

汽（行政院環境保護署，1992）。再者，引擎

於低速運轉時每一循環的時間較長，汽缸失

熱時間也較長，因而燃料消耗率增加 (Pulkbarek

, 1997)。引擎於中轉速時，燃料消耗率曲線的

變化較小，隨著引擎轉速的增加摩擦損失與

邦唧損失(pumping loss)隨之增高，燃料消耗率

因而增大(Ferguson , 1986)。上述之文獻可印證

引擎轉速在 2200 rpm~5200 rpm時的燃料消耗

率，呈現出較典型的下凹曲線之原因。

燃料消耗率最小的引擎轉速，稱為經濟

轉速，一般均落在引擎最大扭力及最大制動

馬力的轉速之間，由圖 5 可看出引擎轉速在

3400 rpm以前，燃料消耗率的曲線與汽門間隙

成負相關，即汽門間隙愈小，燃料消耗率愈

大；汽門間隙愈大則燃料消耗率愈小。在 3700

rpm以上至 5200 rpm整體上仍以汽門間隙在規

格值之 0.35 mm以及汽門間隙稍高於標準規格

之 0.45mm的表現最佳。本實驗之燃料消耗率

曲線，當引擎轉速在 1000 rpm~1900 rpm間，

由於化油器的輔助節汽門為配合引擎轉速與

輸出馬力的提昇，處於補償主節汽門進汽量

不足的階段。亦即在這期間化油器之補助節

汽門為配合引擎動力之提昇，維持引擎轉速

之穩定而進行進汽補償，使得燃料消耗率曲

線呈現波動狀態，此乃實驗用引擎使用雙喉

管化油器所造成的特殊狀態，因此，汽門間

隙在 0.35mm、0.45mm、0.55mm 及 0.65mm 於

1600 rpm所建立之最小燃料消耗率之轉速點，

並不是一般所稱的經濟轉速。

四、結 論

本研究針對四缸四行程汽油引擎，探討不同

汽門間隙對汽門正時與汽門重疊的影響，以及汽

門升程與曲軸轉角之關係。並分析全負荷狀態

下，各種不同汽門間隙與引擎轉速對引擎扭力、

制動馬力及燃料消耗率的影響。

綜合實驗結果，可得如下結論：

1. 汽門間隙愈小時，汽門呈現早開晚關之現象，

同時進、排汽門之重疊度數大。當汽門間隙

愈大時，汽門則呈現晚開早關之現象，且進、

排汽門重疊度數明顯減少。

2. 汽門間隙小於規格值時，汽門早開晚關，凸

輪匝道較長，汽門啟閉時噪音雖小，但其對

引擎性能的影響卻相當大，引擎扭力與制動

馬力的減低，以及燃料消耗率的增加非常明顯。

3. 汽門間隙大於規格值時，汽門晚開早關，凸

輪匝道變短，引擎運轉時汽門機構之噪音大，

但其引擎性能在全負荷中、低轉速時較標準

規格值佳。

4. 汽門間隙於標準規格值，在全負荷時的引擎

性能於引擎高轉速時才有較佳之表現。
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