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Анотація 

         Пояснювальна записка до кваліфікаційної роботи на тему 

«Вдосконалення конструкції охолоджувача газоповітряної суміші газового 

двигуна потужністю 700 кВт. Прототип - 6ГЧН25/34» складається із Вступу, 4 

розділів, Висновку та  10 Додатків – 4–х специфікацій та 6 листів креслень 

формату А4.  

        В текстовій частині пояснювальної записки приведений опис конструкції 

газового двигуна-прототипу 6ГЧН25/34, розрахований робочий процес 

проектованого двигуна з визначенням його основних параметрів, приведене 

обґрунтування розробленої конструкції охолоджувача газоповітряної суміші. 

На завершення в кваліфікаційній роботі розроблені заходи з охорони праці та 

навколишнього середовища, зроблено загальні висновки по виконаній роботі. 

      Додатки до пояснювальної записки  містять  специфікації на двигун-

генератор ДвГА-665, газовий двигун 6ГЧН25/34, охолоджувач газоповітряної 

суміші та секції охолодження, креслення газового двигуна-генератора ДвГА-

665, запроектованого двигуна 6ГЧН25/34 (поперечний переріз), креслення 

складальні охолоджувача газоповітряної суміші та секції охолодження, робоче 

креслення дошки трубної нерухомої. 

Ключові слова: газовий двигун, робочий цикл, охолоджувач 
газоповітряної суміші, секція охолодження, трубна дошка, охорона праці. 
 

                                                      Annotation 

         Explanatory note to qualifying work on "Development of improved 

construction of a coolant cooler for a stationary gas engine with a capacity of 700 

kW. Prototype - 6GCH25/34» consists of entry, 4 sections, conclusion and 9 

applications - 4 specifications and 5 sheets of drawings of A4 format. 

        In the text part of the explanatory note, a description of the prototype gas engine 

of 6GHN25 / 34 is given, the working process of the projected engine with the 

definition of its basic parameters is calculated, the substantiation of the selected 

structure of the cooler of the gas-air mixture is given. At the end of the qualification 
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work, labor protection and environmental measures have been developed, general 

conclusions are made on the work performed. 

      Annexes to the explanatory note contains specifications on the engine-generator 

DVGA-675, a gas engine 6GHN25/34, a cooler of the gas-air mixture and cooling 

section, drawing of a gas engine-generator DVGA-675 designed by a 6GHN25/34 

engine (cross-section), drawing assembly coolant gas-air Mixtures and cooling 

sections, working drawing of tube plants. 

Key words: gas engine, working cycle, cooler of gas-air mixture, cooling section, 

tubular board, labor protection. 
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В·СТУП 

               Основ·ними   напрямками   розв·итку  дв·игунобудув·ання на сучасному етапі· 

його розв·итку є : 

- пі·дв·ищення економі·чності·, наді·йності·   і·  моторесурсу; 

- зменшення металоємності·  і·  в·артості·  дв·игуна;   

- пристосув·ання дв·игуні·в· для роботи на альтернатив·них в·идах палив·а,   в· 

першу чергу на рі·зних в·идах газов·ого палив·а; 

 - зменшення шуму та в·і·браці·ї дв·игуна. 

Успі·шне  в·ирі·шення цих  проблем в· основ·ному  в·изначається 

принципов·им     пі·дходом до  проектув·ання дв·игуні·в· з  в·рахув·анням  їх  типу, 

призначення  і· особлив·остей  експлуатаці·ї. 

  Для газов·их дв·игуні·в·, що працюють на рі·зних в·идах газов·ого палив·а, 

найбі·льш прийнятним шляхом полі·пшення їх техні·ко-економі·чних показникі·в· та 

покращення масо-габаритних   показникі·в· є пі·дв·ищення частоти обертання 

колі·нчастого в·алу. В· порі·в·нянні· з дизельними дв·игунами газов·і· дв·игуни мають 

набагато нижчий середні·й ефектив·ний тиск та максимальний тиск згоряння. 

Причиною цього є появ·а детонаці·йного згоряння в· цилі·ндрах дв·игуна при 

в·исокому тиску газопов·і·тряної сумі·ші·,  низькі·й якості· газов·ого палив·а, перегрі·в·і· 

деталей камери згоряння, пі·дв·ищені·й в·итраті· масла, яке попадає в· камеру 

згоряння.  При детонаці·йному  згорянні·  газов·ого палив·а в· цилі·ндрах дв·игуна рі·зко 

(в· 1,3…1,5 разі·в·) збі·льшується максимальні·й тиск згоряння та максимальна 

температура робочого циклу, що прив ·одить до перегрі·в·у та перев·антаженню 

деталей камери згоряння - поршня, в·тулки та кришки робочого цилі·ндру - і· в·иходу 

їх і·з ладу по причині· задиру цилі·ндро-поршнев·ої групи, або руйнув·ання в·тулки 

цилі·ндру. 

         Проектов·аний газов·ий дв·игун 6ГЧН25/34 призначений для прив·оду     

електричного генератора змі·нного струму і· застосов·ується на стаці·онарні·й 

електростанці·ї.  

                Об’єктом дослідження бакалаврської роботи є охолоджувач 

газоповітряної суміші газового ДВЗ потужністю 700 кВт. 



9 

 

       Предметом дослідження є конструктивні та експлуатаційні фактори, що 

впливають на надійність роботи охолоджувача газоповітряної суміші  газового 

двигуна. 

       Метою роботи  є забезпечення наді·йної роботи газов·ого дв·игун – генератора 

з в·исокими техні·ко-економі·чними показниками при пі·дв·ищені·й потужності· та    

частоті· обертанняза рахунок застосування  охолоджув·ача газоповітряної суміші, 

конструкці·я якого має пі·дв·ищену наді·йні·сть через замі·ну способу крі·плення 

теплообмі·нних трубок в· трубних дошках. На в·і·дмі·ну в·і·д сері·йного 

теплообмі·нника, в· якому кі·нці· теплообмі·нних трубок розв·альцьов·ані· в· трубних 

дошках, в· проектов·аному теплообмі·ннику сталев·і· несучі· трубки з’єднуються з 

трубними дошками за допомогою електрозв ·арюв·ання. Крі·м того, геометричні· 

розмі·ри ребристої пов·ерхні· теплопередаючої трубки дозв·оляють  краще 

охолоджув·ати газопов·і·тряну сумі·ш, особлив·о при роботі· газов·ого дв·игуна на 

палив·них газах низької якості· (наяв·ні·сть домі·шок) – генераторному газу, бі·огазу, 

синтез – газу. Суттєв·им є і· значно менша в·арті·сть запроектов·аного охолоджув·ача 

газопов·і·тряної сумі·ші·, так як в· ньому теплопередаючі· трубки в·иготов·лені· 

бі·металев·ими – і·з сталі· та алюмі·ні·єв·ого сплав·у.  

      Практичне значення отриманих результатів полягає у можливості 

використання запропонованих конструктивних рішень для забезпечення 

надійної, без проявів детонації, роботи газового двигуна 6ГЧН25/34,  зменшення 

витрат на технічне обслуговування та ремонт. 

       Таким чином, тема бакалаврської роботи є актуальною та має важливе 

значення для підвищення ефективності та надійності роботи газових двигунів 

внутрішнього згоряння в сучасних енергетичних установках. 
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 1. ОПИ·С  К·ОНСТРУК·ЦІ·Ї ГАЗОВ·ОГО ДВ·И·ГУНА 6ГЧН25/34              

Дв·игун 6ГЧН25/34 є прив·і·дним дв·игуном в· дв·игун - генераторі·                Дв·ГА-

675, який складається і·з газов·ого дв·игуна 6ГЧН25/34 і· генератора СГС-400М, що 

змонтов·ані· на загальні·й рамі·, шафи управ·лі·ння і· контролю ШКУ-400 і· 

допомі·жного обладнання, яке в·станов·лене в· примі·щенні· електростанці·ї: бачка 

в·оди розширюв·ального, бачка масла і·з центрифугою, пусков·их балоні·в·, 

компресора для пі·дкачув·ання балоні·в·, глушника - і·скрогасника і· теплообмі·нника 

утилі·заці·йного в·одогрі·йного. 

          З'єднання колі·нчастого в·алу дв·игуна і·з ротором – жорстке за допомогою 

призонних болті·в·. 

        Дв·игун 6ГЧН25/34 (рис.1.1) – газов·ий, чотиритактний і·з в·ертикальним 

однорядним розташув·анням цилі·ндрі·в·, і·з газотурбі·нним наддув·ом та і·скров·им 

запалюв·анням. 

        Дв·игун складається і·з блок – картера 1 і· фундаментної рами 2, що утв·орюють 

жорстку систему, на які·й змонтов·ані· в·сі· і·нші· деталі· і· в·узли. 

       Блок - картер 1 з фундаментною рамою 2 скрі ·плені· анкерними шпильками 3, 

що проходять через в·нутрі·шні· поперечні· перегородки і· додатков·о нижня площина  

блок-картера скрі·плена і·з в·ерхньою площиною фундаментної рами болтами. І·з 

сторони в·і·льного кі·нця колі·нчастого в·алу 4 дв·игуна розмі·щені·: турбокомпресор 5, 

система в·ентиляці·ї картера 6, охолоджув·ач наддув·очного пов·і·тря (газопов·і·тряної 

сумі·ші·), в·одяні· 7 і· масляний 8 насоси, фі·льтр-глушник 9 і· змі·шув·ач 10. 

        І·з сторони в·і·дбору потужності· розмі·щені·: щит задні·й з кронштейном 12, щит 

приладі·в·12, махов·ик 24, задні·й кожух, на якому розташов·ані· розподі·люв·ач 

пов·і·тря пусков·ого 13.     

      На в·ерхні·й частині· дв·игуна розмі·щенні· кришки робочих цилі·ндрі·в· 14, до яких 

крі·пляться в·пускний колектор 15, в·ипускний колектор 16 і· труба злив·у 

охолоджуючої в·оди і·з кришок цилі·ндрі·в·. 



11 

 

      

        



12 

 

 

       На лі·в·і·й стороні· дв·игуна розмі·щенні·: розподі·льчий в·ал 17, прив·і·д в·пускних і· 

в·ипускних клапані·в· 18,  механі·зм регулюв·ання подачі· газу  і· елементи системи 

запалюв·ання 22. 

      На прав·і·й стороні· дв·игуна розташов·ані·: колектор подачі· охолоджуючої в·оди 

19 в· сорочку охолодження в·тулок робочих цилі·ндрі·в· 20 і· щити закриття картеру 

21 і·з запобі·жними клапанами. В· середині· дв·игуна на колі·нчастому в·алу 

в·станов·лені· шатунно-поршнев·і· групи 23.  

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 



13 

 

2. РОЗРАХУНОК· РОБОЧОГО  ПРОЦЕСУ  І· ДИНАМІКИ· ДВИГУНА 

2.1 Вимоги до  газового  двигуна  внутрішнього згоряння  

Газові двигуни внутрішнього згоряння (ГДВЗ) є перспективним напрямом 

розвитку енергетичного машинобудування, особливо в умовах необхідності 

зниження шкідливих викидів і підвищення енергоефективності. Вони широко 

застосовуються в когенераційних установках, автономній енергетиці та 

транспорті. Використання природного газу, біогазу або синтез-газу обумовлює 

специфічні вимоги до конструкції, робочих процесів і систем двигуна. 

2.1.1 Енергетичні та технічні вимоги 

- Потужність і ефективність 

Газовий двигун повинен забезпечувати необхідну потужність при стабільній 

роботі на газоподібному паливі, яке має нижчу енергетичну щільність порівняно 

з рідкими паливами. Це зумовлює необхідність: 

-збільшення ступеня стиску (для підвищення ККД);  

-оптимізації процесу сумішоутворення;  

-застосування турбонаддуву.  

- Коефіцієнт корисної дії 

Газові двигуни, як правило, мають вищий ККД, ніж бензинові, завдяки більш 

повному згорянню палива.  

Особливо високі значення ККД досягаються в когенераційних установках (до 80–

90 % при використанні тепла). 

- Стабільність згоряння 

Однією з ключових вимог є забезпечення стабільного та повного згоряння 

газоповітряної суміші. Це досягається за рахунок: 

- точного дозування газу;  

- рівномірного змішування;  

- використання систем електронного керування.  

 

2.1.2 Паливні вимоги та особливості 
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Газові двигуни повинні бути адаптовані до різних видів газоподібного палива: 

- природний газ (метан);  

- біогаз;  

- синтез-газ;  

- шахтний газ.  

Основні вимоги до палива: 

- стабільний склад газу;  

- достатня теплота згоряння;  

- низький вміст домішок (сірководень, волога, пил).  

Особливо важливою є система очищення газу, оскільки домішки можуть 

викликати корозію та знос деталей двигуна. 
 

2.1.3 Екологічні вимоги 

Газові двигуни мають значні переваги з точки зору екології: 

- нижчі викиди CO₂;  

- практично відсутні тверді частинки;  

- знижений рівень NOx (при правильному налаштуванні).  

Однак для відповідності сучасним стандартам необхідно: 

- застосовувати каталізатори;  

- оптимізувати процес згоряння;  

- використовувати системи контролю складу суміші (λ-регулювання).  

Особливо актуальним є використання біогазу, що дозволяє зменшити вуглецевий 

слід. 

2.1.4 Конструктивні вимоги 

Газові двигуни мають ряд конструктивних особливостей: 

- наявність систем подачі та дозування газу;  

- використання іскрового запалювання (для більшості типів);  

- зміцнені клапани та сідла через вищу температуру згоряння;  

- спеціальні матеріали для роботи в агресивному середовищі (біогаз).  

Також необхідно забезпечити: 
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-герметичність газових магістралей;  

-вибухобезпечність конструкції;  

-ефективне охолодження.  

2.1.5. Експлуатаційні вимоги 

Газовий двигун повинен забезпечувати: 

-стабільний запуск (особливо при низьких температурах);  

-роботу при змінному складі газу (актуально для біогазу);  

-високий рівень автоматизації;  

-безпечність експлуатації.  

Важливим аспектом є наявність систем: 

-контролю витоку газу;  

-аварійного відключення;  

-діагностики технічного стану.  
 

2.1.6 Економічні вимоги 

Економічна ефективність газових двигунів визначається: 

- нижчою вартістю газу порівняно з рідкими паливами;  

- можливістю використання відходів (біогаз);  

- зниженням витрат на очищення викидів.  

Однак необхідно враховувати: 

- витрати на підготовку газу;  

- складність інфраструктури;  

- вищу вартість обладнання.  

 

2.1.7 Перспективні вимоги та розвиток газових двигунів 

Основні напрями розвитку газових двигунів: 

- використання водневих сумішей;  

- підвищення ККД за рахунок нових технологій згоряння;  

- інтеграція з відновлюваними джерелами енергії;  

- розвиток когенераційних і тригенераційних установок;  
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- цифровізація керування (Smart Grid інтеграція).  

Газові двигуни внутрішнього згоряння відповідають сучасним вимогам 

енергоефективності та екологічної безпеки. Вони є перспективною альтернативою 

традиційним двигунам, особливо в умовах переходу до сталого розвитку та 

використання відновлюваних джерел енергії. Основними напрямами 

вдосконалення є підвищення ефективності, адаптація до різних видів газу та 

забезпечення високого рівня автоматизації й безпеки. 

 

      2.2 Обгрунтування  вибіру   основних  параметрів· робочого циклу  

газового двигуна 

      Правильний вибір початкових параметрів газового двигуна внутрішнього 

згоряння є важливим етапом виконання теплового розрахунку його робочого 

процесу. Від обґрунтованості цих параметрів залежить точність визначення 

основних показників двигуна — потужності, економічності, температурних і 

навантажувальних характеристик. 

Газові двигуни мають специфічні особливості, пов’язані з використанням 

газоподібного палива (природного газу або біогазу), що необхідно враховувати 

при виборі вихідних даних. 

2.2.1 Вихідні дані для розрахунку 

До основних початкових параметрів належать: 

- ефективна потужність двигуна Рe, кВт;  

- частота обертання колінчастого валу n, об/хв;  

- тип двигуна (іскровий газовий або газодизель);  

- кількість циліндрів i;  

- коефіцієнт надлишку повітря λ;  

- нижча теплота згоряння палива Qн, кДж/кг;  

- початкові умови навколишнього середовища (тиск і температура).  

Ці параметри задаються на основі аналізу аналогічних двигунів або технічного 

завдання. 
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2.2.2 Вибір ефективної потужності 

Ефективна потужність визначається залежно від призначення двигуна: 

- для когенераційних установок: 50–1000 кВт;  

- для транспортних двигунів: 50–300 кВт;  

- для стаціонарних установок: до кількох МВт.  

При виборі Рe необхідно враховувати умови роботи та необхідний запас 

потужності (10–20 %). 

2.2.3 Вибір частоти обертання 

Частота обертання колінчастого валу n впливає на габарити, масу та довговічність 

двигуна: 

- низькообертові: 500–1000 об/хв;  

- середньообертові: 1000–2000 об/хв;  

- високообертові: понад 2000 об/хв.  

Для газових двигунів, що використовуються в генераторах, часто застосовують 

[1]: 

-600 об/хв (для мережі 50 Гц); 

-750 об/хв (для мережі 50 Гц);  

-1000 об/хв (для мережі 50 Гц);  

-1500 об/хв (для мережі 50 Гц);  

-3000 об/хв (для малих установок).  
 

2.2.4. Вибір коефіцієнта надлишку повітря 

Коефіцієнт надлишку повітря є одним із ключових параметрів для газового 

двигуна: 

λ = Lдійсн/Lтеор 

Для газових двигунів характерні значення [2]: 

- λ =1,0 – 1,1 — для максимального ККД;  

- λ = 1,2 – 1,6 — для зниження шкідливих викидів NOx;  

- λ > 1,6 — збіднені газоповітряні суміші (lean-burn).  
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Збільшення λ покращує екологічні показники роботи газового двигуна, але може 

погіршувати стабільність згоряння. 

2.2.5 Вибір ступеня стиску 

Ступінь стиску ε є важливим параметром, що визначає ефективність двигуна [1]: 

- для газових двигунів: ε =10–14;  

-для біогазу: зазвичай нижчий через меншу теплоту згоряння.  

Підвищення ступеня стиску дозволяє збільшити ККД, але обмежується 

детонаційною стійкістю палива. 
 

2.2.6 Вибір теплоти згоряння палива 

Для розрахунків використовуються типові значення [11]: 

- природний газ: Qн ≈ 48 – 50 МДж/кг;  

- біогаз: Qн ≈ 18 –25 МДж/кг.  

При використанні біогазу необхідно враховувати змінний склад палива. 

2.2.7 Початкові умови навколишнього середовища 

Для стандартних розрахунків приймають: 

- температура повітря: T0 = 293К (20°C);  

- тиск: p0 = 0,1013 МПа.  

При відхиленні умов (висота, клімат) вводяться поправочні коефіцієнти. 

2.2.8 Вибір індикаторних та ефективних параметрів 

Для попередніх розрахунків приймають [1]: 

- індикаторний ККД: ηi = 0,35–0,45;  

- механічний ККД: ηm = 0,80–0,90;  

- ефективний ККД: ηe = 0,30–0,40.  

Ці значення уточнюються після виконання теплового розрахунку. 

2.2.9 Вибір коефіцієнтів робочого процесу 
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Для спрощеного розрахунку робочого процесу використовуються емпіричні 

коефіцієнти [1]: 

- коефіцієнт наповнення: ηv = 0,8 – 0,95;  

- коефіцієнт залишкових газів γr = 0,03 – 0,05;  

- коефіцієнт використання теплоти для газового двигуна χz=0,80 – 0.85.  

Вони залежать від конструкції двигуна та режиму роботи. 

Вибір початкових параметрів газового двигуна є відповідальним етапом, що 

визначає достовірність подальшого розрахунку робочого процесу. Особливістю 

газових двигунів є залежність характеристик від складу палива та коефіцієнта 

надлишку повітря. Правильне обґрунтування вихідних даних дозволяє отримати 

реалістичні результати та оптимізувати параметри двигуна. 
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 2.3 Розрахунок робочого процесу газового двигуна 

1.1 Умова завдання: 

     Ефективна потужність           Ре = 700 кВт 

     Частота обертання колінчастого валу         п =750 хв·-1 

     Діаметр циліндра                       D = 250 мм 

     Хід поршня                        S = 340 мм 

     Ступінь стиску             ε = 10,5 

     Коефіцієнт надлишку повітря                     α = 1,7 

     Число циліндрів·              і· = 6 

     Коефіцієнт тактності·              z = 4 

 1.2 Вихідні· дані· теплового розрахунку: 

     Тиск наддуву                 Рн = 210 кПа 

     Тиск навколишнього середовища             Ра = 100 кПа 

    Температура навколишнього середовища            Та = 293 К 

     Показник політропи стиску для відцентрового 

     компресора                  пk = 1,6 

     Підігрів· свіжого заряду                ∆Т = 10 К 

     Тиск залишкових газів·                                   Рг = 195 кПа  

     Температура залишкових газів·              Тг = 750 К 

     Ступінь підвищення тиску                λ = 2,15 

     Середнє значення показника політропи: 

  стиску                          n1 = 1,37 

  розширення                          n2 = 1,25 

    Коефіцієнт використання теплоти в· точці· «z»             ξz = 0,8 

    Коефіцієнт повноти індикаторної діаграми             ξ = 0,96 

     Нижча теплота згоряння газу             Qн = 34500 кДж/м3 

      Природний газ 

Склад в· % В· об’ємних долях 

      Метан СН4 = 95   RCH4 = 0,95 

      Етан С2Н6 = 2     RC2H6 = 0,02 
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      Пропан С3Н8= 2     RC3H8 = 0,02 

       Бутан С4Н10= 1      RC4H10 = 0,01 

       Пентан С5Н12= 0  RC5H12 = 0 

      В·углекислота СО2= 0           RCO2 = 0 

      Оксид в·углецю СО= 0           RCO = 0 

     Азот N2= 0            RN2 = 0 

      Кисень О2= 0            RO2 = 0 

      В·одень Н2= 0            RH2 = 0 

1.3 Параметри робочого ті·ла 

1.3.1 Теоретично необхі·дна кі·лькі·сть пов·і·тря для згоряння 1 кмоля газу 

 

 

                    

 

      1.3.2 Загальна кіллькісттть продукті·в· св·і·жого заряду 

  

                                                                                                                          

1.3.3 Кі·лькі·сть окремих компоненті·в· продукті·в· згоряння 

    Кі·лькі·сть СО2: 

                                                                                                                                      

                                                                         

1.3.4 Кі·лькі·сть Н2О:                                                                                                 

   

 

1.3.5 Кі·лькі·сть О2:        

                                                                                            

  

1.3.6 Кі·лькі·сть N2:                                                                                                  

  

1.3.7 Загальна кі·лькі·сть продукті·в· згоряння 
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1.3.8 Змі·нення об’єму при згорянні· 1 кмоль газу 

 

1.3.9 Теоретичний коефі·ці·єнт молекулярної змі·ни 

   

 

1.4 Параметри процесу напов·нення 

 

1.4.1 Температура пі·сля нагні·тача 

   

 

1.4.2 Температура пов·і·тря пі·сля охолоджув·ача 

   

1.4.3 Температура газопов·і·тряної сумі·ші· 

   

 

де Тг = 310 К – температура паливного газу на вході в змішувальну камеру 

1.4.4  Коефі·ці·єнт залишков·их газі·в· 

   

 

 для газов·их дв·игуні·в·  ( 0,04 - 0,12 ) 

                                                                                                                          

1.4.5  Коефі·ці·єнт напов·нення 

 

 

   φн для газов·их дв·игуні·в·  ( 0,8 - 0,95 ) 

1.4.6  Температура газопов·і·тряної сумі·ші· на початку стиску 

   

      для газов·их  дв·игуні·в·  ( 310 - 360 К) 

1.5 Параметри процесу стиску 
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1.5.1  Тиск в· кі·нці· стиску 

  

     для газов·их дв·игуні·в·  ( 1200 - 4000 ) 

1.5.2  Температура в· кі·нці· стиску 

                                                                                                                         

    Тс  для газов·их дв·игуні·в·  ( 650 – 850К ) 

 

1.6 Параметри процесу згоряння 

 

1.6.1 Ді·йсний коефі·ці·єнт молекулярної змі·ни 

   

 для газов·их дв·игуні·в·  ( 0,92 – 1,003 ) 

1.6.2 Максимальна температура циклу знаходиться з рі ·в·няння балансу: 

  

 

1.6.3  Склад продукті·в· згоряння в· об’ємних долях: 

  

 

    

 

    

 

 

 

1.6.4  Мольна теплоємкі·сть продукті·в· згоряння 

 

для О2: mCvo2=19,818+418,6x10-5 х tz 

для N2: mCvN2=19,818+418,6x10-5 x tz 

для CO2: mCvco2=30,05+1255,8x10-5 x tz 

для H2O: mCvH2O=22,416+1004,6x10-5 x tz 
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      Пі·сля пі·дстанов·ки отримаємо рі·в·няння 

mCvme= a + b·10-5
·Tz = 22,36 + 603,73·10-5

·Tz 

1.6.5  Теплоємкі·сть газов·ого палив·а 

 

 

1.6.6  Мольна теплоємкі·сть складов·их газов·ого палив·а 

mCv сн4 = 12,235+5028x10-5 x tc 

mCv с2н6 = 7,004+12649x10-5 x tc 

mCv с3н8 = 14,97+17800x10-5 x tc 

mCv с4н10 = 93,128+11621x10-5 x tc 

mCvс5н12 = 118,06+14096x10-5 x tc 

mCvN2 = 20,637+255,4 х10-5 x tc 

mCvСО2 = 27,545+1386x10-5 x tc 

 

   

    Пі·сля пі·дстанов·ки отримуємо рі·в·няння 

      mCvm = a + b·10-5
·Tz = 12,99 + 5501,79·10-5

·Tc = 60,532  кДж/(кг К) 

 

1.6.7  Мольна теплоємкі·сть газопов·і·тряної сумі·ші· при пості·йному об’ємі· 

 

 

 

 

 

     Пі·сля пі·дстанов·ки одержим рі·в·няння 

mCvcм = a + b·10-5
·Tz = 20,08 + 503,49·10-5

·Tz 

де mCvпов· = 20,38 + 209,5·10-5
·Тz –мольна теплоємні·сть пов·і·тря 
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   Середня мольна теплоємні·сть газопов·і·тряної сумі·ші· при пості·йному тиску 

  

      Пі·сля пі·дстанов·ки одержимо рі·в·няння 

     mCvmсм = a + b·10-5Tz = 20,8 + 251,75·10-5Tz 

     Мольна теплоємні·сть продукті·в· згоряння при пості·йному тиску в· точці· «Z» 

 

 

     Пі·сля пі·дстанов·ки одержимо рі·в·няння 

      mCvmсм = a + b·10-5Tz=29,162 + 535,827·10-5Tz 

      Середня мольна теплоємні·сть продукті·в· згоряння при пості·йному тиску в· 

точці·       «z» 

 

       В·иконуємо пі·дстанов·ку в· рі·в·няння балансу 

1.6.8  Максимальна температура процесу згоряння  

 

1.6.9 Пі·сля пі·дстанов·ки одержимо кв·адратне рі·в·няння 

 

          де прив·едені· коефі·ці·єнти: 

А = 268,544 

В· = 29,231 

С = 54135,55     81263,2 

      Зв·і·дки: 

 

 

       

           Тz = 1886,0 К 

     Tz для газов·их дв·игуні·в·  (1800 - 2200)K 

1.6.10  Максимальний тиск згоряння 
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         для газов·их дв·игуні·в·  (200  - 12000)кПа 

1.6.11 Ступі·нь пі·дв·ищення тиску 

   

       Перев·і·рка: 

  

 

             ∆λ пов·инна бути в· межах 10% 

1.6.12  Ступі·нь попереднього розширення 

 

 

1.7 Параметри процесу розширення 

1.7.1 Ступі·нь подальшого розширення 

  

 

1.7.2 Тиск в· кі·нці· розширення 

   

 

1.7.3 Температура в· кі·нці· розширення 

  

 

1.7.4  Середня температура в·ипускних газі·в· 

   

 

        де К´=1,4; К´´=1,35 – емпі·ричні· коефі·ці·єнти. 

1.7.5 Температура залишков·их газі·в· 

 

                 

     для газов·их дв·игуні·в·  ( 650 - 1000 ) 

      Перев·і·рка: 
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1.8 І·ндикаторні· показники робочого циклу 

1.8.1 Середні·й теоретичний і·ндикаторний тиск 

  

 

 

 

 

І·ндикаторний ККД 

1.8.2 І·ндикаторний ККД 

 

 

 

1.8.3 І·ндикаторна в·итрата газу 

                            

   

1.9 Ефектив·ні· показники робочого циклу 

1.9.1  Середні·й тиск механі·чних в·трат 

   

1.9.2  Середня шв·идкі·сть поршня 

   

 

         де 0,088; 0,0118 – пості·йні· коефі·ці·єнти 

1.9.3 Середні·й ефектив·ний тиск 

   

 для газов·их дв·игуні·в·  ( 500 - 1500 ) 

1.9.4  Механічний ККД 

  

 для газов·их дв·игуні·в·  ( 0,75 – 0,90 ) 

1.9.5  Ефектив·ний ККД 
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 для газов·их дв·игуні·в·  ( 0,23 – 0,38 ) 

1.9.6 Питома ефектив·на в·итрата газу 

   

1.9.7 Годинна в·итрата газу 

  

       1.10 Основ·ні· розмі·ри цилі·ндра і· дв·игуна 

    Лі·траж дв·игуна 

                                                                                                                  

 

1.10.1  Робочий об’єм цилі·ндра 

  

  

 

  1.10.2  Ді·аметр цилі·ндра        

                                                                                       

1.10.4  Коефі·ці·єнт пропорці·йності· 

  

1.10.5  Хі·д поршня 

   

1.11 Уточнені· розмі·ри цилі·ндра і· дв·игуна 

Ді·аметр цилі·ндра 

D = 250 мм 

Хі·д поршня 

S = 340 мм 

1.11.1  Лі·траж дв·игуна 

        1.11.2 Робочий об’єм дв·игуна 

   

1.11.3 Ефектив·на потужні·сть дв·игуна 
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1.11.4 Отримана в·еличина Рер в·і·дрі·зняється в·і·д заданої на: 

 

 

  

1.11.5  Так як значення ∆Ре<5%, то  розрахунок робочого процесу 

дв·игуна в·иконаний в·і·рно. 

  2.3.1 Розрахунок і·ндикаторної ді·аграми 

         Розрахунок теоретичної і·ндикаторної ді·аграми робочого циклу газов·ого 

дв·игуна 6ГЧН25/34 в·иконується в· табличні·й формі· по таким в·ихі·дним даним. 

Таблиця 2.2.В ·ихі ·дні · дані · для побудов ·и і ·ндикаторної ді ·аграми  

Найменув ·ання параметру  Позначення Розмі·рні·сть В·еличина 

1.Середні·й і·ндикаторний тиск pmi МПа 1,248 

2.Тиск в· кі·нці· стиску pc МПа 5,0 

3.Показник полі·тропи стиску n1 - 1,37 

4.Ступі·нь стиску ε - 10,5 

5.Максимальний тиск згоряння pmax МПа 11,36 

6.Показник полі·тропи розширення n2 - 1,25 

7.Ступі·нь попереднього розширення ρ - 1 

8.Масштаб в·і·сі· тиску mp МПа/мм 0,05 

 

  Форму лі·ні·ї стиску теоретичної і·ндикаторної ді·аграми знаходимо по формулі·  

                    рст= рс/(V/Vc)
n1, МПа        (2.1)                                                            де  рс 

– тиск в· кі·нці· стиску в· цилі·ндрі· дв·игуна, МПа 

   Форму лі·ні·ї розширення знаходимо по формулі ·  

                      рроз= рmax·ρn2/(V/Vc)
n2 = рmax/(V/Vc)

n2, МПа    (2.2)                       

Результати розрахункі·в· по формулам (2.1) і· (2.2) прив·едені· в· таблиці· 2.3                         
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Таблиця 2.3        Координати точок  для побудов·и крив·их стиску і· розширення 

V/Vc рст, МПА рст, мм рроз, МПа рроз,мм 

1 5,00 100,0 11,36 227,2 

1,25 3,70 74,0 8,60 172,0 

1,5 2,89 57,8 6,84 136,8 

2,0 1,96 39,2 4,75 95,0 

2,5 1,45 29,0 3,59 71,8 

3,0 1,13 22,6 2,86 57,2 

4 0,77 15,4 1,98 39,6 

5 0,57 11,4 1,50 30,0 

7 0,36 7,2 1,02 20,4 

9 0,26 5,2 0,71 14,2 

10,5 0,22 4,4 0,63 12,6 

 

 

2.3.2 Побудов·а ді·йсної і·ндикаторної ді·аграми для газов·ого дв·игуна 6ГЧН25/34. 

           Ді·йсну і·ндикаторну ді·аграму будуємо і·з в·рахув·анням   її характерних точок: 

c′ – точка початку подачі· і·скри, яка в·изначається в·ипередженням запалюв·ання  

   f - точка початку згоряння, яка в·изначається кутом затримки згоряння                ∆φ1 

=10ºПКВ·. 

   ∆ φ2 =10ºПКВ· - кут пі·сля В·МТ, де тиск газі·в· максимальний. 

    b - точка початку в·і·дкриття  в·ипускного клапана. 

     r′- точка  початку в·і·дкриття  в·пускного клапану. 

     r″- точка закриття в·ипускного клапана. 

     d - точка закриття в·пускного клапану. 

     с″- точка тиску газі·в· в· В·МТ в· кі·нці· такту стиску. 

     zd- точка максимального тиску газі·в·. 
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Розрахунок координат характерних точок  і ·ндикаторної ді·аграми прив·едений 

в· таблиці· 2.4 

Таблиця 2.4        Координати характерних точок і·ндикаторної ді·аграми 

В·ихі·дні· дані· для побудов·и ді·йсної і·ндикаторної ді·аграми 

а) крив·ошипно-шатунне в·і·дношення   λ = R/L = 0,17/0,69 = 0,246; 

б) в·і·дстань в·і·д В·МТ до НМТ на ді·аграмі· АВ· = 237,5 мм; 

в·) кут затримки згоряння  ∆φ1 = 10º ПКВ·; 

г) тиск залишков·их газі·в· pr = 0,195 МПа; 

д) масштаб тиску              mp= 0,05 МПа/мм; 

є) хі·д поршня                    S = 0,34 м; 

ж) тиск в· кі·нці· стиску        pc = 5,0 МПа; 

з) максимальний тиск       pmax = 11,36 МПа;  

Ордината точки   r″      рr/mp = 0,195/0,05 = 3,9мм 

Тиск  газі·в· у В·МТ          рc´ = 1,2··рc = 1,2··5,0 = 6,0 МПа;       рс
'/mp = 6,0/0,05 = 120 

мм. 

Максимальний тиск згоряння  рzd = 0,85··рmax = 0,85··11,36 = 9,86МПа 

рzd/mp = 9,86/0,05 = 197,2 мм. 

Поправ·ка Брі·кса  OO1 = R·λ/2 = 170··0,246/2 =20,91 мм 

Масштаб перемі·щення  ms = S/AB = 340/237,5 = 1,43 мм/мм 

φ,ПКВ· 

Положення точки 

в·і·дносно В·МТ, φ 

ПКВ· 

Пості·йна X = (1-

cosφ)+0,25·λ·(1-

cos2φ) 

В·і·дстань в·і·д 

В·МТ до точки 

Х·(AB)/2,мм 

с, до В·МТ 30 0,1647 18,5 

f, до В·МТ 20 0,0747 8,4 

b, пі·сля В·МТ 130 1,7147 192.9 

r′, до В·МТ 20 0,0747 8,4 

r″́, пі·сля В·МТ 30 0,1647 18,5 

d, до В·МТ 130 1,7147 192,9 
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Поправ·ка Брі·кса  в· масштабі· перемі·щення 

  OO1 = OO1/ms = 20,91/1,43 = 14,6 мм. 

       2.4 Розрахунок  теплов·ого балансу дв·игуна 

Умов·а зав·дання: 

    Ефектив·на потужні·сть          Ре= 698,1 

кВ·т 

     Частота обертання колі·нчастого в·алу                 n =750 хв·

-1 

     Ді·аметр цилі·ндру           D =250 мм 

     Хі·д поршня                      S=340 мм 

     Число цилі·ндрі·в·              і· = 6 

     Коефі·ці·єнт тактності·             Z = 4 

     Нижча теплота згорання газу     QH = 34500 кДж/м3 

     Годинна в·итрата газу       Br = 191,4 м3/год 

      І·ндикаторний ККД.                  ηi = 0,43                        

      Ефектив·ний ККД.                  ηe = 0,38 

      Кі·лькі·сть св·і·жого заряду                 М1=18,283 

кмоль/кг 

      Загальна кі·лькі·сть продукті·в· згорання     Мr=18,328 

кмоль/кг 

      Температура в·ипускних газі·в·            Тср.г.= 833,3 К 

      Температура на початку стиску      Тd=348,5 К 

      Мольна теплоємкі·сть продукті·в· згорання                   

       при пості·йному об'ємі·     mC’’v =24,38 кДж/кмоль 

К 

       Мольна теплоємкі·сть св·і·жого заряду                                                                                       

      при пості·йному об'ємі·     mC’v =21,84 кДж/кмоль 

К 

      Середні·й і·ндикаторний тиск      Pmi=1247,79 

кПа 

      Рі·в·няння теплов·ого балансу. 
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      Загальна кі·лькі·сть теплоти, в·в·еденої в· дв·игун з палив·ом 

       
      

 

    де Qe - теплота, екв·і·в·алентна ефектив·ні·й роботі·; 

        Qв·- теплота, яка в·і·дв·одиться охолоджув·альною рі·диною; 

        Qг- теплота, яка в·иноситься в·ипускними газами; 

        Qм- теплота, яка в·і·дв·одиться маслом; 

        Qн.в·.- нев·рахов·ані· теплов·і· в·трати.  

       Теплота, яка пі·дв·одиться в· цилі·ндр дв·игуна з палив·ом 

             

        у в·і·дсотков·ому в·і·дношенні· qп  приймаємо за 100%. 

       Теплота, екв·і·в·алентна ефектив·ні·й роботі· дв·игуна: 

        .       

       у в·і·дсотков·ому в·і·дношенні· 

                                                       

       Перев·і·рка: 

            
      

 

        В·ирахов·уємо похибку 

        
   

 

         похибка не перев·ищує 1% 

       Теплота, яка в·і·дв·одиться охолоджув·альною рі·диною: 

        
        

 

       де  Qw- теплота, яка в·і·дв·одиться робочим ті·лом в· сті·нки цилі·ндра; 

      Qт.п.- теплота, екв·і·в·алентна роботі· на тертя поршня по втулці· цилі·ндра; 

      Qв·.н.- теплота, екв·і·в·алентна роботі· на прив·і·д в·одяного насосу. 

       Теплообмі·н мі·ж робочим ті·лом і· сті·нками цилі·ндра. 

             
 

       де Wнап.,Wст.,Wг.р.,Wв·ип - в·і·дпов·і·дно в·і·дносні· в·трати палив·а на ді·льницях 

       напов·нення, стиску, горі·ння - розширення та в·ипуску газі·в· і·з цилі·ндра. 

        З експериментальних даних: 

внMГBeП QQQQQQ .

Квт 7,18346,3/345007,706.3/  г
Н

г
П QBQ

кВт 1,6981,69810001000  ее РQ

кВт 70038,07,1834/  епQQ
е



  % 27,0%1001,698/7001,698  100  %/QQQΔ еee

... нвПТwв QQQQ 

    кВт 2,2757,183403,012,0..  пвипРГСТнапw QWWWWQ

%38%1007,1834/1,698%  100/  пe QQq
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       Wнап.=0            Wг.р.=0,12 

       Wст.=0              Wв·ип=0,03 

     Теплота, екв·і·в·алентна роботі· на тертя поршня по гі·льзі· цилі·ндра. 

     Середні·й тиск механі·чних в·трат в· механі·змах дв·игуна. 

    
 

      де а = 0,088 в · = 0,0118 - коефі·ці·єнти для в·изначення середнього тиску 

механі·чних в·трат;  

       Середня шв·идкі·сть поршня. 

        м/с;      

       Середні·й тиск тертя поршня: 

кПа 98,1123,1886,06.0 мдср.т.  РP
        

             Потужні·сть тертя поршня. 

   

       де Vs- робочий об'єм цилі·ндру. 

    
 

      Теплота, екв·і·в·алентна роботі· тертя поршня: 

кВт 7,707,7010001000..  ППТ РQ
      

 

     Теплота, екв·і·в·алентна роботі· на прив·і·д в·одяного насосу. 

     В·изначаємо в·итрату в·оди як суму теплоти: 

      
    

 

      тоді· в·итрата охолоджуючої рі·дини: 

0124,0
1019,41000

5,1109,34510 33












втвв

В
В ТC

КQ
V


   

м3/с     

     К=1,5 коефі·ці·єнт запасу. 

      1000 кг/м3 - середня питома вага в·оди. 

    Cmв·=4,19 кДж/кг - середня теплоємкі·сть в·оди. 

    10 - температурний перепад в·оди в· холодильнику. 

   Потужні·сть, яка в·итрачається на прив·і·д в·одяного насосу. 

     .      

    кПа3,188105,80118,0088,010 33

мд  mСваP

5,830/75034030/  nSCm

  кВт 7,70430/67500167098,112)  30/(.  ,ZinVРP sТСРп

322 м 0167,04/34025014,34/  SdVs 

кВт 9,3457,702,275..  ПТWВ QQQ

в

 вТ

кВт 87,165,0/980124,0/ ....  нвввнв PVР 
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       98 вР    кПа - гі·драв·лі·чний опі·р системи охолодження.  

      0,7 - ККД в·одяного насосу.  

       Тоді·  Qв·.н.= 1000·1,87=1,87 кВ·т 

      Загальна теплота, яка в·і·дв·одиться охолоджув·альною рі·диною. 

          

     що складає у в·і·дсотков·ому в·і·дношенні·: 
 

                    

      Теплота, яка в·иноситься в·ипускними газами: 

 

         І·зобарна теплоємкі·сть продукті·в· згорання 

      

      

     І·зобарна теплоємкі·сть св·і·жого заряду. 

    Що складає у в·і·дсотков·ому в·і·дношенні·: 

     

     Теплота, яка в·і·дв·одиться маслом і· затрачується на 

    прив·і·д масляного насосу: 

      Теплота, яка в·і·дв·одиться маслом, в·і·д гарячих деталей дв·игуна. 

     
 

        Теплота, екв·і·в·алентна роботі· на подолання опору в· механі·змах дв·игуна. 

    
 

      доля в·трат в· механі·змах дв·игуна. 

     Теплота, екв·і·в·алентна роботі· на прив·і·д насоса системи мащення. 

      В·итрата циркуляці·йного масла. 

     

 

..нв

кВт 8,34787,17,702,275...  нвПТwв QQQQ

    
  кВт 3,6865,34816,309,123,83351,3195,12

4,226,3

4,191

4,226,3 0

.

0
1.2







 d

T

Tpгср
T

Tp
r

Г TmCMTCmM
B

Q dгср

кДж/кмольК 51,31pCm

кДж/кмольК 16,30pCm

% 41,37%1007,1834/3,686%  100/  ПГГ QQq

    кВт6,458,3471,1182,2751  вМДwM QQQQ

кВтQQ ПМДМД 1,1187,18340644,0 

    0644,038,079,1247/3,188/   imiМДМД РР 

/см0013,0
10094,2900

6,455,1 31 









Cmм
Qк

V
M

M
M 

% 95,18%1007,1834/8,347%  100/  Пвв QQq
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     К=1,5 - Коефі·ці·єнт запасу 

       кг/м3 - густина масла; 

      Сmм=2,094 кДж/кг - середня теплоємкі·сть масла. 

     ∆Tм=10 К Температурний перепад масла в· охолоджув·ачі·. 

     Потужні·сть, яка в·икористов·ується на прив·і·д масляного насоса: 

       

      

 

      де Р0=0,4·106 - робочий тиск масла в· системі·; 

      механі·чний ККД масляного насосу. 

     Тоді           

     Загальна кі·лькі·сть теплоти складає: 

           
 

      у в·і·дсотков·ому в·і·дношенні·

 

          
 

       Нев·рахов·ані· теплов·і· в·трати 

       

    що складає у в·і·дсотков·ому в·і·дношенні·: 

   

        В·сі· отримані· дані· зв·едені· в· таблицю 2.5 

Таблиця 2.5  Зв·едена таблиця даних теплов·ого балансу. 

Складові· теплового балансу кВ·т % 

теплота, еквівалентна ефективній роботі· 698,1 38,0 

теплота, яка відводиться охолоджувальною 
рідиною 

347,8 19,0 

теплота, яка виноситься випускними газами 686,3 37,4 

теплота, яка відводиться маслом  47,8 2,6 

невраховані· теплові· втрати 54,7 3,0 

Загальна кількість теплоти, введеної в· двигун з 
паливом 

1834,7 100 

 

900м

кВт 27,2
107,0

3500000045,0

10 33

0

.. 










PV
P М

НМ

7,0м

 кВт3,227,2100010002  МНМ PQ

квт 8,473,26,4521  MMM QQQ

%61,2%1007,18348,47  %  100/  /QQq ПMM

 
кВт 7,54)8,473,686

8,3471,698(7,1834..


 MГвeПВН QQQQQQ

% 98,2100%/1834,77,54  %  100/....  ПВНВН QQq
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2.5 Динамі·чний розрахунок дв·игуна 6ГЧН 25/34. 

      Для в·иконання розрахункі·в· на мі·цні·сть деталей дв·игуна, що рухаються   

необхі·дно знати в·еличини  сил, які· ді·ють на КШМ. Для знаходження сил, що ді·ють 

на деталі· КШМ і· в·иконується динамі·чний розрахунок дв·игуна. 

       Розглянемо сили, що ді·ють на на деталі· КШМ: 

  сили тиску газі·в· на поршень 

   Fг= pц·π·D2/4, H                                                                  

  де  рц – тиск газу в· цилі·ндрі· дв·игуна  в· залежності· в·і·д кута пов·ороту колі·нчастого 

в·алу, Па 

     D – ді·аметр поршня, м 

      сили і·нерці·ї  мас КШМ , що рухаються зв·оротньо- поступально 

      F = - ms·r·ω2
·(cosφ +λ·cos2φ), H                                          

     де  ms –  маса деталей КШМ, що рухаються зв·оротно- поступально ,кг 

      r – раді·ус крив·ошипу,м 

     ω - кутов·а шв·идкі·сть колі·нчастого в·алу, рад/с 

      φ –  кут пов·ороту колі·нчастого в·алу, град 

      λ = R /L –  крив·ошипно – шатунне в·і·дношення. 

     Сумарна сила 

      Fd = Fг +Fи, H                                                                    

        - Нормальна  сила, що ді·є і·з сторони поршня на в·тулку цилі·ндру. 

       FN = Fd ··tq β, H                                                                

       де  β - кут  в·і·дхилення шатуна в·і·д в·ертикального положення, град 

     Раді·альна сила, що ді·є на колі·но колі·нчастого в·алу  

     Fr = Fd · ·cos(φ+β)/cosβ, H                                                      

   - Дотична сила, що ді·є на колі·но колі·нчастого в·алу і· ств·орює  крутний момент   

дв·игуна                                                    

          Fk= Fd·     sin(φ+β)/cosβ, H                                                      

       Динамі·чний розрахунок дв·игуна 6ГЧН 25/34 в·иконується в· табличні·й формі·     

по таким в·ихі·дним даним: 

     а) ді·аметр поршня                                                                   D = 0,25м 
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     б) частота обертання колі·нчастого в·алу                           n = 750 об/хв· 

     в·) ордината прийнята для р max                                          hmax = 228   мм                                             

     г) максимальний тиск згоряння                                        рmax = 11,4 МПа 

     д) крив·ошипно- шатунне в·і·дношення                           λ =R/L = 0,17/0,69 = 0,246 

     э) масштаб  і·ндикаторної ді·аграми                                  mр = 0,05 МПа/мм 

     ж) маса деталей, що рухаються зворотно–поступально                                                                                      

ms = 80,6 кг 

    з) раді·ус крив·ошипу                                                            R = 0,17м 

     к) кут максимального тиску                                               Δφ =10˚ 

     л) кутов·а шв·идкі·сть колі·нчастого в·алу  ω = π·n/30 =  3,14··750/30 = 78,5 рад/с. 

      Динамі·чний розрахунок дв·игуна в·иконаний в· табличні·й формі·. 

 

 

 

 

 

  

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 



Pц Fг Fи Fd FN Fr Fk Fг Fи Fd FN Fr Fk

пкв мм кн кн кн кн кн кн мм мм мм мм мм мм
0 3,6 8,8 -104,4 -95,6 0,0 -95,6 0,0 3,6 -42,6 -39,0 0,0 -39,0 0,0

15 3,6 8,8 -98,8 -90,0 -5,7 -85,4 -28,8 3,6 -40,3 -36,7 -2,3 -34,8 -11,8

30 3,6 8,8 -82,9 -74,1 -9,2 -59,5 -45,0 3,6 -33,8 -30,2 -3,7 -24,3 -18,3

45 3,6 8,8 -59,3 -50,4 -8,9 -29,4 -42,0 3,6 -24,2 -20,6 -3,6 -12,0 -17,1

60 3,6 8,8 -31,6 -22,8 -5,0 -7,1 -22,2 3,6 -12,9 -9,3 -2,0 -2,9 -9,0

75 3,6 8,8 -3,8 5,0 1,2 0,1 5,1 3,6 -1,6 2,0 0,5 0,0 2,1

90 3,6 8,8 20,6 29,4 7,5 -7,5 29,4 3,6 8,4 12,0 3,0 -3,0 12,0

105 3,6 8,8 39,5 48,4 11,8 -24,0 43,7 3,6 16,1 19,7 4,8 -9,8 17,8

120 3,6 8,8 52,2 61,0 13,3 -42,0 46,2 3,6 21,3 24,9 5,4 -17,1 18,8

135 3,6 8,8 59,3 68,1 12,0 -56,7 39,6 3,6 24,2 27,8 4,9 -23,1 16,2

150 3,6 8,8 62,3 71,1 8,8 -66,0 27,9 3,6 25,4 29,0 3,6 -26,9 11,4

165 3,6 8,8 63,1 71,9 4,6 -70,7 14,2 3,6 25,7 29,3 1,9 -28,8 5,8

180 3,6 8,8 63,2 72,0 0,0 -72,0 0,0 3,6 25,8 29,4 0,0 -29,4 0,0

195 3,6 8,8 63,1 71,9 -4,6 -70,7 -14,2 3,6 25,7 29,3 -1,9 -28,8 -5,8

210 3,8 9,3 62,3 71,6 -8,9 -66,4 -28,1 3,8 25,4 29,2 -3,6 -27,1 -11,5

225 4,0 9,8 59,3 69,1 -12,2 -57,5 -40,2 4,0 24,2 28,2 -5,0 -23,4 -16,4

240 4,6 11,3 52,2 63,5 -13,8 -43,7 -48,1 4,6 21,3 25,9 -5,6 -17,8 -19,6

255 5,4 13,2 39,5 52,8 -12,9 -26,1 -47,7 5,4 16,1 21,5 -5,3 -10,7 -19,4

270 6,8 16,7 20,6 37,3 -9,5 -9,5 -37,3 6,8 8,4 15,2 -3,9 -3,9 -15,2

285 9,3 22,8 -3,8 19,0 -4,6 0,4 -19,5 9,3 -1,6 7,7 -1,9 0,2 -8,0

300 13,6 33,4 -31,6 1,8 -0,4 0,5 -1,7 13,6 -12,9 0,7 -0,2 0,2 -0,7

315 22,1 54,2 -59,3 -5,0 0,9 -2,9 4,2 22,1 -24,2 -2,1 0,4 -1,2 1,7

330 38,7 94,9 -82,9 12,0 -1,5 9,7 -7,3 38,7 -33,8 4,9 -0,6 3,9 -3,0

345 66,7 163,6 -98,8 64,8 -4,1 61,5 -20,8 66,7 -40,3 26,4 -1,7 25,1 -8,5

360 103,0 252,7 -104,4 148,2 0,0 148,2 0,0 103,0 -42,6 60,4 0,0 60,4 0,0

375 154,2 378,3 -98,8 279,5 17,8 265,3 89,6 154,2 -40,3 113,9 7,3 108,2 36,5

390 93,3 228,9 -82,9 146,0 18,1 117,4 88,7 93,3 -33,8 59,5 7,4 47,9 36,1

405 55,9 137,1 -59,3 77,9 13,8 45,3 64,8 55,9 -24,2 31,7 5,6 18,5 26,4

420 36,1 88,6 -31,6 57,0 12,4 17,7 55,5 36,1 -12,9 23,2 5,1 7,2 22,6

435 25,4 62,3 -3,8 58,5 14,3 1,3 60,2 25,4 -1,6 23,8 5,8 0,5 24,5

450 19,2 47,1 20,6 67,7 17,2 -17,2 67,7 19,2 8,4 27,6 7,0 -7,0 27,6

Таблиця 2.5   Результати динамічного розрахунку
0j



465 15,5 38,0 39,5 77,6 19,0 -38,4 70,0 15,5 16,1 31,6 7,7 -15,7 28,5

480 13,2 32,4 52,2 84,6 18,4 -58,3 64,0 13,2 21,3 34,5 7,5 -23,8 26,1

495 12,0 29,4 59,3 88,7 15,7 -73,8 51,6 12,0 24,2 36,2 6,4 -30,1 21,1

510 11,1 27,2 62,3 89,5 11,1 -83,1 35,1 11,1 25,4 36,5 4,5 -33,9 14,3

525 9,8 24,0 63,1 87,1 5,6 -85,6 17,2 9,8 25,7 35,5 2,3 -34,9 7,0

540 7,7 18,9 63,2 82,1 0,0 -82,1 0,0 7,7 25,8 33,5 0,0 -33,5 0,0

555 6,0 14,7 63,1 77,8 -5,0 -76,4 -15,3 6,0 25,7 31,7 -2,0 -31,2 -6,3

570 4,0 9,8 62,3 72,1 -8,9 -66,9 -28,3 4,0 25,4 29,4 -3,6 -27,3 -11,5

585 3,3 8,1 59,3 67,4 -11,9 -56,0 -39,2 3,3 24,2 27,5 -4,9 -22,8 -16,0

600 3,3 8,1 52,2 60,3 -13,1 -41,5 -45,7 3,3 21,3 24,6 -5,4 -16,9 -18,6

615 3,3 8,1 39,5 47,6 -11,7 -23,6 -43,0 3,3 16,1 19,4 -4,8 -9,6 -17,5

630 3,3 8,1 20,6 28,7 -7,3 -7,3 -28,7 3,3 8,4 11,7 -3,0 -3,0 -11,7

645 3,3 8,1 -3,8 4,3 -1,0 0,1 -4,4 3,3 -1,6 1,7 -0,4 0,0 -1,8

660 3,3 8,6 -31,6 -23,0 5,0 -7,2 22,4 3,5 -12,9 -9,4 2,0 -2,9 9,1

675 3,3 8,1 -59,3 -51,2 9,0 -29,8 42,6 3,3 -24,2 -20,9 3,7 -12,1 17,4

690 3,3 8,1 -82,9 -74,8 9,3 -60,1 45,4 3,3 -33,8 -30,5 3,8 -24,5 18,5

705 3,3 8,1 -98,8 -90,7 5,8 -86,1 29,1 3,3 -40,3 -37,0 2,4 -35,1 11,8

720 3,3 8,1 -104,4 -96,3 0,0 -96,3 0,0 3,3 -42,6 -39,3 0,0 -39,3 0,0

Продовження  таблиці 2.5
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3. РОЗРОБКА КОНСТРУКЦІЇ ОХОЛОДЖУВ·АЧА 

ГАЗОПОВ·І·ТРЯНОЇ СУМІ·ШІ· 

3.1 Необхі·дні·сть застосув·ання охолоджув·ача наддув·очного пов·і·тря 

Одним і·з найбі·льш ефектив·них способі·в· збі·льшення лі·тров·ої потужності· 

дв·игуна є наддув· – напов·нення цилі·ндра дв·игуна пов·і·трям пі·дв·ищеної густини, 

що дає можлив·і·сть збі·льшити циклов·у подачу палив·а при незмі·нні·й в·еличині· 

коефі·ці·єнта надлишку пов·і·тря. 

 Пі·дв·ищенням густини пов·і·тря можлив·о добитися також зменшення в·итрати 

палив·а  за рахунок збі·льшення коефі·ці·єнта надлишку пов·і·тря. 

Густина наддув·очного пов·і·тря згі·дно і·з рі·в·няння стану прямо 

пропорці·ональна його тиску та зв·оротно  пропорці·йна температурі·. 

У дв·игунах з наддув·ом пі·дв·ищення тиску пов·і·тря в·иконується компресором, 

при стисканні· в· якому пов·і·тря, на жаль, нагрі·в·ається. Тому для збі·льшення 

густини наддув·очного пов·і·тря пі·сля компресора необхі·дно в·станов·люв·ати 

охолоджув·ач.  

Охолоджув·ачі· наддув·очного пов·і·тря рі·зні· по конструкці·ї та компонов·ці· їх 

на дв·игунах. Розрахунок та конструюв·ання ОНП може в·иконув·атися по рі·зному. 

При ств·оренні· дв·игуна в· залежності· в·і·д етапу та мети проектув·ання потрі·бні· 

рі·зні· дані· про ОНП. На ранні·х стаді·ях проектув·ання достатньо мати приблизні· 

дані· про масу, габарити, теплов·у ефектив·ні·сть ОНП. При бі·льш детальних 

розробках потрі·бен детальний розрахунок та конструюв ·ання окремих частин 

ОНП, а також в·изначення змі·ни параметрі·в· пов·і·тря та охолоджув·ача.   

Розглянемо бі·льш детально першу задачу. В·она може бути в·ирі·шена дв·ома 

способами: приблизне в·изначення параметрі·в· ОНП на основ·і· статистичних даних 

або пі·дбором ОНП і·з ряду ді·ючих конструкці·й. 

 Приблизно в·изначення параметрі·в· ОНП в·иконується по залежностям [3]: 

Мх = 18 + 12Gs
2;  Vx = 0,016Gs

1,4 ;  Lп = 0,18 + 1,7Vx;  

Т2 = Т1 – η(Т1 – Тw1);  р2 = р1 – Δр.    

Тут  Мх – маса охолоджуючого пучка, кг; 

        Gs – в·итрата пов·і·тря через ОНП, кг/с;,  
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        Vx – об’єм охолоджуючого пучка, м3; 

Ln – дов·жина охолоджуючого пучка, м; 

η = 0,6 – 0,9 – коефі·ці·єнт теплов·ої ефектив·ності· (ККД). Бі·льші· значення при     

(Т1 –Тw1) ≥ 70К;   

ΔР = (2 – 6) кПа -  опі·р ОНП.  

3.2 Компонов·ка ОНП на дв·игуні· 

ОНП сучасних газових двигунів· мають такі· об’єми та маси, що їх установ·ка 

не може не в·плив·ати на масо – габаритні· характеристики дв·игуні·в·. В· майбутньому 

з подальшим ростом наддув·у це положення буде поглиблюв·атися, оскі·льки маса 

та об’єм ОНП зростають і·з збі·льшенням в·итрати пов·і·тря, причому рі·ст Мх та Vx 

пов·'язаний з в·еличиною Gs в· ступені· бі·льшою за одиницю 

Типов·і· схеми компонов·ки ОНП рі·зних дв·игуні·в· показані· на рис.3.1. І·з 

представ·лених схем в·идно, що при установ·ці· ОНП на середньо – та в·исоко 

оборотних дв·игунах пі·дв·едення пов·і·тря до ОНП часті·ше в·сього в·иконують 

короткими патрубками, що сильно розширюються, нері ·дко з пов·оротом потоку 

пов·і·тря в· одні·й або декі·лькох площинах. Це призв·одить до появ·и значних 

додатков·их опорі·в· та в·еликі·й нері·в·номі·рності· поля шв·идкостей потоку перед 

фронтом теплообмі·нного елемента ОНП. Останнє в·плив·ає на ефектив·ні·сть 

теплообмі·ну в· ОНП і· тим сильні·ше, чим в·ище в·казана нері·в·номі·рні·сть і· чим 

менше коефі·ці·єнт опору руху пов·і·тря через елемент. 

 Для зменшення негатив·них наслі·дкі·в· такої компонов·ки і·дуть на рі·зні· 

заходи, які· покращують газодинамі·чні· показники патрубкі·в· з розширенням для 

пі·дв·едення пов·і·тря. В· них в·станов·люють направ·ляючі· лопатки, замі·нюють 

дифузорні· ді·лянки  з в·еликим кутом розкриття ступі·нчастим дифузором, 

застосовуюють пі·дв·оди у в·игляді· округлених камер з тангенці·альним пі·дв·еденням.  
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В· патрубках, що в·і·дв·одять пов·і·тря в·і·д холодильника до в·пускного колектора 

дв·игуна, площа прохі·дного перері·зу зв·ичайно зменшується. В·трати енергі·ї в· таких 

конфузорах менше, ні·ж в· дифузорах при однаков·их спі·в·в·і·дношеннях площ 

найбі·льшого та найменшого отв·орі·в· і· форми осьов·ої лі·ні·ї.  Разом з тим рі·зкі· 

зв·уження та в·елика крив·изна осьов·их лі·ні·й дифузора в·едуть до пі·дв·ищення в·трат 

в· них, що не бажано. 

Через в·одяні· порожнини ОНП на номі·нальному режимі· роботи дв·игуна 

зв·ичайно прокачують забортну в·оду у кі·лькості·, що в·і·дпов·і·дає пов·ні·й подачі· 

насоса забортної в·оди на цьому режимі·. ОНП рекомендується в·ключати в· напі·рну 

мережу насоса забортної в·оди першим. 

При розмі·щенні· в·ажкого та громі·здкого ОНП на двигуні· слі·д в·рахов·ув·ати 

можлив·і·сть в·иконання рі·зних робі·т по ремонту та обслугов·ув·ання. Наприклад, 

потрі·бно уникати в·станов·лення ОНП над кришками цилі·ндрі·в·, над з΄ємними 

люками і· таке і·нше. Маса ОНП пов·инна сприйматися такими елементами дв·игуна, 

які· можуть нести це нав·антаження без шкоди для наді·йності· дв·игуна. Зокрема, 

з’єднання дифузора з компресором пов·инно в·иконув·атися пружним елементом 
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(дюрі·том або сильфоним компенсатором), що не передають значних зусиль при 

малих деформаці·ях з’єднув·альних трубопров·оді·в·.  

   3.3 Особлив·ості· конструкці·й ОНП 

Трубчасті· рекуператори яв·ляються найбі·льш поширеними апаратами для 

охолодження наддув·очного пов·і·тря. Основ·ні· їх перев·аги – простота конструкці·ї 

та наді·йні·сть в· роботі·.  

 Охолоджув·ач наддув·очного пов·і·тря  зв·ичайно складається і·з корпусу  та 

охолоджуючого елемента. Охолодження пов·і·тря в· ОНП проходить в· результаті· 

контакту з пов·ерхнею теплообмі·ну, яка представ·лена пучком ребристих трубок. В · 

ОНП з трубними пучками, які· є найбі·льш поширеними на сьогодні·, обов·’язков·ими 

деталями теплообмі·нного елементу є трубні· дошки. В· трубних дошках кі·нці· 

трубок зв·ичайно крі·пляться в·альці·в·кою. Таке з’єднання забезпечує в·исоку 

наді·йні·сть, але тов·щина дощок при цьому має бути значною – в·і·д 0,8 до 1,6 

ді·аметра трубки, що несе оребрення. В ·ода і·з трубок збирається в· порожнині· 

в·одяних кришок. Порожнини у в ·одяних кришках можуть розді·лятися на ряд 

окремих камер перегородками. ОНП можуть мати в·і·д одного до чотирьох ході·в· по 

в·оді·, а і·нколи і· бі·льше. По пов·і·трю ОНП в·иконують одноходов·ими. 

Коефі·ці·єнт теплов·і·ддачі· в·і·д пов·і·тря до тепло передаючої сті·нки                

25-315 В·т/(м2··К) – в· помі·жтрубному  просторі·,  60-230 В·т/(м2··К) – при русі· пі·д 

тиском в· трубках. Коефі·ці·єнти теплопередачі· при русі· в·оди в· трубках досягають 

значень 3500-8150 В·т/(м2··К) [2] . Для і·нтенсифі·каці·ї теплопередачі· необхі·дно 

збі·льшув·ати пов·ерхню з ті·єї сторони, де коефі·ці·єнт теплов·і·ддачі· менше; найбі·льш 

зручно це реалі·зув·ати у помі·ж трубному просторі·.  Тому у ОНП в·одопов·і·тряних 

систем пов·і·тря направ·ляють у помі·ж трубний прості·р, а в·оду в· труби. У пов·і·тряно-

пов·і·тряних апаратах в· труби направ·ляють наддув·очне пов·і·тря, а в· збі·льшений  

оребренням помі·ж трубний прості·р  - атмосферне пов·і·тря в·і·д в·ентилятора.  

В·ибі·р конструкці·ї ОНП багато в· чому залежить в·і·д в·еличини в·трат тиску 

наддув·очного пов·і·тря. У зв·’язку і·з жорсткі·стю в·имог застосов·ують ті·льки один 

хі·д наддув·очного пов·і·тря і· у більшості· в·ипадкі·в· не бі·льше дв·ох ході·в· охолоджуючої 
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в·оди, так як застосув·ання бі·льшого числа трубних ході·в· ускладнює конструкці·ю 

та робить трудним компонов·ку охолоджув·ача на дв·игуні·. 

Рі·зномані·ття типі·в· оребрення, що застосов·уються в· конструкці·ях ОНП, 

показано в· табл.3.1, де прив·едені· основ·ні· характеристики охолоджув·ачі·в· 

наддув·очного пов·і·тря дизелі·в· СНД. 

  На основ·і· цих характеристик пров·ести пов·ний аналі·з того чи і·ншого типу 

оребрення в·ажко, так як дані· прив·едені· для ОНП і·з рі·зною теплов·ою потужні·стю. 

Таблиця 3.1 Характеристики трубчастих охолоджув ·ачі·в· наддув·очного 

пов·і·тря  [1] 
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Круглі· мі·дні· труби, 
оребрені· гв·интов·ою 
накаткою 

16ДН23/30 51 3,53 26,5 4,67 291 

Круглі· мі·дні· труби, 
оребрені· гв·интов·ою 
накаткою 

16ЧН26/26 112 3,43 48,2 6,12 282 

Круглі· бі·металев·і· труби, 
оребрені· гв·интов·ою 
накаткою; в·нутрі·шня 
труба – і·з мельхі·ору, 
оребрена сорочка – і·з 
алюмі·ні·йов·ого сплав·у 

6ЧРН36/40 

6ГЧН25/34, 

6ЧН26/34 

113 1,68 73,7 6,87 466 

Круглі· латуні· труби, 
оребрені· мі·дними 
петлями і·з дроту   
(спі·раль) 

6ЧН36/45 40 0,98 35,6 4,65 282 

Круглі· латуні· труби, 
оребрені· мі·дними 
петлями і·з дроту   
(спі·раль) 

16ЧН25/27 65 2,94 45,6 4,53 368 

U-поді·бні· круглі· латуні· 

труби з прямокутними 
мі·дними ребрами 

9ДКРН50/110 39 1,47 65 4,65 295 

Плоскі· латуні· труби, 
оребрені· колектив·ними 
пластинами 

10ДН 

20,7/2х25,4 
60 1,47 109 4,14 496 
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Плоскі· латуні· труби, 
оребрені· колектив·ними 
пластинами 

6ЧН31,8/33 49 1,47 40 4,5 580 

Елі·птичні· мі·дні· труби, 
оребрені· колектив·ними 
мі·дними пластинами 

6ЧН15/18 86 2,94 5,09 4,5 435 

 

При роботі· ОНП трубки пучка та корпус нагрі·в·аються по – рі·зному, в· 

результаті· чого можуть мати мі·сце руйнув·ання його елементі·в· при в·еликих 

рі·зницях в· теплов·их деформаці·ях. З метою компенсаці·ї теплов·их деформаці·й 

застосов·ують конструкці·ї, де забезпечується рухомі·сть одні·єї і·з дощок. Якщо в· 

таких в·ипадках рухома трубна дошка з кришкою проходять через отв·і·р в· корпусі·, 

то мі·сце в·иходу ущі·льнюється. При малих дов·жинах трубок ОНП можуть 

в·иконув·атися і· без компенсаці·ї теплов·их деформаці·й. В· цьому в·ипадку корпус 

ОНП та теплообмі·нний апарат в·иконується як одне ці·ле  (рис.3.2). 

 

  Найбі·льш поширені· в·иди пов·ерхні· теплообмі·ну (ПТ) для ОНП показані· на 

рис.3.3.  
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Найбі·льш наді·йні· та прості· у в·иготов·ленні· круглі· труби, з гв·интов·ими 

ребрами отриманими накатув·анням (рис.3.4). Порі·в·няно низькі· теплотехні·чні· 

показники цих труб компенсуються легкі ·стю в·иготов·лення ребер накаткою, 

простотою компонов·ки пучка, в·исокою в·і·брості·йкі·стю. Особлив·о простий 

технологі·чний процес накатки  мі·дних труб. Але мі·дні· трубки мають в·исоку 

в·арті·сть, в·елику масу, шв·идкі·сть руху в·оди в· них обмежена, а це суттєв·о в·плив·ає 

на характеристики ОНП. Бі·льш дешев·ими є латуні· труби, проте і· в·они мають 

в·елику масу.  

Застосув·ання бі·металев·их трубок дозв·оляє пі·дв·ищув·ати коефі·ці·єнт 

в·икористання маси та компактності·. В· порі·в·нянні· з мі·дними трубами коефі·ці·єнт 

теплопередачі· в· пучку бі·металев·их труб при цьому дещо нижчий 

В·исокоефектив·ні· круглі· латуні· труби, що мають ребра у в·игляді· дротяних 

петель, проте їх недолі·ком є бі·льша маса, недостатньо наді·йне крі·плення дротяної 

спі·ралі· та в·исокі· фі·льтруючі· в·ластив·ості·, у зв·’язку з чим в· мі·сцях  
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припайки дротяних петель концентрується бруд та масляні · в·і·дкладення. 

 

 

Слі·д в·і·дмі·тити, що теплов·і·ддача при поздов·жньому обті·канні· таких труб 

бі·льше в·ище, ні·ж при поперечному.  

В· окремих в·ипадках в·икористов·ують мі·дні· або латуні· круглі· труби, що 

оребрені· прямокутними мі·дними пластинами. Їх перев·агою є в·исока наді·йні·сть та 

порі·в·няно низька в·арті·сть (латунні· трубки). До недолі·кі·в· слі·д в·і·днести 

в·і·рогі·дні·сть плохої припайки ребер, що призв·одить до зниження теплов·і·дв·оду на 

15 - 20%, нев·исоку теплопередачу  та в·елику масу і· розмі·ри апарату. 

Перев·агою плоских труб, оребрених колектив·ними пластинами, є низький 

аеродинамі·чний опі·р, а недолі·ком – можлив·е зниження теплопров·і·дності· 

в·наслі·док погі·ршення або в·і·дсутності· контакту в· мі·сцях паяних з’єднань труб з 

ребрами.  Мі·жтрубний прості·р таких охолоджув·ачі·в· шв·идко забруднюється, а 

нев·еликі· в·і·дстані· (2 … 3мм) помі·ж суці·льними ребрами затрудняють очищення. 

Гофров·ані· пластини збі·льшують теплов·і·ддачу на 10…15%. Розглядув·ана 
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теплообмі·нна пов·ерхня має самий в·исокий коефі·ці·єнт компактності·, але разом з 

тим її наді·йні·сть нев·исока по причині· частих поломок тонкості·нних (δ = 0,5мм) 

плоских трубок. 

В· компактних теплообмі·нних апаратах застосов·ують також плоскі· труби з 

і·ндив·і·дуальними або групов·ими  (на 3…10 труб) пластинами, круглі · труби з 

дисков·ими поперечними ребрами пості·йної тов·щини (шайбов·е оребрення), з 

поздов·жні·ми ребрами рі·зної конфі·гураці·ї, оребрення спі·ральною стрі·чкою, 

штирями рі·зної форми і· тому поді·бне. Проте застосув·ання в·казаних труб в· 

охолоджув·ачах наддув·очного пов·і·тря обмежене по причині· або недостатньо 

в·исоких тепло технологі·чних характеристик, або ж в·исокої в·артості·, або  значних 

технологі·чних трудностей при в·иготов·ленні·. 

 3.4 Розрахунок ОНП 

Розрахунки ОНП в·иконують з рі·зною метою. Часті·ше і·нших в·иконуються 

так зв·ані· пряма та зв·оротна задачі·. При розв·’язув·анні· прямої задачі· пропонується 

в·изначити розмі·ри ОНП при в·і·домих   початков·их та кі·нцев·их параметрах 

теплоносі·їв·. У зв·оротні·й задачі· в·изначаються кі·нцев·і· параметри теплоносі·їв· при 

в·і·домих розмі·рах ОНП та заданих початков·их параметрах теплоносі·їв·. Крі·м цих 

задач, є ряд і·нших задач. Наприклад,  задається маса  теплообмі ·нного апарату, 

початков·і· параметри теплоносі·їв· і· пропонується в·изначити такі· габаритні· розмі·ри 

для заданої маси, при яких зниження температури та тиску пов ·і·тря в· ОНП буде 

найв·игі·дні·шим.  Цю задачу можна назв·ати оптимі·заці·йною, як і· бі·льші·сть і·нших 

задач по розрахунку  охолоджув·ачі·в· пов·і·тря. Слі·д сказати, що методи в·ирі·шення 

прямої чи зв·оротної задачі· зав·жди в·ходять складов·им елементом в· любі· 

розрахунков·і· методики по теплообмі·нникам. 

Голов·ною при в·ирі·шенні· прямої та зв·оротної задач є система і·з рі·в·нянь 

теплопередачі·, рі·в·нянь балансу теплоти по теплоносі·ям, рі·в·няння, що в·изначають 

паді·ння пов·ного тиску при русі · пов·і·тря через ОНП. Порі·в·няльний розрахунок 

ОГПС дв·игуна-прототипу та проектов·аного дв·игуна прив·едений в· таблиці· 3.2. 

 

 



3ОНП
Запроекто-
ваний

1. Двигун, на який встанавлюєься ОНП 6ГЧН 25/34 6ГЧН 25/34 

2. Питома витрата газового палива на двигун-
генератор, be, м

3/(кВт·годс)
0,3 0,273

3.Повна (номінальна) потужність двигуна-
генератора, Р, кВт 670 700

4.Коефієнт надлишку повітря  для згорання 
природного газу, α 1,75 1,7

5.Теоретична витрата повітря для згоряння 1 м3 

природного газу, L0, м
3/м3 9,52 9,52

6.Обємна витрата  природного газу  на двигун  VГ 

= be·P, м
3/ч

201 191,1

7. Обємна  витрата повітря для згоряння 
природного газу при повній  потужності двигуна 
VП. = α·L0·bЕ·P, м3/ч

3349 3093

8. Густина повітря  при нормальній температурі, 
ρвозд., кг/м3 1,2 1,2

9. Густина природного газу при нормальній 
температурі, ρГ., кг/м3 0,73 0,73

10.Масова  витрата газоповітряної  суміші  через 
ОНП, GГПС. = ρП·VП + ρГ·VГ, кг/ч 4165 3851

11.Тиск наддувочного повітря (газоповітряної 
суміші) на вході в ОГПС, рк, МПа 0,2 0,21

12. Температура наддувочного повітря 
(газоповітряної суміші) на вході в ОГПС, tП1, ºС  95 114

13.Витрата  охолоджуючої води через ОГПС, Gв., 

кг/год 40000 40000

Таблиця 3.2 Теплотехничні иа конструктивні параметри охолоджувачів 
газоповітряної  суміші      серійного  3ОНП  та запроектованого 

Найменування параметрів
           Позначення   ОГПС
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14. Температура наддувочного воздуха 
(газоповітряної суміші) на виході із ОГПС, tП2, ºС  50 50

15. Температура охолоджуючої води  на вході в 
ОНП, tВ1, ºС  40 40

16. Питома теплоємність повітря, сП., 

кДж/(кг·град)  1,05 1,05

17. Питома теплоємність води, сВ., кДж/(кг·град)  
4,186 4,186

18. Кількість тепла, що відбирається в ОГПС від 
наддувочного повітря (газоповітряної суміші)                                                                
QОГПС  = сП.·GП.·(tП1 - tП2)/3600, кВт 54,7 71,9

19. Температура охолоджуючої води  на виході із 
ОГПС,  tВ2 = tВ1 + 3600·QОГПС/сВ·GВ, ºС  41,2 41,5

20. Газова  постійна для  повітря,                             
RП, Дж/кг·град 287 287

21. Густина повітря на вході в ОГПС                           
ρП1 = рК/(RП·(tП.1 + 273)), кг/м3 1,89 1,89

22. Густина повітря на виході із ОГПС                          
ρВ2 = рК/(RП·(tП.2 + 273), кг/м3 2,16 2,27

23. Середня густина повітря  в ОГПС                           
ρПср. =0,5(ρП1 + ρП2), кг/м3 2,03 2,08

24. Середня обємна витрата повітря 
(газоповітряної суміші) через ОГПС                                
VПср. =GП./ρПср. м

3/ч
2056,3 1853,1

 Конструктивні параметри ОНП

1. Кількість  труб охолоджуючих в секції 
охолодження, i, шт 172 75

2. Робочая довжина  труби охолоджуючої 
(ширина фронту секції В), lР, м 0,498 0,498

3.Внутрішній діаметр несучої труби, dВН.,м 0,01 0,012
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4. Зовнішній  діаметр несучої  труби, dЗ.,м 0,012 0,015

5. Внутрішній діаметр ребра, dРВН.,м 0,013 0,016

6. Зовнішній діаметр ребра, dРЗ.,м 0,025 0,037

7. Крок оребрення, t.,м 0,003 0,003

8. Кількість ребер на довжині охолоджуючої 
труби,     iР = lР/t.,  шт. 166 166

9. Товщина ребра середня , δ., м 0,0005 0,0005

10. Матеріал несучої трубки МНЖ Мц 30-1-1 Сталь
11. Матеріал оребрення АМцМ Алюміній
12. Кількість рядів труб  охолоджуючих по висоті 
фронта секції охолодження, n1, шт 12 8

13. Крок труб  охолоджуючих по висоті фронту 
секції охолодження, t1, м 0,025 0,037

14. Кількість рядів труб  охолоджуючих по 
глибині  секції охолодження, n2, шт 15 10

15. Крок труб охолоджуючих по глибині секції 
охолодження, t2, м

0,023 0,031

16. Площа поверхні теплообмену секції 
охолодження із сторони охолоджуючої води      F1 

= π·dВН·lР·i, м2 
2,69 1,41

17. Площа поверхні  теплообміну секції 
охолодження із сторони охолоджуваної 
газоповітряної суміші                                                   
F2 = (π/4·(d2

РЗ  -d
2

РВН)·2·iР +π·dРВН·(t - δ)·iР  + 

+π·dРЗ·δ·iР)·i, м2

24,48 24,04

18. Висота фронту секції охолодження                    
H = (n1 -1)·t1 + dРЗ, м 0,3 0,296

19.Глибина  секції охолодження                              
L = (n2 -1)·t2 + dРЗ, м 0,347 0,316

20. Обєм секції охолодження                                  
V = B·H·L, м3 0,052 0,047

21. Коефіцієнт оребрення труби охолоджуючої   
кОР = F2/F1

9,10 17,08
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22.Площа  фронтальної поверхні однієї труби 
охолоджуючої                                                     АТР. 

= lР·dРК  -(t - δ)·   ·(dРК - dРЗ.)·iР, м2
0,00747 0,0097

23.Площа  фронтальної   поверхні секції 
охолодження  АП. = lР·H, м2

0,1494 0,1474

24  "Жива"  площа фронтальної    поверхні секції 
охолодження  для проходу наддувочної 
газоповітряної суміші  АЖ = АП. - АТР·n1, м

2
0,0598 0,0697

25. Швидкість газоповітряної суміші   при 
обдуванні  труби охолоджуючої                         vП. 

= VПСР./3600АЖ, м/с
9,56 7,38

26. Сумарна площа   проходного перерізу труб 
охолоджуючих для протікання води                    FС 

= π·d2
ВН ·i/4, м2         

0,014 0,008

27. Густина води, ρ, кг/м3
1000 1000

28. Обємна  витрата води через  ОНП               VВ 

= GВ/ρ, м3/ч 40 40

29. Швидкість води в трубі охолоджуючій при 
одноходовій схемі її руху vВ. = VВ./3600FС, м/с 0,82 1,31

30. Швидкість води в трубі охолоджуючій при 
двуходовій схемі її руху                                               
vВ. = 2·VВ./3600FС, м/с

1,65 2,62

31. Середньоарифметичний температурний напір 
теплоносіїв в ОНП                                                             
Δt = 0,5(tП1 + tП2) - 0,5(tВ1 + tВ2), ºC

31,9 41,2

32. Необхідний коефіцієт теплопередачі для 
стінки  труби охолоджуючої                                        
к = QОНВ·1000/(F2·Δt), Ват/(м2·град)

70,0 72,5
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3.5 Обґрунтування та опис конструкції запроектованого охолоджувача 

газоповітряної суміші. 

Газовий двигун-прототип 6ГЧН25/34 був· створений на базі· дизельного 

двигуна 6ЧН25/34 у зв·’язку з тим, що різке підвищення цін на дизельне пальне 

призвело до втрати конкурентоздатності· дизель-генератора в· стаціонарній 

енергетиці. Так як значна частина дизель-генераторів·, що вироблялась на ТДВ· 

«Первомайськдизельмаш», застосов·увалась в· судових електростанціях, то 

конструкція охолоджувачів· наддувочного повітря була уніфікована. При 

застосуванні· в· якості· охолоджуючої рідини морської води  необхідно було 

виготовляти  деталі· охолоджувачів· наддувочного повітря  із матеріалів, стійких 

до електрохімічної корозії та які· забезпечували б  допустиму шв·идкість води.  

Конструкційними матеріалами  для виготовлення деталей охолоджувачів· 

наддувочного повітря суднових двигунів· є мідь М3, латунь Л68,  латунь 

алюмінієва ЛА77-2, Бронза Бр.ОЦСН3-7-5-4, нержавіюча сталь, мельхіор 

МНЖМц 30-08-1, алюмінієвий сплав· АМцМ. 

Газові· двигуни, що використовуються в· когенераційних установках, для 

вироблення електричної та теплової енергії, працюють і·з системами 

охолодження, в· яких використовується виключно  підготовлена прісна вода. Тому 

застосування дорогих кольорових матеріалів· для виготовлення деталей 

охолоджувача газоповітряної суміші· є недоцільним. Наявність досконалих 

конструкцій теплопередаючих біметалевих трубок (сталь-алюмінієвий сплав·), що 

застосовуються в· нагрівачах повітря різної потужності, дає можливість розробити 

конструкцію охолоджувача газоповітряної суміші, вартість якого в· 2…3 рази 

менша за вартість ОНП двигуна-прототипу. Конструкція бі·металев·их трубок  

проектованого дв·игуна показана на рис.3.5. 
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Секці·я охолодження (рис.3.6) запроектов·аного охолоджув·ача 

газопов·і·тряної сумі·ші· складається і·з дв·ох трубних дощок – рухомої 1 та нерухомої 

2 та тепло передаючих бі·металев·их (сталь + алюмі·ні·єв·ий сплав· АМцМ) ребристих 

трубок. Трубки з’єднані· з дошками за допомогою електрозв·арюв·ання, що 

забезпечує герметичні·сть секці·ї охолодження. Конструкці·я ребристої трубки має 

в·исоку сті·йкі·сть до забруднення її пов·ерхні· в·ключеннями в· палив·ному газі· та 

масляною парою, що подається і·з картеру дв·игуна системою в·ентиляці·ї.  
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   3.6  Розрахунок на мі·цні·сть деталей  охолоджув·ача газопов·і·тряної сумі·ші· 

Для забезпечення безпечної роботи газов·ого дв·игуна з в·еликим об'ємом 

в·пускного трубопров·оду, що в·ключає змі·шув·альну камеру, компресор 

турбокомпресора, охолоджув·ач газопов·і·тряної сумі·ші· та в·пускний колектор 

мі·цні·сть ОГПС необхі·дно перев·і·рити на тиск в·ибуху робочої сумі·ші·, що можлив·о 

при поломці· коромисла в·пускного клапана, або ж заклинюв·анні· в·пускного 

клапана у в·тулці· направ·ляючі·й. При попаданні· робочих газі·в· з в·исокою 

температурою і·з камери згоряння у в·пускний колектор станеться  в·ибух 

газопов·і·тряної сумі·ші·. Як в·і·домо, при в·ибуху робочої газопов·і·тряної сумі·ші· тиск 

в· закритому об'єму  збі·льшується. В· нашому в·ипадку розрахунков·ий тиск у 

в·пускному трубопров·оді· складе рр =  0,93 МПа. 

Розрахунок на мі·цні·сть деталей ОГПС в·иконується з метою перев·і·рки 

прав·ильності· конструктив·них розмі·рі·в· трубної дошки і· корпусу. 

3.6.1 Розрахунок на мі·цні·сть корпусу ОГПС 

Згі·дно і·з Прав·илами Морського Регі·стру тов·щина  сті·нки корпусу має бути 

не менше, знайденої по формулі· 

 ммc
p

pD
s a 4,21

0,19,01472

93,0380

2







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
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де р = 0,93 МПа – максимальний тиск в· ОГПС при в·ибуху ГПС у в·пускному  

трубопров·оді·, 

Da = 380 мм –зов·ні·шні·й екв·і·в·алентний ді·аметр корпусу, 

 = 0,9 – коефі·ці·єнт мі·цності· зв·арного з'єднання для теплообмі·нного 

апарату, 

 = т/к = 250/1,7 =147 МПа – допустима напруга для матері·алу корпусу, 

де т = 250 МПа –межа текучості· для матері·алу корпусу – Сталь 10 ГОСТ 

1050-74, 

к = 1,7- коефі·ці·єнт запасу мі·цності· для сті·нок, 

с = 1мм – добав·ка до розрахунков·ої тов·щини сті·нки. 

В·рахов·уючи значні· габарити корпусу ОГПС конструктив·но приймаємо   

тов·щину сті·нки корпусу s = 4мм. 
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3.6.2 Розрахунок на мі·цні·сть трубної дошки ОГПС 

Згі·дно і·з Прав·илами Морського Регі·стру тов·щина трубних дощок   

теплообмі·нних апараті·в· пов·инна бути не менше розрахунков·ої по формулі· 

 

ммc
p

Dks в 5,141
68,05,176

93,0
38048,09,09,0 








 

 = т/к = 3000/1,7 = 176,5 МПа – допустиме напруження для матері·алу 

трубної дошки. 

де т = 300 МПа - межа текучості· для матері·алу трубної дошки –      Сталь 30 

ГОСТ 1050-74. 

к = 0,48 – коефі·ці·єнт, який залежить в·і·д в·і·дношення тов·щини сті·нки 

корпусу    = 4 мм до тов·щини трубної дошки, яка попередньо прийнята  

конструктив·но    s = 20 мм. 

/s = 4/20 = 0,20. 

Db = 380 мм – в·нутрі·шні·й ді·аметр корпусу, 

Коефі·ці·єнт мі·цності· трубної дошки при  0,75 d/a  0,4  і·  Db/s  40 

знаходиться при розташув·анні· отв·орі·в· по рі·в·носторонньому трикутнику 

згі·дно формули 

,68,0
39

5,15
65,0935,065,0935,0 

a

d  

де d = 15,5мм – ді·аметр отв·орі·в· в· трубні·й дошці·; 

а = 39мм - крок мі·ж центрами отв·орі·в· при розташув·анні· їх по 

рі·в·носторонньому трикутнику.  

В·рахов·уючи значні· габарити ОГПС приймаємо тов·щину трубної дошки s = 

20мм. 

 
 

 

 

 

 



59 

 

4.ОРГАНІ ·ЗАЦІ ·Я ОХОРОНИ ПРАЦI ТА ЗАХИСТ 
НАВ ·КОЛИШНЬОГО СЕРЕДОВ ·ИЩА . 

 

4.1    Охорона  праці· 
 

          Розробка заходів· щодо зменшення впливу небезпечних і· шкідливих 

виробничих факторів· при роботі· з двигуном 6ГЧН25/34. 

           Охорона праці· – це система законів· і· норм, спрямованих на забезпечення 

безпеки праці· і· відповідних їм соціально-економічних, організаційних, технічних 

і· санітарно-гігієнічних заходів. 

Задачі· охорони праці· – звести до мінімуму можливі· поранення і· захворювання 

працюючих, з одночасним забезпеченням комфорту при максимальній 

продуктивності· праці. Реальні· виробничі· умови характеризуються, як правило, 

наявністю деяких небезпечних і· шкідливих виробничих факторів. 

         Небезпечним виробничим фактором називається такий виробничий фактор, 

вплив· якого на працюючого у визначених умовах приведе до захворювання чи 

зниження працездатності·.  

        Між небезпечним і· шкідливим факторами не завжди можна провести чітку 

границю. Той самий фактор може привести до нещасного випадку чи до зниження 

продуктивності· праці·.  

4.1.1 Аналіз небезпечних і· шкідливих виробничих факторів, що впливають 

на персонал, який обслуговує газовий двигун. 

Загальна характеристика умов праці 

Обслуговування газових двигунів пов’язане з експлуатацією складних технічних 

систем, що працюють під високими температурами, тиском та з використанням 

горючих газів (природний газ, біогаз тощо). Такі умови формують сукупність 

небезпечних і шкідливих виробничих факторів, які можуть негативно впливати на 

здоров’я та безпеку персоналу. 
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Згідно з класифікацією охорони праці, всі шкідливі виробничі фактори 

поділяються на:  фізичні;  хімічні;  психофізіологічні;  пожежо- та 

вибухонебезпечні.  

4.1.2 Фізичні небезпечні та шкідливі фактори 

- Підвищена температура поверхонь 

Газові двигуни працюють при високих температурах (до 400–600 °C у зоні 

випуску). Контакт з нагрітими поверхнями може спричинити опіки. 

Джерела: випускний колектор; турбокомпресор; система охолодження (при 

аваріях).  

- Шум і вібрація 

Робота двигуна супроводжується значним шумом (до 90–110 дБ) та вібрацією. 

Наслідки: зниження слуху; підвищена втома; порушення нервової системи.  

-Рухомі частини механізмів 

До небезпечних зон належать:                                                                                                

-ремінні передачі;  

-вали;  

-вентилятори.  

Можливі травми при випадковому контакті (затягування, удари). 

-Підвищений тиск 

Системи газопостачання працюють під тиском (до кількох МПа). 
Ризики:  розгерметизація;  вибухи;  механічні травми.  

 

-Електричний струм 

Газові двигуни оснащені: системами запалювання; електронними блоками 

керування.  

Небезпека: ураження електричним струмом; короткі замикання.  

4.1.3 Хімічні фактори 

- Вплив природного газу 

Основний компонент — метан. 

Небезпека:  витіснення кисню (ризик задухи);  утворення вибухонебезпечних 

сумішей.  
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- Вихлопні гази 

Містять: оксид вуглецю (CO); оксиди азоту (NOx);  вуглеводні.  

Вплив:  отруєння;  захворювання органів дихання.  

- Мастильні матеріали 

Контакт із маслами може викликати: подразнення шкіри; алергічні реакції.  
 

4.1.4 Пожежо- та вибухонебезпечні фактори 

Газоповітряні суміші є вибухонебезпечними в певних концентраціях. 

Основні причини аварій: витік газу; іскроутворення; порушення герметичності.  

Особливо небезпечні зони: газопроводи; з’єднання та клапани; приміщення без 

вентиляції.  
 

4.1.5 Психофізіологічні фактори: фізичне навантаження;  ремонтні роботи;  

переміщення важких деталей;  нервово-емоційне напруження;  відповідальність 

за безпечну експлуатацію;  робота в аварійних ситуаціях; монотонність роботи. 

Тривале спостереження за параметрами двигуна може призводити до зниження 

уваги. 

4.1.6 Біологічні фактори (актуально для біогазових установок). 

 При використанні біогазу можливий вплив:  бактерій;  грибків; - продуктів 

розкладу органічних речовин.  
 

4.1.7 Узагальнення впливу факторів 

Небезпечні та шкідливі фактори можуть діяти:  одночасно (комбінований вплив);  

тривало (хронічний вплив);  раптово (аварійні ситуації).  

Найбільш критичними є:  вибухонебезпечність газу;  токсичність вихлопних 

газів;  

високий рівень шуму.  

4.1.8 Висновки 

Обслуговування газових двигунів супроводжується значною кількістю 

небезпечних і шкідливих факторів різної природи. Найбільшу загрозу становлять 
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вибухо- та пожежонебезпечні фактори, а також токсичні гази та фізичні впливи 

(шум, температура). 

Для забезпечення безпеки персоналу необхідно:  впроваджувати ефективні 

системи вентиляції;  контролювати герметичність газових систем;   

використовувати засоби індивідуального захисту;  автоматизувати контроль 

параметрів;  проводити регулярне навчання персоналу.  

       4.2 Захист навколишнього середовища від наслідків роботи газового двигуна  

4.2.1 Загальна характеристика впливу газових двигунів на довкілля 

Газові двигуни внутрішнього згоряння широко застосовуються в енергетиці, 

транспорті та промисловості завдяки їхній економічності та можливості 

використання альтернативних палив, зокрема природного газу та біогазу. 

Водночас їх експлуатація супроводжується негативним впливом на навколишнє 

середовище. 

Основними чинниками впливу є викиди шкідливих речовин, теплове забруднення, 

шум і вібрації. У процесі згоряння газоподібного палива утворюються оксиди 

азоту, оксид вуглецю, вуглеводні та діоксид вуглецю, що впливають на якість 

атмосферного повітря та клімат.  

Попри те, що газові двигуни мають нижчий рівень викидів твердих частинок 

порівняно з дизельними, їх екологічний вплив залишається значним, особливо при 

недосконалому регулюванні процесу згоряння. 

4.2.2 Основні види негативного впливу 

- Викиди забруднюючих речовин 

Найбільший вплив газових двигунів пов’язаний із викидами: оксидів азоту (NOₓ);  

оксиду вуглецю (CO); незгорілих вуглеводнів (CH₄); діоксиду вуглецю (CO₂).  

Рівень токсичності залежить від складу газової суміші, режиму роботи двигуна та 

системи керування. Дослідження показують, що оптимізація складу паливної 

суміші дозволяє суттєво зменшити токсичність вихлопу.  
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- Теплове забруднення. Газові двигуни характеризуються значними втратами 

теплової енергії, яка передається у навколишнє середовище через систему 

охолодження та вихлопні гази. Це може призводити до локального перегріву 

навколишнього середовища. 

- Шум та вібрації 

Робота двигуна супроводжується шумом і вібраціями, які негативно впливають на 

здоров’я людини. Тривалий вплив шуму може викликати професійні 

захворювання та зниження працездатності. 

- Витоки метану 

Метан є одним із основних компонентів газового палива і має високий парниковий 

потенціал. Витоки газу можуть виникати через негерметичність системи та 

призводять до погіршення екологічної ситуації. 
 

4.2.3 Основні заходи захисту навколишнього середовища 

-Зниження токсичності викидів 

Основні методи:  застосування каталітичних нейтралізаторів;  використання 

систем рециркуляції відпрацьованих газів;  оптимізація процесу згоряння;  

використання сучасних систем керування двигуном.  

Сучасні дослідження підтверджують ефективність комбінованих енергетичних 

систем із газовими двигунами для зменшення викидів.  

- Використання когенераційних технологій 

Когенерація дозволяє ефективно використовувати теплоту відпрацьованих газів, 

що підвищує загальний ККД установки та зменшує теплове забруднення. 

Зниження шуму та вібрацій за рахунок:  використання шумоглушників;   

звукоізоляція обладнання;  застосування віброізолюючих опор;  правильне 

проєктування фундаментів.  

Запобігання витокам газу завдяки:  забезпечення герметичності систем;  

встановлювання датчиків витоку газу;  регулярному проводенню технічного 

обслуговування.  
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- Організаційні заходи: контроль технічного стану обладнання; дотримання норм 

експлуатації; підготовка персоналу; екологічний моніторинг.  

 Перспективні напрямки екологізації газових двигунів:  використання біогазу та 

альтернативних палив;  вдосконалення систем електронного керування двигуном;  

 підвищення енергоефективності двигунів;  інтеграцію з енергетичними 

системами нового типу.  

Зокрема, використання біогазу як палива розглядається як перспективний напрям 

зменшення викидів і залежності від викопних ресурсів.  

Газові двигуни є важливим елементом сучасної енергетики, проте їх експлуатація 

супроводжується негативним впливом на довкілля. Основними факторами є 

викиди шкідливих речовин, теплове забруднення, шум і витоки газу. 

Застосування сучасних технічних рішень, таких як когенерація, системи очищення 

газів та автоматизоване керування, дозволяє значно зменшити цей вплив. 

Подальший розвиток газових двигунів має бути спрямований на підвищення їх 

екологічності та енергоефективності. 
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                                          ВИСНОВКИ  
Розроблена згідно із завданням  кваліфікаційна робота на тему                

”Вдосконалення конструкції охолоджувача газоповітряної суміші газового  

двигуна  потужністю   700 кВт. Прототип – 6ГЧН 25/34”  містить в· собі· необхідні·  

креслення, розрахункові· і· пояснювальні· матеріали по газовому двигуну  

6ГЧН25/34 і· детальну розробку конструкції охолоджувача газоповітряної суміші. 

Кваліфікаційна робота   оформлена текстовим документом у вигляді· 

пояснювальної записки та графічної  частини  загальною кількістю 5 листів· 

формату А1. 

Газовий двигун 6ГЧН25/34 потужністю 700 кВт застосовується для приводу 

електрогенератора змінного струму і· встановлюється на промислових 

виробництвах, або обєктах теплоенергетики, де має місце постійне споживання 

електричної та теплової енергії. Габаритне креслення двигуна-генератора ДвГА-

675 та загальна  конструкція газового двигуна 6ГЧН 25/34 показані· на Додатках 

1, 2  графічної частини роботи. 

У другому розділі·  кваліфікаційної роботи по заданим вихідним параметрам 

двигуна (Ре = 700 кВт)  визначений двигун – прототип 6ГЧН25/34 і· виконані· 

розрахунки робочого циклу. Результати розрахунків· показали, що задану 

потужність газового двигуна можна отримати при тиску газоповітряної суміші· у 

впускному колекторі· двигуна  рк = 0,21 МПа, ступеню стиску   ε =10,5, 

коефіцієнті· надлишку повітря α = 1,7.  

          Значне місце в·  роботі· зайняла розробка конструкції охолоджувача 

газоповітряної суміші, яка забезпечує підвищення надійності· та значне 

зменшення вартості· виготовлення двигуна завдяки застосуванню  біметалевих 

теплопередаючих трубок (сталь + алюмінієвий сплав) замість біметалевої трубки, 

у якої несуча трубка виготовлена із мельхіору МНЖМц30-1-1 а сорочка оребрення 

із алюмінієвого сплаву  АМцМ. Застосування несучої трубки із сталі· дозволило 

виконати її з’єднання  з трубною дошкою за допомогою електрозварювання. В· 

пояснювальній записці· приведений детальний опис запроектованого 

охолоджувача газоповітряної суміші· та  виконане обгрунтування запропонованої 
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конструкції секції охолодження. Складальне креслення охолоджувача 

газоповітряної суміші·  показано в· Додатку 3, а в· Додатках  4, 5 розроблена 

конструкція секції охолодження  та нерухомої дошки. 

         Враховуючи те, що запроектований газовий двигун 6ГЧН 25/34 є джерелом 

шуму і· вібрації, велику увагу в·  кваліфікаціні·й роботі· приділено  розробці· 

заходів· по зменшенню негативного впливу його роботи на обслуговуючий 

персонал і· на навколишнє середовище. Серед цих заході·в· слід відмітити захист 

людей від підвищеної температури випускного колектору двигуна шляхом його 

ізоляції; зменшення аеродинамічного шуму за рахунок застосування фільтра – 

глушника на вході· в· компресор ТК.  
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