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А·нота·ція 

 

В ква·ліфіка·ційній роботі, реа·лізова·но за·вда·ння щодо покра·щення 

ефективності чотирита·ктного дизельного двигуна· потужністю 220 кВт на· ба·зі 

прототипу 6ЧН 13/14, за· ра·хунок розробки системи регульова·ного на·ддуву.  

Здійснено за·га·льний опис уста·новки де вста·новлено двигун, якою 

являється екска·ва·тор ЕО-4125, та· здійснено опис за·га·льної будови двигуна·-

прототипу, який є силовою уста·новкою вищезга·да·ного тра·нспортного за·собу.         

Викона·но розра·хунок па·ра·метрів робочого циклу двигуна·, на· основі 

результа·тів якого, побудова·но теоретичну та· дійсну індика·торну діа·гра·ми. 

Визна·чено величини сил та· моменти що діють в кривошипно-ша·тунному 

меха·нізмі двигуна· та· скла·дових зовнішнього теплового ба·ла·нсу.   

Розглянуто особливості існуючих схем регулюва·ння на·ддуву, 

проа·на·лізова·но їхні перева·ги та· недоліки,  а· та·кож  на· основі проведеного 

а·на·лізу обра·но схему на·ддуву з перепуска·нням робочого тіла·.  Обра·но 

типорозмір турбокомпресору яким є ТКР-11, та· визна·чено па·ра·метри руху 

потоку для проточної ча·стини турбіни і компресору. Розра·хова·но па·ра·метри 

га·зового потоку при русі через горловину перепускного кла·па·ну. 

В проекті розглянуто основні проблеми охорони пра·ці та· за·хисту 

на·вколишнього середовища· під ча·с експлуа·та·ції двигуна·. За·пропонова·но 

за·ходи  для зниження шкідливого впливу токсичних компонентів. 

Проа·на·лізова·но можливі небезпеки при експлуа·та·ції та· під ча·с 

обслуговува·ння дизеля. Визна·чено рівні шуму та· вібра·ції проектова·ного 

двигуна·.    

Ключові слова·: екска·ва·тор, двигун, робочий цикл, система· на·ддуву, 

турбокомпресор, вібра·ція, шум. 

 

 

 

 

 

 



 

Annotation 

 

In qualifying work, the task of improving the effectiveness of a four-stroke 

diesel engine with a capacity of 220 kW on the basis of the prototype 6CH 13/14, 

due to the development of a regulated substrate system. 

A general description of the installation where the engine that is excavator EO-

4125 is installed, and a description of the general structure of the prototype engine 

is carried out, which is a power installation of the above-mentioned vehicle. 

The calculation of the parameters of the operating cycle of the engine, based on 

the results of which, a theoretical and valid indicator diagrams are constructed. The 

values of forces and moments operating in the crank mechanism of the engine and 

components of external thermal balance are determined. 

The peculiarities of existing regulatory regulation schemes are analyzed, their 

advantages and disadvantages are analyzed, as well as on the basis of the analysis, a 

substrate scheme with transmission of the working body is selected. The size of the 

turbocharger is chosen by TKR-11, and the flow parameters of the flow for the flow 

part of the turbine and compressor are determined. The parameters of the gas stream 

are calculated when moving through the screw valve. 

The project reviews the main problems of occupational safety and 

environmental protection during the operation of the engine. Measures are proposed 

to reduce the harmful effects of toxic components. Possible dangers are analyzed 

during operation and during diesel engine. The level of noise and vibration of the 

projected engine are determined. 

Keywords: excavator, engine, working cycle, system of ultra, 

turbocompressor, vibration, noise. 
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ВСТУП 

 

Головним за·вда·нням розвитку тра·нспорту кра·їни є необхідність створення 

потужних і економічних двигунів внутрішнього згоряння, а· та·кож модерніза·ція 

перебува·ють у прова·дженні двигунів з мета·, поліпшення їх техніко-економічних 

пока·зників. 

Основним шляхом підвищення потужності і економічності двигунів, на· 

сьогоднішній день, за·лиша·ється за·стосува·ння га·зотурбінного на·ддуву. Технічна· 

доскона·лість а·грега·тів системи на·ддуву, оптима·льність на·стройки системи в 

цілому, ба·га·то в чому визна·ча·є експлуа·та·ційні пока·зники двигуна·. Зна·чна· роль в 

цьому на·лежить ефективності роботи відцентрового компресора·. 

Скла·дна· вза·ємозв'язок робочих процесів поршневий ча·стини двигуна·, га·зової 

турбіни і компресора·, велике число конструктивних па·ра·метрів турбіни і 

компресора·, що вплива·ють на· їх ефективність, призводять до зна·чних витра·т ча·су 

і коштів на· експеримента·льну доведення проточної ча·стини турбокомпресора· на· 

двигуні. Це відноситься перш за· все до турбіни. Тому необхідно ще на· ста·дії 

проектува·ння турбокомпресора· вибира·ти оптима·льну геометрію його проточної 

ча·стини з ура·хува·нням спільної роботи компресора·, турбіни і вла·сне двигуна·. 

Одна·к, в да·ний ча·с нема·є однозна·чної думки щодо ефективності використа·ння 

та·кої системи для високооборотного чотирита·ктного двигуна· середньої 

потужності. Оригіна·льна· схема·тичне розта·шува·ння а·грега·тів на·ддуву, 

нетра·диційні умови роботи лопа·ткових ма·шин роблять прива·бливим рішення 

цього за·вда·ння як з метою оцінки ефективності за·стосува·ння та·кої системи, та·к і з 

метою а·проба·ції розроблених методик розра·хунку в не ха·ра·ктерних для да·них 

лопа·ткових ма·шин умова·х роботи. 

В ході да·ної ква·ліфіка·ційної роботи пла·нується підвищити ефективність 

чотирита·ктного поршневого двигуна· номіна·льною потужністю 220 кВт, на· ба·зі 

прототипу 6ЧН 13/14, за· ра·хунок розробки системи регульова·ного на·ддуву.  
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1 ОПИС ДВИГУНА·-ПРОТОТИПА· ТА· ОБ'ЄКТУ ЙОГО ВСТА·НОВЛЕННЯ. 

 

1.1 Опис об’єкту вста·новлення двигуна·-прототипу. 

Одноковшевий повно поворотний універса·льний екска·ва·тор ЕО-4125 

осна·щений гідра·влічним приводом і призна·чений для викона·ння на·ступних видів 

робіт: 

-  розробки мерзлих ґрунтів I, II, III і IV ка·тегорій; 

- розпушення мерзлих грунтів за· допомогою спеціа·льного робочого орга·ну 

під ча·с риття тра·ншей, котлова·нів та· інших подібних споруд; 

- розпушува·ння мерзлих грунтів і скельних порід при їх попередньому 

розпушенні; 

- інших а·на·логічних робіт в різних га·лузях на·родного господа·рства· при 

темпера·турному діа·па·зоні від -50 до + 50 ° С. 

 

 

 Рис. 1.1 – Екска·ва·тор ЕО-4125 

 

Екска·ва·тор ЕО-4125ЕО-4125 є одним з екска·ва·торів другого покоління. Його 

попередником вва·жа·ється екска·ва·тор ЕО-4124А·.  

Основною відмінною від прототипу є використа·ння енергозберіга·ючого 

гідра·влічного приводу з поліпшеною схемою комута·ції, а·втома·тичним 

упра·влінням дизеля, комбінова·ним регулюва·нням на·соса· і рекупера·цією енергії 
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при опуска·нні стріли. В результа·ті да·ного нововведення на· 30% знизився витра·та· 

па·лива·, що обумовлює 2-3х кра·тну щорічну економію па·лива·.  

Крім цього екска·ва·тор ЕО-4125 ха·ра·ктеризується на·ступними пока·зника·ми: 

ма·ксима·льний тиск в гідра·влічній системі ста·новить 28 МПа·; на· екска·ва·тор 

вста·новлена· а·ва·рійне блокува·ння, що не допуска·є втра·ти па·лива· при обриві 

гідра·влічного проводу; упра·вління - сервогідра·влічне.  

Та·кож вдоскона·лено меха·нізми і скла·да·льні вузли гусеничного ходу, ка·біни і 

редукторів. Все це підвищує на·дійність, знижує витра·ти на· техобслуговува·ння і 

покра·щує умови роботи ма·шиніста·.  

Згідно з цим можна· визна·чити основні технічні ха·ра·ктеристики да·ного 

гідра·влічного екска·ва·тора·. 

 

Та·блиця 1.1 – Технічні пока·зники екска·ва·тора· ЕО-4125 

На·йменува·ння пока·зника· 
Одиниця 

виміру 

Зна·чення  

пока·зника·  

Експлуа·та·ційна· ма·са· з ура·хува·нням обла·дна·ння 

зворотна· лопа·та· 
кг 25000 

Потужність двигуна·  кВт 95,6 

Трива·лість повного робочого циклу  с 21 

Швидкість пересува·ння  км / год 2,5 

Номіна·льна· / геометрична· ємність ковша· при 

роботі на·: 

грунта·х I-IV ка·тегорій 

грунта·х I-III ка·тегорій 

 

 

 

куб. м 

 

 

 

1,15 / 1 

1,49 / 1,25 

Ма·ксима·льна· глибина· копа·ння з ковшем при 

робота·х на· грунта·х I-IV / I-III ка·тегорій 
м 6,7 / 6 

Ма·ксима·льна· копа·льні зусилля на· ріжучої кромці  кН 132 ... 147 

Ма·ксима·льний ра·діус копа·ння на· рівні стоянки  м 9,7 
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1.2 Опис двигуна·-прототипу   

 

Швидкохідний дизельний двигун з безпосереднім вприскува·нням па ·лива·, 

водяного охолодження, шестициліндрові А·-01 є ба ·зовою моделлю сімейства· 

двигунів А·лта ·йського моторного за·воду. Потужність ба·зового двигуна· є рівною 

110 к. с. при 1600 хв-1.  

Двигуни А·-01М є модифіка·цією ба ·зової моделі А·-01, а·ле відрізняється від 

оста·ннього підвищеною в 130 к.с. потужністю і деякими конструктивними 

особливостями.  

За·зна·чений двигун призна·чений для гусеничних і колісних тра·кторів, а· 

та·кож трелюва·льних тра·кторів, ва·лочно-трелюва·льних ма ·шин, а· та·кож в якості 

силових а·грега ·тів пересувних електроста·нцій, на·сосних ста·нцій, дощува ·льних 

уста ·новок, екска·ва·торів, грейдерів, дорожніх ковза ·нок та· інших ма ·шин, що 

за·стосовуються у сільському господа ·рстві.  

Ба·га ·то дета ·лі та· вузли, на·прикла·д кла ·па·ни, пружини кла·па ·нів, ва·жельні 

штовха ·чі, поршні і поршневі кільця, гільзи циліндрів, розпилюва·чі форсунок 

уніфікова·ні з дета ·лями і вузла·ми чотирита ·ктних а·втомобільних двигунів 

Яросла ·вського моторного за·воду.  

Ча·стина· дета·лей уніфікова·на· з дета ·лями двигунів СМД-7 і СМД-14, а· 

па·ливопода·ючі на·сосів - з на·соса·ми 4ТН8, 5X10 двигунів Д-48, Д-54 та· ін. 

У шестициліндрового ба·зового двигуна · А·-01 за·да·ні потужності досяга ·ються 

без за·стосува ·ння на·ддуву при помірних швидкохідностях і на ·пруженості 

робочого процесу:  

- число обертів 1600 - 1750 за· хвилину,  

- середня швидкість переміщення поршня 7,5-8,0 м/сек,  

- середній ефективний тиск 5,6-6,23 кг/см2.  

За·стосува ·ння га·зотурбінного на·ддуву на· двигуні А·-01 за ·безпечило умови 

його суттєвого форсува ·ння, що зна·чно розширило за·стосува ·ння двигуна · в 

різних сфера·х на·родного господа·рства·.    
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Рис. 1.2 – Поперечний розріз двигуна ·. 

 

Рис. 1.3 – Повздовжній розріз двигуна ·. 
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У двигуні за·стосова ·ний суча·сний тепловий процес. До неда·внього ча·су в 

тра·кторних двигуна ·х за·стосовува·ли головним чином віхрека·мерне 

сумішоутворення. У цьому випа·дку в голівці циліндра · робили сферичну а ·бо 

чечевицеподібну ка ·меру згоряння, з'єдна ·ну з порожниною циліндра · вузьким 

ка·на·лом, та·нгенціа ·льно розта ·шова ·ним по відношенню до сфери ка·мери. 

За·вдяки та ·кому положенню ка ·на·лу повітря, перега·няється поршнем з циліндра · 

в ка·меру згоряння при та·кті стиснення, почина·є інтенсивно оберта·тися 

всередині ка·мери згоряння. 

Співвідношення ходу до діа·метру поршня у двигунів А·МЗ та·к са ·мо, як у 

двигунів ЯМЗ, ста ·новить 1,08. 

У описува·них двигуна ·х підвищена· на·дійність корпусних дета·лей і головних 

меха ·нізмів; збільшена· жорсткість конструкції: колінча·стого ва·ла · з великими 

діа·метра·ми шийок і перекриттям контурів корінних і ша·тунних шийок, що 

доходить до 26,5 мм \ блоку циліндрів з ра·ціона·льними ребра·ми і розподілом 

ма·сивів і товщини стінок; знижена· деформа·ція гнізд під гільзи циліндрів і опор 

колінча·стого ва·ла·; гільзи циліндрів з товщиною стінки в ра ·йоні па·сків 11 мм і 

за· межа·ми па·сків - 9,5 мм; для виготовлення поршнів за·стосова·ний жа·роміцний 

а ·люмінієвокремнистий спла·в, що володіє зниженим коефіцієнтом 

темпера·турного розширення (19X10-6); використа ·ні поршневі кільця 

тра·пецієподібного перерізу, що за ·побіга·є їх за·ляга·ння в ка·на·вка ·х при 

за·коксовці, випускні кла·па·ни з жа·роміцної ста ·ли ЕІ69 і сідла· в голівка·х з 

жа·роміцного ча ·вуну; за·стосова·ний косий роз'єм нижньої головки ша·туна · з 

кріпленням кришки болта ·ми, за ·горта·ємо в тіло ша·туна·, за·вдяки чому 

знижуються ва·га· ша ·туна· більш ніж на· 1 кг, на·ва ·нта·ження на· вкла·диші і дію сил 

інерції; розроблена· спеціа·льна· конструкція та ·рілок пружин кла·па·нів, допуска·є 

проверта ·ння кла ·па ·нів при роботі і за·безпечує рівномірний знос фа·сок; 

за·стосова·ні: роликовий ва·жільний штовха ·ч, при якому підвищується ча·с 

відкриття кла·па ·нів і досяга·ється безуда·рна· їх поса ·дка·, що підвищує 

довговічність фа·ски і покра·щує на·повнення циліндрів двигунів; врівнова·жений 

двухспіра·льний плунжер па·ливного на·соса·; розпилюва·ч форсунки з 
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подовженою голкою, на·прямна· ча·стина· котрого відда ·лена· від зони високих 

темпера·тур.  

Підвищення жорсткості блоку циліндрів, гільзи циліндра· і колінча·того ва ·ла· 

дозволило в поєдна·нні з пониженням темпера·турного розширення поршня 

знизити за ·зори в па ·рі поршень - гільза·, що повинно збільшити довговічність 

двигунів.  

Крім того, це зменшує вібра ·цію стінки гільзи і за·побіга·є ка·віта·ційному 

руйнува ·нню гільз та · блоків циліндрів. У шестициліндрових двигуна·х досягнута· 

врівнова·женість сил інерції I і II порядків.  

Блок циліндрів є основною ба·зовою корпусною дета ·ллю двигуна·. Він являє 

собою жорстку виливку із сірого ча·вуну СЧ 21-40, об'єднуючу циліндричну 

ча·стину з ка·ртером двигуна ·. У блоці оброблені поса·дочні поверхні для 

уста ·новки гільз циліндрів, підшипників колінча·стого ва·ла ·, опор розподільного 

ва·ла·, ка ·ртерів шестерень і ма·ховика ·, головок циліндрів, піддона·.  

У верхній, циліндрової, ча·стини блоку циліндрів розта·шова·на· водяна· 

сорочка· для охолодження гільз циліндрів, обмежена· для кожного циліндра · 

поперечними стінка·ми. Збоку блоку вздовж всієї виливки проходить 

водорозподільний ка ·на·л, по якому охолоджуюча· рідина · пода ·ється від водяного 

на·соса· до кожного з циліндрів через спеціа·льно відлиті вікна· по осі гільз. 

Охолоджуюча· рідина· омива ·є гільзу рівномірно, почина ·ючи з нижнього поясу 

гільзи від вікна· водорозподільного ка·на·лу і за·кінчуючи верхнім, на·йбільш 

на·грітим поясом гільзи, після чого вода · через литі отвори у верхній плиті блоку 

циліндрів перетіка·є у водяну сорочку головки циліндрів.  

На · верхній площині блоку циліндрів вста·новлені шпильки кріплення головки 

циліндрів (по 8 шпильок діа·метром М16 на · кожен циліндр, рівномірно попа·рно 

розта·шова·них по периметру циліндра·).  

Різьбова· ча·стина· під шпильки в блоці циліндрів почина·ється на· відста·ні 28 

мм від верхньої площини, за ·вдяки чому на·тяг шпильок кріплення головки не 

переда ·ється безпосередньо поса·дочним буртом під гільзу циліндрів, що 

за·побіга·є деформа·ції гільз.  
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На · різьбовому кінці шпильки, вкручуються в гніздо блоку, знята· фа·ска· 

довжиною 6 мм під кутом 18 °, тобто за · формою вхідної ча ·стини мітчика ·.  

Поса·дочні гнізда· під уста·новку гільзи циліндрів розта·шова·ні у верхній і 

нижній плита·х блоку циліндрів.  

Верхній поса·дковий пояс є та·кож за ·тятим: гільза· своїм буртом входить в 

точно оброблене поглиблення, виступа·ючи на·д площиною блоку в межа·х 0,065-

0,165 мм.  

Під гільзою циліндрів ма ·ється вхідна· фа ·ска·, викона ·на· під кутом 30 ° для 

полегшення монта·жу гільзи в зборі з ущільнюва·льними гумовими кільцями.  

Співвісність верхнього і нижнього поса·дочних поясів під уста ·новку гільз 

циліндрів витримують з високою точністю для усунення деформа·ції гільз 

циліндрів.  

Блок циліндрів розділений поперечними перегородка·ми на· відсіки для 

циліндра·. У кожній з перегородок розміщені розточення під корінні підшипники 

колінча·стого ва·лу і опори розподільного ва·ла ·. Перегородки за·безпечені 

ребра·ми для жорсткості.  

Кожну кришку корінного підшипника· кріплять двома· шпилька·ми діа·метром 

М22. Поса·дка· їх у гнізда· блоку подібна· поса·дці шпильок кріплення головки 

циліндрів.  

Для підвищення прида·тності блоку циліндрів до ремонту на· А·лта·йському 

моторному за ·воді та ·ку поса·дку шпильок кріплення головок циліндрів і кришок 

корінних підшипників за ·мінюють на·тягом по середньому діа·метру різьби. При 

цьому величина· моменту за ·тягува ·ння шпильок може бути знижена·. На· кришці 

переднього корінного підшипника· оброблений ма ·йда·нчик з двома· штифта ·ми 0,5 

мм і двома · шпилька ·ми М10 для кріплення ма·сляного на·соса·.  

За·дній корінний підшипник одноча·сно фіксує колінча·стий ва·л в 

поздовжньому на ·прямку. Для цього на· торцевих його площина·х зроблені 

кільцеві виточки, в які вста·вляють на·полегливі півкільця.  

Від проверта·ння півкільця стопорять двома· штифта ·ми, за·пресова·ними в 

кришку корінного підшипника·. Отвори під корінні вкла·диші в блоці розточують 
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в зборі з кришка·ми корінних підшипників. Щоб виключити їх переста·новку з 

однієї опори на· іншу і переверта·ння на· 180 °, вертика·льні поса·дочні площині 

кришок («за·мок») викона·ні а ·симетрично щодо осі колінча·стого ва ·ла· і на· кожній 

кришці вибива·ють порядковий номер, почина·ючи з передньої опори.  

На ·тяг в «за·мку» блоку циліндрів і кришці корінного підшипника· повинен 

бути в межа·х 0,096-0,208 мм.  

Га·йки кріплення кришок корінних підшипників за·тягують 

дина·мометричним ключем. У розточку для передньої опори розподільного ва·ла·, 

як на·йбільш на ·ва·нта ·женою в порівнянні з іншими опора·ми, за·пресова ·на· втулка· 

з бронзи ОЦС-5-5-5, внутрішній діа·метр якої розточений співісний з усіма · 

іншими опора·ми з точністю 0,03 мм.  

З пра ·вого боку вздовж всього блоку просвердлений ка ·на·л – ма ·сляна· 

ма·гістра ·ль, до якої косим свердлінням підводиться дизельне ма·сло від 

ма·сляного фільтра·, що кріпиться на· фла ·нці з лівого боку блоку.  

Від ма·сляної ма·гістра·лі системою ма·сляних ка ·на·лів ма·сло пода·ється до 

опор колінча·стого і розподільного ва·лів. З лівого боку блока· оброблена· 

площина·, до якої кріплять болта·ми опори осей штовха ·чів. До двох з опор 

підводиться ма·сло через ка·на ·ли в блоці.  

Меха ·нізм штовха·чів за·критий двома· вза ·ємоза·мінними шта ·мпова ·ними 

кришка·ми. На· шестициліндровому двигуні А·-01 і його модифіка ·ціях з пра ·вого 

боку вста ·новлений кронштейн для кріплення па·ливного на·соса ·. Ма·йда·нчик під 

уста ·новку па·ливного на·соса· ра·діусом 56 мм обробляють одноча·сно з 

поверхнями під підшипники колінча·стого і розподільного ва·лів. Тому, якщо 

необхідно за·мінити кронштейн па·ливного на·соса·, потрібно відцентрува ·ти вісь 

ма·йда·нчика · щодо осі ва·лика· приводу па ·ливного на·соса · з точністю до 0,4-0,5 мм 

(допуска·ється биття до 0,8 - 1,0 мм).  

У за·дній ча·стині по обидва· боковим сторона·м блоку циліндрів викона·но дві 

вертика·льні площа·дки з вста·новленими на· них чотирма· шпилька ·ми М16 для 

кріплення кронштейнів за·дньої підвіски двигуна· до ра·ми тра·ктора·. 
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З передньої ча·стини по обидва· боки блоку просвердлено по два · різьбових 

отвори М16 і одному отвору під штифт діа·метром 14 мм для кріплення передньої 

опори двигуна·.  

Передній і за ·дній торці блоку під кріплення ка·ртера· шестерень і ка ·ртера· 

ма·ховика· по конфігура·ції симетричні щодо осі циліндрів і уніфікова ·ні між 

собою, тобто ущільнюва·льні прокла·дки блоку циліндрів з ка ·ртером шестерень і 

ка·ртером ма ·ховика · вза·ємоза ·мінні.  

Гільзи циліндрів - «мокрі», їх відлива ·ють з легова ·ного ча·вуну. Дзерка·ло 

гільзи (внутрішній діа·метр) хонінгується до чистоти поверхні в 0,3-0,7 мкм і 

га·ртують струма·ми високої ча·стоти до твердості HRC 48-52. На· зовнішній 

поверхні  гільзи є два· точно оброблених циліндричних па ·ска·, якими гільзу 

центрують в гнізді блоку. На· нижньому з цих поясків викона·ні дві ка·на·вки для 

уста ·новки гумових ущільнюва·чів кілець.  

Бурт у верхній ча·стині гільзи за·тиска·ється через за ·лізоа·сбестову прокла·дку 

між нижньою площиною головки і поглибленням в верхній площині блоку.  

Гільзи оброблені по діа·метру з високою точністю, що дозволяє 

комплектува ·ти їх з поршнями без розбивки на· розмірні групи.  

Ка·ртер ма·ховика· служить для ущільнення порожнини ма ·сляного ка·ртера · 

двигуна· і для приєдна ·ння кришки муфти зчеплення. У центра·льний отвір 

ка·ртера· ма·ховика· за ·пресова·ний са·льник ущільнення колінча ·стого ва·лу і 

ма·словідбива·ч.  

Ка·ртерів дета·лі (ка·ртер ма·ховика·, ка·ртер шестерень) ущільнюють з блоком 

циліндрів па·ронітовими прокла·дка·ми.  

Для точної фікса·ції щодо осі підшипників колінча ·стого ва·ла· ка·ртер 

ма·ховика· центрують на· блоці циліндрів двома· трубча·тими штифта·ми 019 мм, 

через внутрішній отвір яких проходять кріпильні болти. Ка·ртер ма·ховика· 

відлитий із сірого ча ·вуну СЧ 18-36 а·бо а ·люмінієвого спла·ву AJI-4.  

Ка·ртер шестерень з кришкою ка ·ртера· утворює герметичну порожнину, в якій 

розміщені шестерні розподілу, привода· па ·ливного і гідра·влічних на·сосів. 

Ка·ртер шестерень - ча·вунний, кришка· ка·ртеру виготовлена· з а·люмінієвого 
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спла·ву. У ка·ртері шестерень точно зроблені три поса·дочних отвори під 

уста ·новку корпусів приводу па·ливного і гідра·влічних на·сосів. На· лівій бічній 

поверхні ка·ртера· і кришки шестерень викона·ні ма·йда·нчики для кріплення 

кронштейна· генера·тора·.  

На · кришці ка·ртера · шестерень монтують са·льник ущільнення переднього 

кінця колінча ·стого ва·ла· ра·зом з ма·сло відбивним кільцем. Співісно з приводом 

па·ливного на·соса · на · кришці ка·ртера · шестерень Розточчя отвір, за·крите глухою 

кришкою.  

Ка·ртер і кришку ка ·ртера· шестерень центрують на· блоці циліндрів на· двох 

трубча ·стих штифта ·х 0,19 мм.  

На · шестициліндрових двигуна·х вста ·новлюють дві вза ·ємоза ·мінні головки, а· 

на· чотирициліндрових двигуна·х - одну. Головка· циліндрів являє собою виливок 

із спеціа·льного термостійкого ча·вуну, оброблену по всіх шести площина ·х. 

Головку циліндрів кріплять до верхньої площини блоку шпилька·ми, що 

вкручуються в тіло блоку циліндрів.  

Внутрішня порожнина· головки циліндрів утворює водяну сорочку, що 

сполуча·ється через отвори в нижній площині з водяною сорочкою блоку 

циліндрів. На· верхній площині головки циліндрів розміщені дета·лі кла·па ·нного 

і декомпресійного меха ·нізмів, а· та·кож форсунки циліндрів.  

У нижній площині за ·пресова·ні сідла · випускних кла·па·нів з на ·тягом 0,045-

0,105 мм. Сідла· виготовлені з спеціа·льного жа·роміцного ча ·вуну з твердістю 

HRC 50-60 і термічно оброблені.  

Конструкція головки дозволяє та ·кож розточити гнізда · для за ·пресовки 

ремонтних сідел впускних кла·па·нів. У голівці для кожного циліндра· розточені 

спеціа·льні отвори, в які вста·новлені ста ·ка ·ни форсунок, виготовлені з ла·туні JIC 

59-1. Для ущільнення ста·ка·ну між його нижнім торцем і гніздом в голівці 

циліндрів вста·новлена· мідна· ша·йба· товщиною 0,3 мм, а· у верхній ча·стині 

ста·ка·н ущільнений гумовим кільцем.  

На · за·дньому торці і на· верхній площині головки просвердлені технологічні 

отвори, в які вста·новлені сферичні за·глушки. Прокла·дка· головки циліндрів 
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виготовлена· з а·сбоста·льного листа· товщиною 1,5 ± 0,1 мм. Отвори в прокла·дці 

ока·нтова·ні листової ста ·ллю товщиною 0,25 мм. Циліндрові отвори ока·нтова·ні 

листової ста·ллю товщиною 0,35 мм, сторона· з більш широкою ока·нтовкою 

звернена· до площини блоку.  

Перед уста ·новкою головки на· блок циліндрів прокла·дки головки зма·щують 

сухим гра ·фітом а·бо па·стою із суміші сухого гра·фіту з дизельного ма ·слом, 

приготовленої в об'ємній пропорції 1:1.  

Верхню порожнину головки циліндрів за·крива·ють а ·люмінієвим ковпа·ком і 

ущільнюють па ·ронітовою прокла ·дкою товщиною 1,5 мм. Прокла·дку 

приклеюють до площини ковпа ·ка · ла·ком-герметиком.  

Кривошипно-ша·тунний меха·нізм служить для перетворення поступа·льно-

зворотного руху поршнів в оберта·льний рух колінча ·стого ва·ла·. У нього входять 

поршень, поршневі кільця, поршневий па·лець, ша·тун, колінча·стий ва·л з 

ма·ховиком і вкла·диша·ми.  

Колінча ·стий ва·л виготовлений з вуглецевої ста·лі 45. У шестициліндрових 

двигуна·х кривошипи розта·шова·ні попа·рно під кутом 120 °, в 

чотирициліндрових - в одній площині. Відцентрові сили від обертових ма·с в 

обох колінча·стих ва·ла·х зрівнова ·жені. Одна·к для ча·сткового розва·нта·ження 

корінних підшипників відцентрових сил ша·тунної шийки і нижньої головки 

ша·туна · на· шестициліндрових двигуна ·х вста ·новлено шість протива ·г. За· са ·дку 

протива·г в межа·х від 0,069 мм на ·тягу до 0,013 мм за ·зору за ·безпечують за· 

допомогою селективного скла ·да·ння з розбивкою за·га ·льного розміру на· три 

розмірні групи.  

Протива·ги кріплять до колінча·стого ва ·лу двома· болта ·ми зі ста·лі 40ХН а ·бо 

35ХГФ. Болти стопорять шта·мпова·ними ша·йба·ми, що щільно входять в па ·зи 

протива·г. 

Поршень виготовлений зі спеціа·льного а·люмінієвого спла·ву, що ма·є 

знижений коефіцієнт теплового розширення, це дозволило за·безпечити 

порівняно невеликий монта·жний за·зор між спідницею поршня і гільзою 
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циліндрів. У поєдна·нні ж зі скла·дною геометричною (елліпсность-конусної) 

формою поршень добре сполуча·ється з поверхнею дзерка·ла · гільзи.  

Для поліпшення підробітки спідниця поршня покрита· ша ·ром олова· 

товщиною 0,003-0,006 мм.  

У днищі поршня розта·шова·на· ка·мера· згоряння, зміщена · відносно осі поршня 

на· 5 мм. З внутрішньої сторони стінки поршня за ·безпечені ребра·ми для 

жорсткості і більш інтенсивного охолодження.  

У поршні зроблено п'ять ка·на ·вок під поршневі кільця. Три верхні ка ·на·вки - 

під компресійні кільця, дві нижніх - під ма·слоз’ємні.  

Для за·побіга ·ння за ·ляга·ння і створення більшої рухливості компресійних 

кілець три верхніх ка·на·вки в перетині ма·ють форму прямокутної тра·пеції.  

Отвори в бобишка·х поршня під поршневий па·лець оброблені, а· поверхня їх 

зміцнена· методом розка·тки.  

Ва·га· поршня 2780 ± 10 г досяга·ють підгонкою, зніма·ючи мета·л з 

внутрішньої нижньої ча·стині спідниці.  

Поршневий па ·лець 4 - пустотілий, пла ·ва·ючого типу, виготовлений з ста·ли 

12ХНЗА·. Поса·дку па·льця в поршні створюють та·ку, щоб при холодному двигуні 

був на ·тяг, а· в процесі роботи, тобто при на·гріва·нні двигуна·, був невеликий 

за·зор. Це і на ·да·є па ·льцю пла·ва·ючу поса·дку, при якій за·безпечується поворот і 

рівномірний знос па ·льця.  

Зовнішня поверхня па·льця цементова·на· на· глибину 1-1,4 мм і за·га·ртова·на· 

до твердості HRC 56-65.  

Оберіга ·ють па·лець від осьового зсуву і за·дирів поверхні гільзи циліндрів 

плоскі стопорні кільця, вста ·новлені з торців отворів в бобишка ·х поршня.  

Поршневі кільця служа ·ть для ущільнення циліндрів, а· та ·кож для зняття зі 

стінок циліндрів за ·йвої кількості дизельного ма·сла·. Всі три компресійних кільця 

ма·ють форму прямокутної тра·пеції. На · верхній площині кілець конусна· робоча· 

поверхня оброблена · під кутом 10°±10'.  

Верхнє компресійне кільце виготовляють із спеціа·льного високоміцного 

ча·вуну. Зовнішня циліндрична · поверхня покрита· ша ·ром хрому товщиною від 
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0,08 до 0,2 мм. Для кра·щої підробітки верхнє кільце лудять, товщина· полуди 

0,003-0,005 мм.  

На · зовнішній поверхні другого і третього компресійного кілець викона·но по 

три кільцевих ка ·на·вки, що поліпшують умови зма ·щення і підробітки. 

Ма·слоз'ємні кільця коробча·того типу, з двома· робочими кра ·йка·ми шириною 0,5 

мм, між якими про фрезерова·на · ка·на ·вка· глибиною 1,4 ± 0,15 мм з десятьма· 

дрена·жними па·за·ми для відводу ма ·сла ·, знятого із стінок циліндра·.  

У вільному ста·ні поршневі кільця ма·ють скла ·дну еліпсну форму. Для всіх 

кілець за·зор в прямокутному за·мку, за·міряний в гільзі 130 мм, зна·ходиться в 

межа·х 0,45-0,65 мм.  

Ма·ховик. «відкритої» форми, відлитий з сірого ча ·вуну СЧ 21-40, оброблений 

кругом. Ма·ховик центрують на· колінча·стому ва·лу по діа·метру фла·нця і 

виточкою в ма·ховику. Від кутового зміщення ма·ховик за ·фіксова·ний за· 

допомогою двох штифтів 14 мм, за ·пресова·них у фла·нець колінча·того ва ·лу.  

Ма·ховик ста·тично від ба ·ла·нсова·но з точністю до 50 г см. Ма·ховик кріплять 

до колінча·стого ва·лу за · допомогою 6 болтів, виготовлених з термообробленої 

ста·лі 40Х, момент за ·тягува ·ння 20-22 кгм.  

На · площині ма ·ховика·, зверненої до дисків муфти зчеплення, просвердлені 

кріпильні та· штифтові отвори для приєдна·ння до муфти. Для двигунів А·-01М на· 

цій площині точно оброблені 6 отворів діа·метром 20 мм для за·пресовува ·ння 

провідних па·льців муфти  

Меха ·нізм га·зорозподілу скла·да·ється з розподільного ва·ла·, вісей з 

ва·жільними штовха ·ча ·ми, шта·нг штовха·чів, вісей з коромисла ·ми, кла·па·нів з 

пружина·ми і дета·лями кріплення пружин, а· та·кож з шестерень розподільного 

ва·лу.  

Розподільчий ва·л оберта·ється на· семи підшипника·х ковза ·ння і ма·є по два· 

кула ·чка· на · кожен циліндр. Один з кула ·чків приводить в дію впускний кла·па ·н, 

інший - випускний. Розподільний ва ·л викува·но з ста ·лі 45, опорні шийки і 

кула ·чки за·га·ртова·ні струма·ми високої ча·стоти до твердості HRC 54-62.  
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Від подовжнього переміщення розподільний ва ·л оберіга·є на·полеглива· 

ша·йба· 24. Поздовжній люфт 0,1-0,5 мм ва·ла· за·безпечується регулюва ·льними 

ша·йба·ми 25 товщиною 0,3 а·бо 0,6 мм, що вста·новлюються під на·полегливу 

ша·йбу в зоні кріпильних отворів.  

Шестерню розподільчого ва ·ла· за·пресовують на· циліндричний хвостовик з 

шпонкою і за·тягують спеціа·льним болтом.  

Штовха·ч викона·ний у вигляді ва·желя, на· одному кінці якого просвердлений 

отвір 024 + 0,023 мм, оброблене під за·пресовува ·ння бронзових втулок. Інший 

кінець ва ·жільного штовха·ча· предста·вляє собою ролик на· голча·стих 

підшипника·х, який стика·ється з кула·чком розподільного ва·лу. У тіло штовха ·ча · 

на·д роликом за·пресова·на · опорна· п'ята · зі сферичною поверхнею, що служить 

опорою для шта ·нги.  

Роликово-ва ·жільна · конструкція штовха·ча· зна·чно знижує знос кула ·чків 

розподільного ва·ла·, а · та·кож знос са·мого штовха·ча·. Через свердління в штовха ·чі 

підводиться ма·стило до робочої поверхні п'яти і на·конечника· шта·нги.  

Шта ·нги виготовлені зі ста ·левої труби з товщиною стінки 2 мм. На· кінцях 

шта·нги за·пресова·ні і за· ва·льцьова ·ні на·конечники, сферична· поверхня яких 

цементова · і за·га·ртова·на· до твердості HRC 56 - 62. У на·конечника·х оброблені 

на·скрізні центра ·льні отвори для підводу ма·стила· від штовха ·ча · до осей 

коромисел кла ·па·нів.  

Коромисла· кла·па·нів предста·вляють ста·леву виливку, вони вза ·ємоза·мінні. 

Співвідношення плечей коромисла · 1:1,8, при якому за·безпечується підйом 

кла·па ·нів в межа·х 13,0 - 13,5 мм. На· плечі коромисла·, розта·шова·ного з боку 

шта·нги штовха·ча·, вста·новлений регулюва ·льний гвинт, призна·чений для 

регулюва·ння за ·зору між бойком коромисла · і стрижнем кла ·па·на·. Бойок 

коромисла· і кульова · поверхня регулюва ·льного болта· під шта·нгу за·га ·ртова·ні до 

високої твердості.  

Підшипником ковза ·ння коромисла· є втулка · з бронзової стрічки ОЦС-4-4-2,5. 

Через косе свердління в тілі коромисла · ма·сло пода ·ється від шта·нги до кільцевої 

виточенні в регулюва·льному болті, а · потім з свердління до втулки.  
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На ·пра·вляючі втулки кла·па·нів і верхні торцеві поверхні кла ·па·нів зма·зуються 

шляхом підведення ма·сла· від втулки коромисла · через свердління, що виходить 

на· його верхню ча·стину.  

Коромисла· гойда·ються на· осі, за·кріпленої в ча·вунних стійка·х. Стійку 

кріплять до головки циліндрів двома· шпилька·ми. Цими ж шпилька·ми 

притиснуті та· стійки ва ·ликів декомпресійного меха·нізму. Одна· з цих двох 

шпильок (на·йбільш довга ·) зміцнює та·кож ковпа·ки головок циліндрів за· 

допомогою глухих га·йок.  

Впускний кла ·па·н виготовлений із ста·лі 4Х10С2М (ЕІ-107), термооброблений 

до твердості HRC 35-40. Торець стрижня кла ·па·на·, дотичний з бойком 

коромисла·, за ·га·ртова·ний до міцності HRC 50-57. Зовнішній діа·метр та·рілки 

кла·па ·на· 61 мм, а· кут робочої фа ·ски на · та·рілці 121°. Діа·метр стрижня кла·па ·на· 

дорівнює 12 мм.  

Випускний кла·па·н виготовлений з жа ·ростійкої ста·лі 4X14Н14В2М (ЕІ-69), 

термообробленої до твердості HRC 25-30. Методом конта·ктного зва·рюва ·ння до 

торця кла ·па·на· прива ·рений на ·конечник зі ста ·лі 40ХН, поверхня якого 

за·га ·ртова ·на· струма·ми високої ча·стоти до твердості HRC 50-57.  

Діа·метр та ·рілки випускного кла·па·на · 48 мм, кут робочої фа ·ски на· та·рілці 91°. 

Поверхня робочої фа·ски випускного кла ·па·на· на·пла ·влена· жа·ростійким спла·вом 

типу ВЗК а·бо ЕП-616. Твердість на·пла ·вленого ша·ру HRC 40-45. Діа·метр 

стрижня кла ·па·на· дорівнює 12 мм. 

Стрижні і ка·на ·вки під суха·рики кла·па·нів на·ка·та·в роликом. На·пра ·вляючі 

втулки кла·па·нів виготовлені з ча ·вуну і за·пресова·ні в головку циліндрів з 

на·тягом 0,016-0,062 мм.  

Кожен з випускних і впускних кла·па·нів ма·є уніфікова·ний між собою 

комплект пружин. Зовнішня і внутрішня пружини ма ·ють протилежну один 

одному на ·вивку. Дві пружини на· один кла·па·н вста·новлюють для га ·сіння 

резона·нсних колива·нь, що виника·ють в кла·па ·нному меха·нізмі. Пружини 

виготовлені зі ста ·лі 50ХФА· і підда·ні дробоструменевій обробці для підвищення 

їх уста ·леної міцності.  



2 КОНСТРУКТОРСЬКИЙ РОЗДІЛ

2.1 Розрахунок параметрів робочого циклу дизельного двигуна з наддувом

2.1.1 Умова завдання:

Ефективна потужність, кВт Pe 220=

Частота обертання колінчастого валу, хв-1 n 1700=

Ступінь стиску ε 16.5=

Число циліндрів i 6=

2.1.2 Вихідні данні для розрахунку робочого циклу

Коефіцієнт надлишку повітря, обираємо згідно [1, ст. 8] α 1.74=

Тиск наддуву, обираємо згідно [1, ст. 8], в кПа pв 187=

Тиск навколишнього середовища, кПа pa 101.3=

Температура навколишнього середовища, К Ta 293=

Підігрів свіжого заряду, обираємо згідно [1, ст. 9], в К ΔT 10=

Тиск залишкових газів, обираємо згідно [1, ст. 9], в кПа pr 195=

Температура залишкових газів, обираємо згідно [1, ст. 9], в К Tr 770=

Ступінь підвищення тиску при згорянні обираємо згідно [1, ст. 9] λ 1.45=

Коефіцієнт використання теплоти в точці "Z" обираємо згідно  
[1, ст. 10]

ξz 0.8=

Коефіцієнт повноти індикаторної діаграми обираємо 
згідно [1, ст. 10]

ξ 0.98=

Паливо: дизельне Евро марки С; ДСТУ 7688:2015 

Середній елементарний склад палива

C 0.86= ; H 0.13= ; O 0.01= ; S 0= ; W 0= ;

Найнижча теплота згорання палива за формулою Менделєєва, в кДж / кг

Qн.р 418.7 81 C 300 H+ 26 O S-( )- 6 9 H W+( )-[ ] 42447.806==



2.1.3 Параметри робочого тіла

Теоретично необхідна кількість повітря для згоряння 1 кг палива, в кмоль/кг

L0
1

0.21

C

12

H

4
+

O

32
-






1

0.21

0.86

12

0.13

4
+

0.01

32
-





= 0.495==

або у  кг повітря/1 кг палива:

l0 28.95 L0 28.95 0.495= 14.317==

Кількість свіжого заряду, в кмоль / кмоль

M1 α L0 1.74 0.495= 0.861==

Кількість окремих компонентів продуктів згоряння, в  
кмоль / кг

Кількість СО2 

MCO2
C

12

0.86

12
= 0.072==

Кількість H2O

MH2O
H

2

0.13

2
= 0.065==

Кількість O2

MO2 0.21 α 1-( ) L0 0.21 1.74 1-( ) 0.495= 0.077==

Кількість N2

MN2 0.79 α L0 0.79 1.74 0.495= 0.68==

Загальна кількість продуктів згоряння, в  
кмоль / кг

M2

MCO2

MH2O

MO2

MN2



















0.072

0.065

0.077

0.68













= 0.893==



2.1.4 Параметри процесу газообміну

Температура повітря після нагнітача, в К

де nк 1.6= - показник політропи стиску повітря в нагнітачі, згідно [1, ст. 12]

Tв Ta

pв

pa









nк 1-

nк

 293
187

101.3






1.6 1-
1.6

= 368.7==

Температура повітря після охолоджувача, в K

де ΔTint 45= К - перепад температури в охолоджувачі, (вибирається з
діапазону DТint= 10 - 70 К)

Tint Tв ΔTint- 368.7 45-= 323.7==

Тиск повітря після охолоджувача, в кПа

де Δpохл 3= кПа - перепад тиску в охолоджувачі

pint pв Δpохл- 187 3-= 184==

Тиск в кінці впуску, в кПа 

де k 0.92= - число з інтервалу (0,9...0,95)

pd k pв 0.92 187= 172.04==

Коефіцієнт залишкових газів

γr

Ta ΔT+

Tr

pr

ε pd pr-


293 10+
770

195

16.5 172.04 195-
= 0.03==

Для дизельних двигунів з наддувом gr = (0,03...0,06), згідно [1, ст. 12]. 

Отримане в результаті розрахунку значення входить в заданий діапазон. 



Температура в кінці впуску, в K

Td

Ta ΔT+ γr Tr+

1 γr+
293 10+ 0.03 770+

1 0.03+
= 316.17==

Для дизельних двигунів з наддувом Td = (310...400) К, згідно [1, ст. 12]. 

Отримане в результаті розрахунку значення входить в заданий діапазон. 

Коефіцієнт наповнення

Φc
ε

ε 1-( )

pd

pв


Tint

Td 1 γr+( )


16.5

16.5 1-
172.04

187


323.727

316.173 1 0.029+( )
= 0.974==

Для дизельних двигунів з наддувом Фс = (0,80...0,98), згідно [1, ст. 12]. 

Отримане в результаті розрахунку значення входить в заданий діапазон. 

Густина заряду на впуску, в кг / м3

де Rп 287= Дж/кг К - універсальна газова стала повітря;

ρa

pint 10
3

Rп Tint
184 103

287 323.727
= 1.98==

2.1.5 Параметри процесу стиску

Показник політропи стиску приймаємо згідно номограми згідно [1, ст. 14]

n1 1.37=

Тиск в кінці стиску, в кПа

pc pd ε
n1 172.04 16.51.37= 8009.076==

Для дизельних двигунів з наддувом pс = (5000...9000) кПа, згідно [1, ст. 16].

Отримане в результаті розрахунку значення входить в заданий діапазон. 



Температура в кінці стиску, в K 

Tc Td ε
n1 1-

 316.17 16.51.37 1-= 892.06==

Для дизельних двигунів з наддувом Tс = (700...1000) К, згідно [1, ст. 16]. 

Отримане в результаті розрахунку значення входить в заданий діапазон. 

Середня мольна теплоємність повітря

mCv' 19.88 0.002638 Tc+ 19.88 2.638 10 3- 892.058+= 22.233==

2.1.6 Параметри процесу згоряння

Теоретичний коефіцієнт молекулярної зміни

β0

M2

M1

0.893

0.861
= 1.038==

Для дизельних двигунів з наддувом b0 = (1,035...1,040), згідно [1, ст. 17].

Отримане в результаті розрахунку значення входить в заданий діапазон. 

Дійсний коефіцієнт молекулярної зміни

β
β0 γr+

1 γr+
1.038 0.029+
1.000 0.029+

= 1.037==

Для дизельних двигунів з наддувом b0 = (1,036...1,042), згідно [1, ст. 17]. 

Отримане в результаті розрахунку значення входить в заданий діапазон. 

Емпіричні формули середніх мольних теплоємностей окремих газів при
сталому об'ємі

для О2: mCv"O2 = 23,3 + 0,0015*Tz;

для N2: mCv"N2 = 21,554 + 0,001457*Tz;

для О2: mCv"CO2 = 38,609 + 0,003349*Tz;

для О2: mCv"H2O = 25,459 + 0,004438*Tz;

Середня мольна теплоємність продуктів згоряння при сталому об'ємі:

mCv"=1/М2*[MO2*(mCv"O2)+MN2*(mCv"N2)+MCO2*(mCv"CO2)+...

+MH2O*(mCv"H2O)];  кДж/(кмоль К)



Після підстановки отримаємо наступне рівняння:

mCv"=a+b*Tz ;  
кДж/(кмоль К)

Тоді коефіцієнти рівняння будуть дорівнювати: 

a
1

M2

MO2 23.3

MN2 21.554

MCO2 38.609

MH2O 25.459


















1

0.893

0.077 23.3

0.68 21.554

0.072 38.609

0.065 25.459













= 23.357==

b
1

M2

MO2 0.0015

MN2 0.001457

MCO2 0.003349

MH2O 0.004438


















1

0.8933

0.0769 0.0015

0.6798 0.0015

0.0717 0.0033

0.065 0.0044













= 0.0018==

Середня мольна теплоємність продуктів згоряння при сталому тиску:

mCр"=mCv" + 8.314;  кДж/(кмоль К)

Після підстановки отримаємо наступне рівняння:

mCp"=a`+b`*Tz ;  
кДж/(кмоль К)

де a' a 8.314+ 23.357 8.314+= 31.671==

b' b 0.00183==

Максимальний тиск згоряння, в кПа 

pmax λ pc 1.45 8009.076= 11613.161==

Для дизельних двигунів з наддувом pmax = (6000...16000) кПа, [1, ст. 16].

Отримане в результаті розрахунку значення входить в заданий діапазон. 

Максимальну температуру циклу в K визначимо з рівняння

xz*Qн.р/(M1*(1+gr)) + (mCv" + 8.314*l)*Tc
 = b*(mCp")*Tz 

Після підстановки отримаємо квадратне рівняння:

A*Tz
2

 + B*Tz - C = 0

де A b' β 0.00183 1.03706= 0.00190==



B a' β 31.671 1.037= 32.844==

C'1

ξz Qн.р

M1 1 γr+( )
0.8 4.245 10

4
0.861 1 0.029+( )

= 3.835 104==

C'2 mCv' 8.314 λ+( ) Tc 22.233 8.314 1.45+( ) 892.058= 3.059 104==

C' C'1 C'2+ 38349.984 30587.39+= 68937.374==

D B2 4 A C'+ 32.8442 4 1.897 10 3- 6.894 104+= 1.602 103==

Звідки:

Tz
B- D+

2 A
32.844- 1601.886+

2 0.002
= 1892.123==

Для дизельних двигунів з наддувом Tz = (1800...2300) К, згідно [1, ст. 16].

Отримане в результаті розрахунку значення входить в заданий діапазон. 

Ступінь попереднього розширення

ρ
β Tz

λ Tc
1.037 1.892 10

3
1.45 892.058

= 1.517==

Для дизельних двигунів з наддувом r = (1,20...1,55), згідно [1, ст. 17]. 
Отримане в результаті розрахунку значення входить в заданий діапазон. 

2.1.7 Параметри процесу розширення

Ступінь подальшого розширення

δ
ε
ρ

16.5

1.517
= 10.877==

Показник політропи розширення обираємо згідно номограми з [1, ст. 19]

n2 1.215=

Тиск в кінці розширення, в кПа

pb

pmax

δ
n2

11613.161

10.877
1.215

= 639.162==



Для дизельних двигунів з наддувом pb = (400...900) кПа, згідно [1, ст. 18].

Отримане в результаті розрахунку значення входить в заданий діапазон. 

Температура в кінці розширення, в K

Tb

Tz

δ
n2 1-

1892.123

10.877
1.215 1-

= 1132.67==

Для дизельних двигунів з наддувом Tb = (1000...1200) К, згідно [1, ст. 18].

Отримане в результаті розрахунку значення входить в заданий діапазон. 

Температура залишкових газів, в K

Tr.п

Tb

3
pb

pr

1132.67

3
639.162

195

= 762.508==

Перевірка
Tr Tr.п-

Tr
100

770 762.508-
770

100= 0.973= %

Отримане в результаті перевірки значення не перевищує допустиме значен-
ня похибки D < 10%

2.1.8 Індикаторні показники робочого циклу

Середній теоретичний індикаторний тиск, в кПа 

де A λ ρ 1-( ) 1.45 1.517 1-( )= 0.75==

B
λ ρ

n2 1-
1

1

δ
n2 1-

-








1.45 1.517
1.215 1-

1
1

10.877
1.215 1-

-







= 4.106==

C
1

n1 1-
1

1

ε
n1 1-

-








1

1.37 1-
1

1

16.5
1.37 1-

-







= 1.745==

pmi'

pc

ε 1-
A B C-+( )

8009.076

16.5 1-
0.75 4.106 1.745-( )+[ ]= 1607.701==



Дійсний середній індикаторний тиск, в кПа 

pmi ξ pmi' 0.98 1607.701= 1575.547==

Для дизельних двигунів з наддувом pmi = (750...2500) кПа, згідно [1, ст. 20].

Отримане в результаті розрахунку значення входить в заданий діапазон. 

Індикаторний ККД

ηi

α l0 pmi

Φc Qн.р ρa
1.74 14.317 1575.547
0.974 42447.806 1.98

= 0.479==

Для дизельних двигунів з наддувом hi = (0,42...0,53), згідно [1, ст. 20]. 

Отримане в результаті розрахунку значення входить в заданий діапазон. 

Питома індикаторна витрата рідкого палива, в кг/(кВт  год)

bi
3600

ηi Qн.р
3600

0.479 42447.806
= 0.177==

Для дизельних двигунів з наддувом bi = (0,16...0,20) кг / (кВт  год), [1, ст. 20].

Отримане в результаті розрахунку значення входить в заданий діапазон. 

2.1.9 Ефективні показники робочого циклу

Середня швидкість поршня, в м/с

де sпр 0.14= м - хід поршня по прототипу

Vп.ср

sпр n

30

0.14 1700
30

= 7.933==

Середній тиск механічних втрат, в кПа 

pм 88 11.8 Vп.ср+( ) 88 11.8 7.933+= 181.613==

Середній ефективний тиск, в кПа 

pme pmi pм- 1575.547 181.613-= 1393.933==

Для дизельних двигунів з наддувом pme = (550...2200) кПа, згідно [1, ст. 20].

Отримане в результаті розрахунку значення входить в заданий діапазон. 



Механічний ККД

ηм

pme

pmi

1393.933

1575.547
= 0.885==

Для дизельних двигунів з наддувом hм = (0,80...0,92), згідно [1, ст. 20]. 

Отримане в результаті розрахунку значення входить в заданий діапазон. 

Ефективний ККД

ηe ηi ηм 0.479 0.885= 0.424==

Для дизельних двигунів з наддувом hе = (0,35...0,42), згідно [1, ст. 20]. 

Отримане в результаті розрахунку значення входить в заданий діапазон. 

Питома ефективна витрата рідкого палива, в кг/(кВт  год)

be
3600

ηe Qн.р
3600

0.424 42447.806
= 0.2==

Для дизельних двигунів з наддувом be = (0,200...0,242) кг/(кВт  год), згідно  

         [1, ст. 20]. 
Отримане в результаті розрахунку значення входить в заданий діапазон. 

Годинна витрата рідкого палива, в кг/год

Be be Pe 0.2 220= 44.016==

2.1.10 Основні розміри циліндру і двигуна

Літраж двигуна, в л

де τ 4= - коефіцієнт тактності

Vst 30 τ
Pe 10

3

pme n
 30 4

220 103
1393.933 1700

= 11.141==

Робочий об'єм циліндру, в л

Vs

Vst

i

11.141

6
= 1.857==



Розрахунковий діаметр циліндру, в мм 

де dпр 0.13= м - діаметр циліндру по прототипу

m
sпр

dпр

0.14

0.13
= 1.077== - співідношення ходу до діаметру

dр 100

3 4 Vs

π m
 100

3
4 1.857
π 1.077

= 129.966==

Розрахунковий хід поршня, в мм

sр m dр 1.077 129.966= 139.963==

2.1.11 Уточнені розміри циліндра і двигуна

Діаметр циліндру

d' 130= мм або в м d d' 10
3- 130 10

3-= 0.13==

Хід поршня

s' 140= мм або в м s s' 10
3- 140 10

3-= 0.14==

Літраж двигуна, в л

Vst
π d

2 s i
4

10
3

π 0.13
2 0.14 6
4

10
3= 11.15==

Ефективна потужність двигуна, в кВт 

Peр

pme Vst n

30 τ 103

1393.933 11.15 1700

30 4 103
= 220.174==

Отримана величина відрізняється від заданої на:

ΔPe

2 Peр Pe-

Peр Pe+
100

2 220.174 220-
220.174 220+

100= 0.079== %,

що не перевищує допустиму межу у 5% 



2.2 Побудова індикаторної діаграми

2.2.1 Побудова теоретичної індикаторної діаграми

Δφ 1= - крок розрахунку;

φ 0 Δφ, 720..= - розрахунковий  діапазон зміни значень кута повороту;

Робочий об'єм циліндру, в м3

Vs
π d2

4
s

π 0.132
4

0.14= 1.858 10 3-==

Об'єм камери згоряння, в м3

Vc

Vs

ε 1-( )

1.858 10 3-
16.5 1-

= 1.199 10 4-==

Повний об'єм циліндру, в м3

Va Vs Vc+ 1.858 10 3- 1.199 10 4-+= 1.978 10 3-==

Об'єм надпоршневого простору в кінці згоряння, в м3

Vz Vc ρ 1.199 10 4- 1.517= 1.819 10 4-==

Функція зміни надпоршневого простору визначається на основі заданого 
значення кривошипно-шатунного відношення 

λкр 0.256= - кривошипно-шатунне відношення;

σ φ( ) 1 cos φ
π

180






-





λкр

4
1 cos 2 φ

π
180







-





+=

Величина змніи надпоршневого простору може бути обчислена за формулою

V φ( ) Vc
1

2
Vs σ φ( )+=

Для розрахунку та побудови теоретичної індикаторної діаграми тиску в
циліндрі двигуна використаємо наступну систему рівнянь:



на ділянці впуску:  
0 < j < 180 =>                                       p(j) = pd

на ділянці стиску:  

180 < j < 360 =>                                    p(j) = pd* ( Va /̀V(j) )
n1

на ділянці попереднього розширення:
Vc` < V(j) < Vz` =>                                p(j) = pmax

на ділянці подальшого розширення: 

Vz` < V(j) < та j < 540 =>                      p(j) = pmax / ( 
V(j)/Vz  ̀)

n2

на ділянці випуску: 
540 < j < 720 =>                                    p(j) = pr

Результати розрахунку поточних значень тиску індикаторної діаграми
де V - об'єм робочого тіла в м3, 
р - тиск робочого тіла в кПа, 
в дужках вказано поточний кут повороту колінчастого валу двигуна.

V 0( ) 0.00012= p 0( ) 172.04= V 180( ) 0.00198= p 180( ) 172.04=

V 10( ) 0.00014= p 10( ) 172.04= V 190( ) 0.00197= p 190( ) 173.303=

V 20( ) 0.00019= p 20( ) 172.04= V 200( ) 0.00194= p 200( ) 177.188=

V 30( ) 0.00027= p 30( ) 172.04= V 210( ) 0.00188= p 210( ) 184.006=

V 40( ) 0.00039= p 40( ) 172.04= V 220( ) 0.00181= p 220( ) 194.318=

V 50( ) 0.00052= p 50( ) 172.04= V 230( ) 0.00172= p 230( ) 209.026=

V 60( ) 0.00067= p 60( ) 172.04= V 240( ) 0.0016= p 240( ) 229.523=

V 70( ) 0.00084= p 70( ) 172.04= V 250( ) 0.00147= p 250( ) 257.955=

V 80( ) 0.001= p 80( ) 172.04= V 260( ) 0.00133= p 260( ) 297.682=

V 90( ) 0.00117= p 90( ) 172.04= V 270( ) 0.00117= p 270( ) 354.107=

V 100( ) 0.00133= p 100( ) 172.04= V 280( ) 0.001= p 280( ) 436.225=

V 110( ) 0.00147= p 110( ) 172.04= V 290( ) 0.00084= p 290( ) 559.63=

V 120( ) 0.0016= p 120( ) 172.04= V 300( ) 0.00067= p 300( ) 752.575=

V 130( ) 0.00172= p 130( ) 172.04= V 310( ) 0.00052= p 310( ) 1068.514=

V 140( ) 0.00181= p 140( ) 172.04= V 320( ) 0.00039= p 320( ) 1611.614=

V 150( ) 0.00188= p 150( ) 172.04= V 330( ) 0.00027= p 330( ) 2579.699=

V 160( ) 0.00194= p 160( ) 172.04= V 340( ) 0.00019= p 340( ) 4267.113=

V 170( ) 0.00197= p 170( ) 172.04= V 350( ) 0.00014= p 350( ) 6631.965=

= = = =



V 360( ) 0.00012= p 360( ) 8009.076= V 540( ) 0.00198= p 540( ) 639.162=

V 370( ) 0.00014= p 370( ) 11613.161= V 550( ) 0.00197= p 550( ) 195=

V 380( ) 0.00019= p 380( ) 11024.097= V 560( ) 0.00194= p 560( ) 195=

V 390( ) 0.00027= p 390( ) 7055.148= V 570( ) 0.00188= p 570( ) 195=

V 400( ) 0.00039= p 400( ) 4648.504= V 580( ) 0.00181= p 580( ) 195=

V 410( ) 0.00052= p 410( ) 3228.684= V 590( ) 0.00172= p 590( ) 195=

V 420( ) 0.00067= p 420( ) 2366.018= V 600( ) 0.0016= p 600( ) 195=

V 430( ) 0.00084= p 430( ) 1819.385= V 610( ) 0.00147= p 610( ) 195=

V 440( ) 0.001= p 440( ) 1458.729= V 620( ) 0.00133= p 620( ) 195=

V 450( ) 0.00117= p 450( ) 1212.401= V 630( ) 0.00117= p 630( ) 195=

V 460( ) 0.00133= p 460( ) 1039.425= V 640( ) 0.001= p 640( ) 195=

V 470( ) 0.00147= p 470( ) 915.426= V 650( ) 0.00084= p 650( ) 195=

V 480( ) 0.0016= p 480( ) 825.36= V 660( ) 0.00067= p 660( ) 195=

V 490( ) 0.00172= p 490( ) 759.651= V 670( ) 0.00052= p 670( ) 195=

V 500( ) 0.00181= p 500( ) 712.052= V 680( ) 0.00039= p 680( ) 195=

V 510( ) 0.00188= p 510( ) 678.437= V 690( ) 0.00027= p 690( ) 195=

V 520( ) 0.00194= p 520( ) 656.097= V 700( ) 0.00019= p 700( ) 195=

V 530( ) 0.00197= p 530( ) 643.32= V 710( ) 0.00014= p 710( ) 195=

Індикаторна робота робочого циклу, в Дж / цикл

Li

0

720

φ
p φ( ) p φ 1+( )+( ) 103

2
V φ 1+( ) V φ( )-( )






d 2944.825==

Середній індикаторний тиск робочого циклу, в кПа

pmi.т

Li

Vs 1000
2.945 103

1.858 10
3- 1 10

3
= 1.585 103==

Середній індикаторний тиск робочого циклу, в кПа

pmi.д pmi.т ξ 1.585 103 0.98= 1.553 103==



Середнє значення індикаторного тиску, в кПа

pmi.ср

pmi pmi.д+

2

1.576 103 1.553 103+
2

= 1.564 103==

Похибка середнього індикаторного тиску, у %

Δpmi

pmi pmi.д-

pmi.ср
100

1.576 103 1.553 103-

1.564 10
3

100= 1.439==

Отриманне значення не перевищує допустиме значення - 5%

2.2.2 Побудова дійсної індикаторної діаграми

Вихідні дані:

c' 25= о до ВМТ - точка подачі палива форсункою (подачі іскри). 

Визначається кутом випередження впорску палива (запалювання);

Δφ1 10= о п.к.в - кут затримки згорання;

f c' Δφ1- 25 10-= 15== о до ВМТ - точка початку згорання, 

визначається кутом затримки згорання: Df1=,
о п.к.в; 

Δφ2 10= о після ВМТ - кут де тиск максимальний;

b'' 124= о після ВМТ - точка відкриття випускного клапану;

r' 16= о до ВМТ - точка відкриття впускного клапану;

r'' 18= о після ВМТ - точка закриття випускного клапану;

d' 134= о до ВМТ - точка закриття впускного клапану;

c''  - точка тиску газів у ВМТ;
zd - точка максимального тиску газів;

Тиск газів у ВМТ,  в кПа

де kp 1.2= - число з інтервалу (1,15...1,25)

pc'' kp pc 1.2 8.009 103= 9.611 103==



Дійсний максимальний тиск згорання, в кПа

де kz 1.0= - коефіцієнт дійсного тиску, 1 - для дизелів, 0,85 для газових та
бензинових ДВЗ

pzд kz pmax 1 1.161 10
4= 1.161 10

4==

Визначення положення точок дісної індикаторної діаграми
Точки та параметри теоретичного циклу двигуна.

Назва     Кут                          Тиск в точці                Об'єм в циліндрі 

точки:    відносно 0о пкв        кПа                             в данній точці, м3

r φr 0= p φr( ) 172.04= V φr( ) 1.199 10
4-=

d φd 180= p φd( ) 172.04= V φd( ) 1.978 10
3-=

c φc 360= p φc( ) 8009.076= V φc( ) 1.199 10
4-=

z φz 361= p φz( ) 11613.161= V φz( ) 1.201 10
4-=

b φb 540= p φb( ) 639.162= V φb( ) 1.978 10
3-=

Точки та параметри дійсного циклу двигуна.
Назва     Кут                                     Тиск в точці                Об'єм в циліндрі 

точки:    відносно 0о пкв                   кПа                             в данній точці, м3

c' φc' 360 c'- 335== p φc'( ) 3.316 10
3= V φc'( ) 2.282 10

4-=

f φf' 360 f- 345== p φf'( ) 5.416 10
3= V φf'( ) 1.595 10

4-=

z' φz' 378= p φz'( ) 1.161 10
4= V φz'( ) 1.767 10

4-=

b" φb'' 360 b''+ 484== p φb''( ) 796.562= V φb''( ) 1.65 10
3-=

r' φr' 720 r'- 704== p φr'( ) 195= V φr'( ) 1.649 10
4-=

r'' φr'' r'' 18== p φr''( ) 172.04= V φr''( ) 1.767 10
4-=

d' φd' 360 d'- 226== p φd'( ) 202.54= V φd'( ) 1.756 10
3-=

c'' φc'' 360= pc'' 9.611 10
3= V φc''( ) 1.199 10

4-=

zд φzд 369= pzд 1.161 10
4= V φzд( ) 1.342 10

4-=
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2.3 Розрахунок сил та моментів що діють в КШМ

Даний розрахунок кривошипно-шатунного механізму полягає у визначенні
сумарних сил і моментів, що виникають від тиску газів в циліндрі і сил інерції
рухомих деталей двигуна. За результатами цих розрахунків визначають основні
деталі на міцність і знос.

Так як для кожного робочого циклу сили, що діють в кривошипно-
шатунному механізмі, безперервно змінюються за величиною і напрямком, тому
визначення характеру зміни цих сил необхідно визначати для ряду окремих поло-
жень валу.

Розрахунок сил та моментів що діють в КШМ, будемо виконувати, виходячи
з допущень що:

- розрахункова кінематична схема кривошипно-шатунного механізму є
аксіальною;

- дія сил на контактну поверхню деталей відбувається  по нормалі;  

Рисунок 2.3 - Сили та моменти що діють в КШМ. 



Згідно даних двигуна-прототипа маємо наступні значення:

mп 2.25= кг - маса комплекту поршня

mш 4.55= кг - маса комплекту шатуна

Маса частин КШМ, що рухаються поступально, в кг

ms mп
1

3
mш+ 2.25

1

3
4.55+= 3.767==

Радіус кривошипу, в м 

r
s

2

0.14

2
= 0.07==

Довжина шатуна, в м 

lш
r

λкр

0.07

0.256
= 0.273==

Площа поршня, в м2

Aп
π d

2
4

π 0.13
2

4
= 0.013==

Кутова швидкість, в рад / с

ω
π n
30

π 1700
30

= 178.024==

Визначимо величини сил та моментів що діють в КШМ на протязі всього
робочого циклу.

Кут обертання колінчастого валу

j = 0...720, з кроком розрахунку Dj = 1 о п.к.в.

Кут нахилу шатуна

β' φ( ) asin λкр sin φ
π

180












=



Сили тиску газу

Fг φ( ) p φ( ) pa-( ) Aп=

Сили інерціїї мас, що рухаються зворотно-поступально

Fі φ( ) ms- r ω2 cos φ
π

180






λкр cos 2 φ
π

180






+





 10 3-=

Сумарна сила (дійсна)

Fd φ( ) Fг φ( ) Fі φ( )+=

Нормальна сила

Fn φ( ) Fd φ( ) tan β' φ( )( )=

Радіальна сила

Fr φ( ) Fd φ( ) cos φ
π

180
 β' φ( )+






1

cos β' φ( )( )
=

Дотична сила

Fк φ( ) Fd φ( ) sin φ
π

180
 β' φ( )+






1

cos β' φ( )( )
=

Крутний момент на валу двигуна

Mк φ( ) Fк φ( ) r=

Момент опору до крутного моменту в опорах двигуна

Mоп φ( ) Mк φ( )-=

Перекидний момент двигуна

Mпер φ( ) Fn φ( )- r cos φ
π

180






 lш cos β' φ( )( )+





=



Результати розрахунку сил та моментів що діють в КШМ:
Сили Fг, Fи та Fд обраховані в кН, крутний момент Мк розраховано в кН м, 
в дужках вказаний поточний кут повороту колінчастого валу 

Fг 0( ) 0.939= Fі 0( ) 10.495-= Fd 0( ) 9.556-= Mк 0( ) 0.000=

Fг 30( ) 0.939= Fі 30( ) 8.306-= Fd 30( ) 7.367-= Mк 30( ) 0.315-=

Fг 60( ) 0.939= Fі 60( ) 3.109-= Fd 60( ) 2.17-= Mк 60( ) 0.149-=

Fг 90( ) 0.939= Fі 90( ) 2.139= Fd 90( ) 3.078= Mк 90( ) 0.215=

Fг 120( ) 0.939= Fі 120( ) 5.248= Fd 120( ) 6.187= Mк 120( ) 0.326=

Fг 150( ) 0.939= Fі 150( ) 6.167= Fd 150( ) 7.106= Mк 150( ) 0.193=

Fг 180( ) 0.939= Fі 180( ) 6.217= Fd 180( ) 7.156= Mк 180( ) 0.000=

Fг 210( ) 1.098= Fі 210( ) 6.167= Fd 210( ) 7.265= Mк 210( ) 0.197-=

Fг 240( ) 1.702= Fі 240( ) 5.248= Fd 240( ) 6.95= Mк 240( ) 0.366-=

Fг 270( ) 3.356= Fі 270( ) 2.139= Fd 270( ) 5.495= Mк 270( ) 0.385-=

Fг 300( ) 8.645= Fі 300( ) 3.109-= Fd 300( ) 5.536= Mк 300( ) 0.380-=

Fг 330( ) 32.896= Fі 330( ) 8.306-= Fd 330( ) 24.59= Mк 330( ) 1.053-=

Fг 360( ) 104.962= Fі 360( ) 10.495-= Fd 360( ) 94.466= Mк 360( ) 0.000-=

Fг 390( ) 92.3= Fі 390( ) 8.306-= Fd 390( ) 83.994= Mк 390( ) 3.597=

Fг 420( ) 30.06= Fі 420( ) 3.109-= Fd 420( ) 26.952= Mк 420( ) 1.848=

Fг 450( ) 14.748= Fі 450( ) 2.139= Fd 450( ) 16.887= Mк 450( ) 1.182=

Fг 480( ) 9.611= Fі 480( ) 5.248= Fd 480( ) 14.858= Mк 480( ) 0.783=

Fг 510( ) 7.66= Fі 510( ) 6.167= Fd 510( ) 13.828= Mк 510( ) 0.376=

Fг 540( ) 7.139= Fі 540( ) 6.217= Fd 540( ) 13.356= Mк 540( ) 0.000=

Fг 570( ) 1.244= Fі 570( ) 6.167= Fd 570( ) 7.411= Mк 570( ) 0.201-=

Fг 600( ) 1.244= Fі 600( ) 5.248= Fd 600( ) 6.491= Mк 600( ) 0.342-=

Fг 630( ) 1.244= Fі 630( ) 2.139= Fd 630( ) 3.383= Mк 630( ) 0.237-=

Fг 660( ) 1.244= Fі 660( ) 3.109-= Fd 660( ) 1.865-= Mк 660( ) 0.128=

Fг 690( ) 1.244= Fі 690( ) 8.306-= Fd 690( ) 7.063-= Mк 690( ) 0.302=

Fг 720( ) 1.244= Fі 720( ) 10.495-= Fd 720( ) 9.252-= Mк 720( ) 0.000=



Результати розрахунку сил та моментів що діють в КШМ:
Сили Fn, Fr та Fk обраховані в кН, крутний момент Мпер розраховано в кН м, 
в дужках вказаний поточний кут повороту колінчастого валу 

Fn 0( ) 0.000= Fr 0( ) 9.556-= Fк 0( ) 0.000= Mпер 0( ) 0.000=

Fn 30( ) 0.951-= Fr 30( ) 5.905-= Fк 30( ) 4.507-= Mпер 30( ) 0.315=

Fn 60( ) 0.493-= Fr 60( ) 0.658-= Fк 60( ) 2.126-= Mпер 60( ) 0.149=

Fn 90( ) 0.815= Fr 90( ) 0.815-= Fк 90( ) 3.078= Mпер 90( ) 0.215-=

Fn 120( ) 1.407= Fr 120( ) 4.311-= Fк 120( ) 4.655= Mпер 120( ) 0.326-=

Fn 150( ) 0.917= Fr 150( ) 6.613-= Fк 150( ) 2.759= Mпер 150( ) 0.193-=

Fn 180( ) 0.000= Fr 180( ) 7.156-= Fк 180( ) 0.000= Mпер 180( ) 0.000=

Fn 210( ) 0.938-= Fr 210( ) 6.76-= Fк 210( ) 2.82-= Mпер 210( ) 0.197=

Fn 240( ) 1.58-= Fr 240( ) 4.843-= Fк 240( ) 5.229-= Mпер 240( ) 0.366=

Fn 270( ) 1.455-= Fr 270( ) 1.455-= Fк 270( ) 5.495-= Mпер 270( ) 0.385=

Fn 300( ) 1.259-= Fr 300( ) 1.678= Fк 300( ) 5.424-= Mпер 300( ) 0.38=

Fn 330( ) 3.174-= Fr 330( ) 19.709= Fк 330( ) 15.043-= Mпер 330( ) 1.053=

Fn 360( ) 0.000-= Fr 360( ) 94.466= Fк 360( ) 0.000-= Mпер 360( ) 0.000=

Fn 390( ) 10.84= Fr 390( ) 67.321= Fк 390( ) 51.385= Mпер 390( ) 3.597-=

Fn 420( ) 6.128= Fr 420( ) 8.169= Fк 420( ) 26.405= Mпер 420( ) 1.848-=

Fn 450( ) 4.472= Fr 450( ) 4.472-= Fк 450( ) 16.887= Mпер 450( ) 1.182-=

Fn 480( ) 3.378= Fr 480( ) 10.355-= Fк 480( ) 11.179= Mпер 480( ) 0.783-=

Fn 510( ) 1.785= Fr 510( ) 12.867-= Fк 510( ) 5.368= Mпер 510( ) 0.376-=

Fn 540( ) 0.000= Fr 540( ) 13.356-= Fк 540( ) 0.000= Mпер 540( ) 0.000=

Fn 570( ) 0.956-= Fr 570( ) 6.896-= Fк 570( ) 2.877-= Mпер 570( ) 0.201=

Fn 600( ) 1.476-= Fr 600( ) 4.524-= Fк 600( ) 4.884-= Mпер 600( ) 0.342=

Fn 630( ) 0.896-= Fr 630( ) 0.896-= Fк 630( ) 3.383-= Mпер 630( ) 0.237=

Fn 660( ) 0.424= Fr 660( ) 0.565-= Fк 660( ) 1.827= Mпер 660( ) 0.128-=

Fn 690( ) 0.912= Fr 690( ) 5.661-= Fк 690( ) 4.321= Mпер 690( ) 0.302-=

Fn 720( ) 0.000= Fr 720( ) 9.252-= Fк 720( ) 0.000= Mпер 720( ) 0.000=
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Рисунок 2.4 - Графіки сил що діють в КШМ. 
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Рисунок 2.5 - Графіки моментів що діють в КШМ. 

Визначимо значення та побудуємо графік сумарного крутного моменту.

Визначаємо кут між спалахами в циліндрах двигуна

φсп
180 τ

i

180 4
6

= 120==

Побудова діаграми сумарного крутного моменту

Δφк 1= - крок розрахунку;

φк 0 Δφк, φсп..= - розрахунковий  діапазон зміни значень кута повороту;

Сумарний крутний момент, визначаємо за формулою, в кНм

MΣ.кр φк( )
0

i 1-

j

Fк φсп j φк+( ) s( )
=

=
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Рисунок 2.6 - Графік сумарного крутного моменту. 

Нижче приведено масиви розрахованих значень величини сумарного
крутного моменту, в кНм

MΣ.кр 0( ) 0.801=

MΣ.кр
1

10
φсп





5.205= MΣ.кр
6

10
φсп





2.146=

MΣ.кр
2

10
φсп





7.313= MΣ.кр
7

10
φсп





1.148=

MΣ.кр
3

10
φсп





5.51= MΣ.кр
8

10
φсп





0.198-=

MΣ.кр
4

10
φсп





3.941= MΣ.кр
9

10
φсп





0.93-=

MΣ.кр
5

10
φсп





2.896= MΣ.кр
10

10
φсп





0.801=



2.4 Розрахунок складових зовнішнього теплового балансу 

2.4.1 Рівняння зовнішнього теплового балансу
Загальна кількість теплоти введеної в двигун з паливом

Qп = Qe + Qв + Qг + Qм + Qн.в

де Qе - теплота, еквівалентна ефективній роботі

Qв - теплота, що відводиться охолоджувальною рідиною

Qг - теплота, що виноситься випускними газами

Qм - теплота, що відводиться маслом

Qн.в - невраховані теплові втрати

2.4.2 Теплота, що підводиться в циліндр двигуна з паливом, в Дж / c

Qп

Be Qн.р

3.6

44.016 4.245 10
4

3.6
= 5.19 10

5==

у відсотковому відношенні приймаємо за 100%

2.4.3 Теплота, еквівалентна ефективній роботі двигуна, в Дж / c

Qe 10
3

Peр 10
3

220.174= 220173.731==

у відсотковому відношенні, в %

qe

Qe

Qп
100

2.202 10
5

5.19 105
100= 42.423==

перевірка отриманого значення в Дж / c 

Qe' Qп ηe 518990.155 0.424= 220000==

Вираховуємо похибку, у %

ΔQe

Qe Qe'-

Qe
100

2.202 10
5 2.2 10

5-

2.202 105
100= 0.079==

2.4.4 Теплота, яка відводиться охолоджувальною рідиною

Qв = Qw + Qт.п + Qв.н

де Qw - теплота, що відводиться робочим тілом в стінки циліндра

Qт.п - теплота, еквівалентна роботі на тертя поршня

Qв.н - теплота, еквівалентна роботі на привід водяного насосу



Теплообмін між робочим тілом і стінками циліндра, в Дж / c

де Wнап 0= - відносна втрата палива на дільниці наповнення

Wст 0= - відносна втрата палива на дільниці стиску

Wг.р 0.12= - відносна втрата палива на дільниці горіння-розширення

Wвип 0.05= - відносна втрата палива на дільниці випуску газів із циліндру

ΣW Wнап- Wст+ Wг.р+ Wвип+( ) 0- 0+ 0.12+ 0.05+= 0.17==

Qw ΣW Qп 0.17 518990.155= 88228.326==

Теплота, еквівалентна роботі на тертя поршня по гільзі циліндра

Середній тиск тертя поршня, в кПа 

pср.т 0.6 pм 0.600 181.613= 108.968==

Робочий об'єм циліндру, в м3 

Vs'
π d2

4
s

π 0.132
4

0.14= 1.858 10
3-==

Потужність тертя поршня, в кВт 

Pп

pср.т Vs' n i

30 τ
108.968 1.85825 10 3- 1.7 103 6

30 4
= 17.21165==

Теплота, еквівалентна роботі витраченій на тертя поршня, в Дж / c

Qт.п 10
3

Pп 10
3

17.212= 17211.651==

Теплота, еквівалентна роботі на привід водяного насосу, в Дж / c

Визначаємо витрату води по сумі теплот:

Q'в Qw Qт.п+ 88228.326 17211.651+= 105439.977==

Витрата охолоджуючої рідини, в м3 / с 

=



де K1 1.2= - коефіцієнт запасу

ρв 1000= кг / м3 - середня густина води 

Cmв 4.19= Дж / кг  - середня теплоємкість води

ΔTв 10= - температурний перепад води в холодильнику

Vв

Q'в 10
3- K1

ρв Cmв ΔTв
105439.97722 10 3- 1.2

1000 4.19 10
= 0.00302==

Потужність, яка використовується на привід водяного насосу, в кВт

де Δpв 98= кПа - гідравлічний опір системи

ηв.н 0.9= - ККД водяного насосу

Pв.н

Vв Δpв

ηв.н

0.003 98
0.9

= 0.329==

Тоді теплота що еквівалентна роботі на привід водяного насосу буде, в Дж / c

Qв.н 103 Pв.н 103 0.329= 328.818==

Відповідно теплота, яка відводиться охолоджувальною рідиною, в Дж / c

Qв Qw Qт.п+ Qв.н+ 88228.3 17211.7+ 328.8+= 105768.8==

у відсотковому відношенні,  в %  

qв

Qв

Qп
100

105768.796

518990.155
100= 20.38==

Температура залишкових газів, в оC

tr Tr 273- 770 273-= 497==

Температура на початку стиску  , в оC

td Td 273- 316.173 273-= 43.173==

Ізобарна теплоємкість продуктів згорання

mCp'' 31.555 0.00389 tr+ 31.555 3.89 10 3- 497+= 33.488==



Ізобарна теплоємкість свіжого заряду

mCp 29.074 0.0008 td+ 29.074 0.001 43.173+= 29.109==

2.4.5 Теплота, що виноситься випускними газами, в Дж / c

Δi'г M2 mCp'' tr 0.893 33.488 497= 14868.124==

Δi''г M1 mCp td 0.861 29.109 43.173= 1081.39==

Δiг Δi'г Δi''г- 14868.1 1081.4-= 13786.7==

Qг

Be

3.6
Δiг

44.016

3.6
13786.734= 168564.17==

у відсотковому відношенні, в % 

qг

Qг

Qп
100

168564.17

518990.155
100= 32.479==

2.4.6 Теплота, що відводиться з маслом і витрачається на привід масляного
насосу

Теплота, що відводиться маслом від гарячих деталей двигуна
Доля витрат в механізмах двигуна

Δмд

pм

pmi
ηi

181.613

1575.547
0.479= 0.055==

Теплота, що еквівалентна роботі на подолання опору в механізмах двигуна, 

в Дж / c

Qмд Δмд Qп 0.055 518990.155= 28663.45==

Тоді, що теплота еквівалентна роботі на подолання опору в механізмах

двигуна,  в Дж / c

Qм1 Qw Qмд+ Qв- 88228.326 28663.45+ 105768.796-= 11122.98==

Витрата циркуляційного масла, в м3 / с 



де K2 1.5= - коефіцієнт запасу

ρм 900= кг / м3 - густина мастила

Cmм 2.094= Дж / кг  - середня теплоємність масла

ΔTм 6= - температурний перепад масла в охолоджувачі двигуна

Vм

K2 Qм1

ρм Cmм 103 ΔTм

1.5 1.112 10
4

900 2.094 103 6
= 1.476 10

3-==

Потужність, що використовується на привід масляного насосу, в кВт

де p0 0.4 10
6= Па - робочий тиск в системі мащення

ηм.н 0.8= - ККД масляного насоса

Pм.н

Vм p0

ηм.н 103

1.476 10
3- 0.4 10

6

0.8 103
= 0.738==

Теплота витрачена на привід насосу, в Дж / c

Qм2 10
3

Pм.н 10
3

0.738= 737.755==

Тоді теплота, що відводиться маслом від гарячих деталей двигуна, в Дж / c

Qм Qм1 Qм2+ 11122.98 737.755+= 11860.735==

у відсотковому відношенні, в %

qм

Qм

Qп
100

11860.735

518990.155
100= 2.285==

2.4.7 Невраховані теплові втрати, в Дж / c

 



де ΣQ

Qe

Qв

Qг

Qм



















220173.731

105768.796

168564.17

11860.735













= 506367.432==

Qн.в Qп ΣQ- 518990.2 506367.4-= 12622.7==

у відсотковому відношенні, в %

qнв

Qн.в

Qп
100

12622.723

518990.155
100.000= 2.432==

Складові теплового балансу в табличному вигляді:

       Назва складової ТБ                 в   Дж / c ,               у %,                 межі для 
дизельного двигуна 

з наддувом

Теплота, що підводиться в
циліндр двигуна з паливом

Теплота, еквівалентна
ефективній роботі двигуна

Теплота, що виноситься
випускними газами

Теплота, яка відводиться
охолоджувальною рідиною

Теплота, що відводиться з
маслом

Невраховані теплові втрати

Qп 518990.2= qп 100= 100%  

        
        29...42%

        25...45%

        5...35%

        3...5%

        
         до 3%

Qe 220173.7= qe 42.4=

Qг 168564.2= qг 32.5=

Qв 105768.8= qв 20.4=

Qм 11860.7= qм 2.3=

Qн.в 12622.7= qнв 2.4=

Отримані в результаті розрахунку значення складових теплового балансу 
входять у вказані межі. 

Перевірка рівняння теплового балансу, у %

qe qг+ qв+ qм+ qнв+ 42.423 32.479+ 20.38+ 2.285+ 2.432+= 100=
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2.5 А·на·ліз ефективних пока·зників проектова·ного двигуна· та· двигуна·-

прототипу. 

 

Та·блиця 2.1 – Ефективні пока·зники двигуна·-прототипу та· проектова·ного 

двигуна·.    

Двигун-

прототип

Проекто

ваний 

двигун

1 Ефективна потужність Pe кВт 147 220,2 49,8

2 Середній ефективний тиск pme кПа 935 1393 49,0

3 Ефективний ККД ηe  - 0,41 0,424 3,4

4 Механічний ККД ηм  - 0,88 0,885 0,6

Питома ефективна витрата г

палива (кВт год)

6 Діаметр циліндру D мм 130 130 0,0

7 Хід поршня S мм 140 140 0,0

Порівня

ння, у %

5 be 209 200 -4,3

№ п/п Назва параметру 
Познач

ення

Розмірніс

ть

Чисельне значення

 

       

Ефективна· потужність двигуна· що проектується, була· збільшена· згідно із 

за·вда·нням на· 73 кВт. Розра·хунок па·ра·метрів робочого циклу двигуна·, пока·за·в що 

реа·льний приріст потужності скла·в 73,2 кВт, що відповіда·є приросту потужності у 

відсотка·х на· рівні 49,8%. За·безпечити зроста·ння потужності, за· умови ста·лих 

величин діа·метру циліндру та· ходу поршня, а· та·кож незмінної ча·стоти оберта·ння 

колінча·стого ва·лу, можна· за·вдяки збільшення величини середнього ефективного 

тиску. Одним із головним шляхів підвищення середнього ефективного тиску в 

циліндрі вва·жа·ється за·стосува·ння га·зотурбінного на·ддуву. А·на·ліз результа·тів 

на·ведений в та·блиці 2.1, пока·за·в що середній ефективний тиск зріс на· 49,0 %. 

Оптима·льний вибір поча·ткових да·них по па·ра·метра·м на·ддуву, а· та·кож 

реа·ліза·ція за·ходів щодо регулюва·ння кількості пода·ва·ємого від компресора· до 

циліндрів двигуна· повітря, за·безпечило покра·щення ефективності протіка·ння 

робочого циклу. Це відобра·зилося  на· пока·зника·х ефективності робочого циклу. 
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Та·к да·ні на·ведені в та·блиці 2.1 пока·зують що, ефективний ККД робочого циклу 

проектова·ного двигуна· зріс на· 3,4% у порівнянні з двигуном прототипом. При 

цьому питома· ефективна· витра·та· па·лива· знизила·сь на· -4,3%.  

Величина· меха·нічного ККД ма·йже не змінила·ся, вна·слідок того що 

за·лишилися ста·лою величина· меха·нічних втра·т.     

За·вдяки пра·вильному вибору поча·ткових па·ра·метрів, та· покра·щення 

ефективності вигоряння па·лива· вда·лося отрима·ти суттєве збільшення ефективної 

потужності двигуна· у порівнянні з прототипом без зміни геометричних розмірів 

циліндру. А·ле при цьому необхідно відмітити що зросла· теплова· та· меха·нічна· 

на·пруженість дета·лей двигуна·.  
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3 РОЗРОБКА· СИСТЕМИ РЕГУЛЬОВА·ННОГО НА·ДДУВУ 

 

3.1 Опис існуючих схем систем регулюва·ння на·ддуву. 

 

У скла·ді силової уста·новки а·втотра·нспортного за·собу дизель за·воюва·в 

провідне місце за·вдяки високій па·ливної економічності, низької токсичності 

відпра·цьова·них га·зів (ОГ) і широким можливостям по рівню форсува·ння 

потужності із за·стосува·нням різних систем на·ддуву. 

Розглянемо особливості розвитку систем турбона·ддува· дизелів з робочим 

об'ємом 1,9 л фірми Volkswagen, що за·стосовуються на· а·втомобілях Golf, по мірі 

розвитку Європейських екологічних ста·нда·ртів від Євро 0 до Євро 3. 

 

 

Рис. 3.1 – Зовнішня швидкісна· ха·ра·ктеристика· по а·бсолютному тиску на·ддуву pk 

дизелів з робочим об'ємом 1,9 л фірми Volkswagen [2] 

 

На· рисунку 3.1 на·ведені зовнішні швидкісні ха·ра·ктеристики (ЗШХ) по 

а·бсолютному тиску на·ддуву дизелів з система·ми одноступінча·стого турбона·ддува· 

з регульова·ними турбокомпресора·ми: 
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- з кла·па·ном перепуску ча·стини ОГ, мина·ючи турбіну (ЗШХ 1, 2); 

- з регульова·ним сопловим а·па·ра·том турбіни (ЗШХ 3-5). 

А·на·ліз ЗШХ пока·зує, що да·ні турбокомпресори за·безпечують: 

- ма·ксима·льне підвищення тиску на·ддуву в діа·па·зоні ча·стот оберта·ння 

колінча·стого ва·ла· від 1000 до 2000 хв-1; 

- підтрима·ння ма·ксима·льного тиску на·ддуву рk.max в діа·па·зоні ча·стот оберта·ння 

колінча·стого ва·ла· від 2000 до 4000 хв-1; 

- збільшення ма·ксима·льного тиску на·ддуву рk.max від 1,8 до 2,5 Ба·р у міру 

переходу від Євро 0 до Євро 3, при цьому літрова· потужність дизелів зроста·є від 

34,7 до 57,9 кВт/л. 

При рівні форсува·ння дизелів фірми Volkswagen більше 42 кВт / л в система·х 

одноступінча·стого турбона·ддува· потрібно за·стосува·ння турбокомпресора· з 

регульова·ним сопловим а·па·ра·том турбіни для викона·ння вимог екологічних 

ста·нда·ртів Євро 2, 3.  

Пода·льший розвиток екологічних ста·нда·ртів призвело до вдоскона·лення 

одноступінча·тих систем турбона·ддува· і розробці двоступеневих систем на·ддуву 

для дизелів Євро 4 - 6 із збереженням вищевідзна·чених тенденцій. 

У одноступінча·тих система·х турбона·ддува· стиснення повітря виконується за· 

допомогою одного відцентрового компресора· з приводом від га·зової турбіни 

(ТКР). Розрізняють нерегульова·ні і регульова·ні ТКР. 

У регульова·них ТКР передба·чені дода·ткові конструктивні пристрої для 

зміни швидкості ОГ на· вході в колесо га·зової турбіни а·бо швидкості повітря на· 

виході з колеса· відцентрового компресора·.  

В а·втомобільних дизелях на·йбільш широко за·стосовуються: 

- ТКР WGТ (з кла·па·ном перепуску ча·стини ОГ, мина·ючи турбіну); 

- ТКР з РСА· (з регульова·ним сопловим а·па·ра·том турбіни); 

- ТКР VST (з дроселюва·нням турбіни). 

Схема· роботи ТКР WGТ приведена· на· рис. 3.2 

 



 

Зм. Лист № докум. Підпис Дата 

Аркуш 

56 ПФ НУК 142.54.21.08.ПЗ 

 

 

Рис. 3.2 – Пристрій і схема· роботи ТКР WGТ [3]: 

1 - електропневма·тичний перетворюва·ч тиску на·ддуву; 2 - ва·куумний на·сос; 3 - викона·вчий 

меха·нізм перепускного кла·па·на·; 4 - корпус турбіни; 5 - перепускний кла·па·н; 6 - ка·на·л пода·чі ВГ 

до турбіни; 7 - ка·на·л пода·чі стисненого повітря у впускний тра·кт дизеля; 8 - колесо турбіни; 9 - 

колесо компресора· 

 

До перева·г ТКР WGТ відносяться: 

- простота· регулюва·ння тиску на·ддуву за· допомогою кла·па·на· перепуску 

ча·стини ОГ, мина·ючи турбіну; 

- підтрима·ння ма·ксима·льного тиску на·ддуву на· за·да·ному рівні в діа·па·зоні 

ча·стот оберта·ння колінча·стого ва·ла· от 2000 до 4500 хв-1 (див. Рис. 1). 

До недоліків ТКР WGТ відносяться: 

- необхідність перепуску високоента·льпійних ОГ в а·тмосферу, мина·ючи 

турбіну для підтримки рk.max на· за·да·ному рівні, після режиму ма·ксима·льного 

крутного моменту дизеля, що призводить до погіршення економічності і 

збільшення емісії шкідливих речовин з ОГ; 
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- на·явність «турбопрова·ла·» на· перехідних режима·х роботи дизеля. 

До перева·г ТКР з РСА·, в порівнянні з ТКР WGT, відносяться: 

- відсутність перепуску високоента·льпійних ОГ в а·тмосферу, мина·ючи турбіну, 

що приводить до підвищення економічності і зниження емісії шкідливих речовин з 

ОГ; 

- відсутність «турбопрова·ла·» на· перехідних режима·х роботи дизеля; 

- підвищення ма·ксима·льного тиску на·ддуву рk.max до 2,5 Ба·р при одноча·сному 

підвищенні па·ливної економічності дизеля; 

- можливість гнучкого упра·вління тиском на·ддуву на· будь-яких режима·х роботи 

дизеля. 

До недоліків ТКР з РСА·, в порівнянні з ТКР WGT, відносяться: 

- більш скла·дне конструктивне викона·ння; 

- необхідність електронного упра·вління зі зворотним зв'язком. 

За·стосува·ння ТКР з РСА· на· дизелях з робочим об'ємом пона·д 1,4 л дозволяє 

підвищити рівень крутять моментів по ЗШХ при низьких ча·стота·х оберта·ння 

колінча·стого ва·ла·, що призводить до підвищення дина·мічних якостей а·втомобіля, 

зниження експлуа·та·ційної витра·ти па·лива· і кількості емісій шкідливих речовин з 

ОГ (див. рис. 3.3). 

 

Рис. 3.3 – ЗШХ по середньому ефективному тиску дизеля з одна·ковою 

номіна·льною потужністю, осна·щеного ТКР WGT і ТКР з РСА·. 
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Як прикла·д ТКР з РСА· на· рис. 3.4 на·ведено пристрій і схема· роботи ТКР з 

поворотними лопа·тка·ми соплового а·па·ра·ту турбіни. 

 

Рис. 3.4 – Пристрій і схема· роботи ТКР з поворотними лопа·тка·ми соплового 

а·па·ра·ту турбіни: 

1 - ка·на·л пода·чі ОГ; 2 - колесо турбіни; 3 - поворотна· лопа·тка· соплового а·па·ра·ту турбіни; 4 - 

шла·нг пода·чі розрідження; 5 - кільце для повороту лопа·ток соплового а·па·ра·ту турбіни; 6 - отвір 

для пода·чі ма·стила·; 7 - пода·ча· повітря до компресорної ступені; 8 - пода·ча· стисненого повітря 

до двигуна· 

 

ТКР VST є ва·ріа·нтом викона·ння ТКР з РСА·, який спеціа·льно розроблений 

для дизелів з робочим об'ємом менше 1,4 л. 

Пристрій турбінної ступені ТКР VST на·ведено на· рис. 3.5 
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Рис. 3.5 – Турбінна· ща·бель ТКР VST: 

1 - колесо турбіни; 2 - ра·влик корпусу турбіни; 3 - підводного ка·на·л; 4 - регулююча· за·слінка·; 5 - 

перепускний ка·на·л; 6 - тяга· упра·вління за·слінкою 

 

Принцип роботи ТКР VST поляга·є у відкритті підводного ка·на·лу 3 регулюючої 

за·слінкою 4, яка· збільшує прохідний перетин ра·влики корпусу турбіни і, 

відповідно, витра·та· ОГ через колесо турбіни. 

При низьких ча·стота·х оберта·ння колінча·стого ва·ла· а·бо ма·лих на·ва·нта·женнях 

ОГ на·дходить в колесо турбіни тільки через ра·влика· корпусу турбіни 2 з ма·лим 

поперечним перерізом. Це підвищує швидкість течії ОГ і за·безпечує високий тиск 

на·ддуву. При досягненні за·да·ного тиску на·ддуву регулююча· за·слінка· 4 відкрива·є 

підводного ка·на·л 3. Швидкість течії ОГ зменшується, що призводить до 

ста·біліза·ції тиску на·ддуву. Конструкція регулюючої за·слінки 4 дозволяє при 

необхідності перепуска·ти ча·стину ОГ, мина·ючи турбіну, через перепускний ка·на·л 

5. 

Проа·на·лізува·вши всі вище перелічені схеми регулюва·ння на·ддуву, 

оцінивши їх перева·ги та· недоліки, для реа·ліза·ції в да·ному проекті пропонується 

схема· з регулюва·нням ТКР WGТ.   



3.2 Розрахунок системи керованого наддуву

3.2.1 Розрахунок параметрів зовнішньої швидкісної характеристики

Початкові параметри двигуна та елементів системи впуску 

Pe 220= кВт - ефективна потужність двигуна;

bе.н 0.200= кг/(кВт год) - питома ефективна витрата палива;

l0 14.95= кг повітря / кг палива - теоретично необхідна кількість повітря;

α 1.74= - коефіцієнт надлишку повітря;

pв 187= - кПа, тиск повітря після компресору;

nн 1700= хв-1 - номінальная частота обертання колінчастого валу;

τ 4= - тактність двигуна;

Розрахунок параметрів вприскування легкого палива
Визначимо основні вихідні параметри двигуна по зовнішній швидкісній

характеристиці (ЗШХ), для чого задаємо:

Δn 100= - крок зміни частоти обертання колінчастого валу;

nхх 900= хв-1 - мінімально стійка частота обертання колінчастого валу на
холостому ходу роботи

n nхх nхх Δn+, nн..= - діапазон зміни частоти обертання колінчастого валу

Ефективна потужність двигуна по ЗШХ, в кВт
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n
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Результати розрахунку ефективної потужності по ЗШХ

Pe 1000( ) 153.83= Pe 1100( ) 168.331= Pe 1200( ) 181.597=

Pe 1300( ) 193.36= Pe 1400( ) 203.35= Pe 1500( ) 211.299=

Pe 1600( ) 216.939= Pe 1700( ) 220= Pe 1800( ) 220.214=
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Питома ефективна витрата палива по ЗШХ, в кг/(кВт год)
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Результати розрахунку питомої ефективної витрати палива по ЗШХ

be 1000( ) 0.197= be 1100( ) 0.193= be 1200( ) 0.191=

be 1300( ) 0.19= be 1400( ) 0.19= be 1500( ) 0.192=

be 1600( ) 0.195= be 1700( ) 0.2= be 1800( ) 0.206=
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Коефіцієнт надлишку повітря

aα 1.878=

bα 2.263=
- коефіцієнти регресії

cα 3.643=

dα 1.458=
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α 1000( ) 1.511= α 1100( ) 1.544= α 1200( ) 1.583=

α 1300( ) 1.626= α 1400( ) 1.671= α 1500( ) 1.716=

α 1600( ) 1.76= α 1700( ) 1.8= α 1800( ) 1.835=
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3.2.2 Вибір типорозміру турбокомпресору.

Вихідні дані для проектування турбокомпресору.

Розрахунок допоміжних параметрів. 

Густина навколишнього повітря, в кг/м3

де Rп 287.4= кДж/(кг К) - універсальна газова стала для повітря;

T0 293= К - температура навколишнього середовища;

p0 101.3= кПа - тиск навколишнього повітря

ρ0

p0 10
3

T0 Rп
101.3 103
293 287.4

= 1.203==



Годинна витрата палива двигуном, в кг/год

Bг n( ) Pe n( ) be n( )=

Bг 1000( ) 30.282= Bг 1100( ) 32.513= Bг 1200( ) 34.654=

Bг 1300( ) 36.718= Bг 1400( ) 38.707= Bг 1500( ) 40.608=

Bг 1600( ) 42.389= Bг 1700( ) 44= Bг 1800( ) 45.361=
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Годинна витрата повітря через двигун, в кг/год

де ν 0.02= - коефіцієнт втрат внаслідок витікань продувочного повітря;
приймаємо на основі даних розрахунку робочого циклу двигуна

l0 14.45= кг повітря/кг палива - теоретично необхідна кількість повітря
необхідна для згоряння одиниці палива;



Gг n( )
1

1 ν-
α n( ) l0 Bг n( )=

Gг 1000( ) 674.487= Gг 1100( ) 740.186= Gг 1200( ) 808.861=

Gг 1300( ) 880.23= Gг 1400( ) 953.528= Gг 1500( ) 1027.403=

Gг 1600( ) 1099.793= Gг 1700( ) 1167.796= Gг 1800( ) 1227.563=
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Секундна витрата повітря через двигун, в кг/с
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3600
=

Gs 1000( ) 0.187= Gs 1100( ) 0.206= Gs 1200( ) 0.225=

Gs 1300( ) 0.245= Gs 1400( ) 0.265= Gs 1500( ) 0.285=

Gs 1600( ) 0.305= Gs 1700( ) 0.324= Gs 1800( ) 0.341=
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Секундна витрата повітря через компресор, в кг/с

де βвит 1.015= - коефіцієнт що враховує втрати повітря через наявні
нещільності в компресорі; згідно [4,ст 24] вибирається з
діапазону bвит=(1,01...1,02)

Gк n( ) Gs n( ) βвит=

Gк 1000( ) 0.19= Gк 1100( ) 0.209= Gк 1200( ) 0.228=

Gк 1300( ) 0.248= Gк 1400( ) 0.269= Gк 1500( ) 0.29=

Gк 1600( ) 0.31= Gк 1700( ) 0.329= Gк 1800( ) 0.346=



800 1 10
3 1.2 10

3 1.4 10
3 1.6 10

3 1.8 10
3

0.15

0.2

0.25

0.3

0.35

Частота обертання колінчастого валу, в об/хв 

П
ит

ом
а 

еф
ек

ти
вн

а 
ви

тр
ат

а 
па

ли
ва

, в
 к

г/
(к

В
т 

го
д)

Gк n( )

n

Ступінь підвищення тиску в компресорі

де Δpк 4= кПа - втрати тиску на вході в компресор, головним чином у
повітряному фільтрі; згідно [4,ст 24] вибирається з діапазону 
Dрк = (2...4) кПа 

πк

pв

p0 Δpк-
187

101.3 4-
= 1.922==

На основі отриманих результатів обираємо з графіку полів подач
турбокомпресор, який найбільш задовільняє вимоги по величинам Gк та pк



Рисунок 3.6 - Поля подач основних моделей турбокомпресів

В нашому випадку найбільш оптимальним вибором турбокомпресора згідно
графіку представленого на рисунку 3.6 є турбокомпресор моделі ТКР-11

Задамося в першому наближені величиною температури повітря у на виході
з компресору, згідно [4,ст 24] вибирається з діапазону Т`в = (320...360) К

T'в 365.6=

Середня теплоємність повітря при сталому об'ємі, кДж/(кмоль К) 

де a 20.95=
- емпіричні коефіцієнти;

b 419 10 5-=

mCV a b T'в+ 20.95 419 10 5- 365.6+= 22.482==

Коефіцієнт адіабати стиску в компресорі

ks 1
8.314

mCV
+ 1

8.314

22.482
+= 1.37==

Температура повітря на виході з компресора, в К 



де ηк 0.74= - ККД компресора;
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Похибка між прийнятим та розрахованим значенням складає у %:

ΔTв

Tв T'в-

Tв
100

369.372 365.6-
369.372

100= 1.021==

Висновок: отримана в результаті розрахунку похибка, не перевищує
допустиму [DTв] < 3 %, тому розрахунок можна продовжити далі.

Перепад між вхідною та вихідною температрою повітря, в К
ΔT Tв T0- 369.372 293-= 76.372==

Для ефективного наповнення циліндрів, дотримання рівня теплової
напруженості деталей ЦПГ, допустимий перепад температур згідно [4,ст 24]  не
повинен перевищувати DТ = (50...60) К.

Висновок: Так як Т > 50 є потреба в охолоджувачі наддувочного повітря. 

Рисунок 3.7 - Пропонована схема системи наддуву;
ПФ - повітряний фільтр; К - компресор; Т - турбіна; ОНП - охолоджувач
наддувочного повітря; ВпК - впускний коллектор; Ц - циліндр

Густина повітря на виході з компресору, в кг/м3

ρв

pв 10
3

Tв Rп
187 103

369.372 287.4
= 1.762==



Температура повітря у впускному колекторі двигуна, в К 

де Еонп 0.55= - коефіцієнт ефективності охолоджувача повітря; згідно 
[4,ст 24] вибирається з діапазону Еонп = (0,5...0,6)

Ts Tв Еонп ΔT- 369.4 0.6 76.4-= 327.4==

Тиск повітря у впускному колекторрі двигуна, в кПа

де Δpонп 3= кПа - втрати тиску в охолоджувачі наддувочного повітря;
згідно [4,ст 24] вибирається з діапазону Dpонп = (2...4)кПа

ps pв Δpонп- 187 3-= 184==

Густина повітря у впускному колекторі, в кг/м3

ρs

ps 10
3

Ts Rп
184 103

327.367 287.4
= 1.956==

Відносне збільшення густини повітря в компресорі, у %

Δρво

ρв

ρ0
1-









100
1.762

1.203
1-





100= 46.432==

Відносна зміна густини повітря на впуску, у %

Δρsв

ρs

ρв
1-









100
1.956

1.762
1-





100= 11.021==

3.2.3 Розрахунок основних параметрів компрессору.
Вихідні дані для проектування проточної частини компресору 

Витрата повітря через компресор (на основі попередніх
розрахунків), в кг/с

Gк nн( ) 0.329=

Ступінь підвищення тиску (на основі попередніх розрахунків) πк 1.922=

ККД компресора по ГОСТ 9658-51, згідно [4,ст 24] ηк 0.74=

Діаметр колеса на виході, в м D2 0.11=

Кількість лопаток колеса, з ряду чисел 12, 14, 16... zк 12=

Кількість лопаток дифузору,з ряду чисел 13, 17, 19... zд 13=
Розрахунок параметрів та показників компресору



Розрахунок параметрів та показників компресору
Приймаємо згідно [4,ст 24] із діапазону значень, попереднє значення

показника адіабати для повітря, в компресорі kк = (1,39...1,4)

kк.пр 1.394=

Температура після компресору при адіабатному стиску

Tк.ад T0 πк

kк.пр 1-

kк.пр 293 1.922

1.394 1-
1.394= 352.42==

Середня температура в процесі стиску в оС

tср
1

2
T0 Tк.ад+( ) 273-

1

2
293 352.42+( ) 273-= 49.71==

Середня теплоємність при сталому об'ємі в кДж/(кмоль оС)

μСVm 20.95 419 10 5- tср+ 20.95 419 10 5- 49.71+= 21.158==

Уточнене значення показника адіабати

kк 1
8.314

μСVm
+ 1

8.314

21.158
+= 1.393==

Похибка між прийнятим та розрахованим значенням складає в %:

Δkк

kк.пр kк-

kк.пр
100

1.394 1.393-
1.394

100= 0.076==

Висновок: отримана в результаті розрахунку похибка, не перевищує
допустиму [Dkк] < 3 %, тому розрахунок можна продовжити далі.

Питома робота, що витрачається на привід компресору, в Дж/кг

Lк

Rп T0 kк

kк 1-

πк

kк 1-

kк
1-











ηк


287.4 293 1.39
1.39 1-

1.92

1.39 1-
1.39 1-
0.74

= 81634.83==

Коефіцієнт циркуляції

де δ2 0.0015= м - товщина лопатей на виході; згідно [4,ст 24] вибираєть-
ся з діапазону d2 = (0,001...0,002) м

=



k90 0.020= - емпіричний коефіцієнт циркуляції; згідно [4,ст 24] виби-
рається з діапазону k90 = (0,015...0,030) 

μ 1
π
zк

-
δ2

D2
+ k90+ 1

π
12

-
1.5 10 3-

0.11
+ 0.02+= 0.772==

Коефіцієнт роботи

де αд 0.05= - коефіцієнт дискового тертя; згідно [4,ст 24] вибирається з
діапазону aд = (0,04...0,06)

μ1 μ αд+ 0.772 0.05+= 0.822==

Колова швидкість колеса на діаметрі D2 в м/с

u2

Lк

μ1

8.163 104
0.822

= 315.17==

Частота обертання ротора турбокомпресора, в хв-1

nтк

60 u2

π D2
60 315.17
π 0.11

= 54720.945==

Потужність, що споживається компресором, в кВт

Pк n( ) 10 3- Gк n( ) Lк=

Pк 1000( ) 15.524= Pк 1100( ) 17.036= Pк 1200( ) 18.617=
Pк 1300( ) 20.26= Pк 1400( ) 21.947= Pк 1500( ) 23.647=
Pк 1600( ) 25.313= Pк 1700( ) 26.879= Pк 1800( ) 28.254=

3.2.4 Розрахунок проточної частини турбіни
Вихідні дані для розрахунку

ККД газової турбіни по ГОСТ 9658-81 ηт.пр 0.73=

Температура газів перед турбіною, в К Tт 925=

Опір тракту на виході з турбіни, в кПа Δpт 2=

Кількість лопаток соплового апарату zс 13=

Кількість лопаток робочого колеса zк 12=

Частота обертання ротора, хв-1 nтк 54721=

Коефіцієнт витоку продувного повітря ν 0.009=

Газова стала для відпрацьованих газів, в Дж/(кг К) Rт 292.585=

Коефіцієнт швидкості ϕ 0.95=



Визначимо основні параметри
Потужність газової турбіни, в кВт 

Pт.пр n( ) Pк n( )=

Pт.пр 1000( ) 15.524= Pт.пр 1100( ) 17.036= Pт.пр 1200( ) 18.617=

Pт.пр 1300( ) 20.26= Pт.пр 1400( ) 21.947= Pт.пр 1500( ) 23.647=

Pт.пр 1600( ) 25.313= Pт.пр 1700( ) 26.879= Pт.пр 1800( ) 28.254=

Витрата газів через турбіну, в кг/с

Gт n( ) 1.01 Gк n( )=

Gт 1000( ) 0.192= Gт 1100( ) 0.211= Gт 1200( ) 0.23=

Gт 1300( ) 0.251= Gт 1400( ) 0.272= Gт 1500( ) 0.293=

Gт 1600( ) 0.313= Gт 1700( ) 0.333= Gт 1800( ) 0.35=

Розрахунок основних параметрів та показників турбіни
Тиск на виході з турбіни, в кПа

p2 p0 Δpт+ 101.3 2+= 103.3==

Питома адіабатна робота турбіни, в Дж/кг

Lт.ад n( )
10

3
Pт.пр n( )

Gт n( ) ηт.пр
=

Lт.ад 1000( ) 110721= = Lт.ад nн( ) 110721=

Приймаємо із заданого діапазону kт = (1.32...1.35) попереднє значення

показника адіабати для турбіни.

kт.пр 1.329=

Ступінь зниження тиску в турбіні

де A n( )
kт.пр 1-( ) Lт.ад n( )

kт.пр Rт Tт
=



πт n( )
1

1 A n( )-( )

kт.пр

kт.пр 1-

=

πт 1000( ) 1.539= = πт nн( ) 1.539=

Температура після турбіни при адіабатному розширенні, в К

T2.ад n( ) Tт
1

πт n( )








kт.пр 1-

kт.пр

=

T2.ад 1000( ) 831.319= = T2.ад nн( ) 831.319=

Середня темепература газів у процесі розширення, в оС

tср n( )
1

2
Tт T2.ад n( )+( ) 273-=

tср 1000( ) 605.16= = tср nн( ) 605.16=

Сумарний коефіцієнт надлишку повітря

αт n( )
α n( )

1 ν-
=

αт 1000( ) 1.524= αт 1100( ) 1.558= αт 1200( ) 1.597=

αт 1300( ) 1.641= αт 1400( ) 1.686= αт 1500( ) 1.731=

αт 1600( ) 1.776= αт 1700( ) 1.816= αт 1800( ) 1.852=

Коефіцієнти мольної теплоємності продуктів згоряння

aп.з n( ) 21.03
2.14

αт n( )
+=

aп.з 1000( ) = aп.з 1100( ) 22.404= aп.з 1200( ) 22.37=

aп.з 1300( ) 22.334= aп.з 1400( ) 22.299= aп.з 1500( ) 22.266=

aп.з 1600( ) 22.235= aп.з 1700( ) 22.208= aп.з 1800( ) 22.185=

bп.з n( ) 427
184

αт n( )
+








10
5-=

bп.з 1000( ) 0.0055= bп.з 1100( ) 0.0055= bп.з 1200( ) 0.0054=

bп.з 1300( ) 0.0054= bп.з 1400( ) 0.0054= bп.з 1500( ) 0.0053=

bп.з 1600( ) 0.0053= bп.з 1700( ) 0.0053= bп.з 1800( ) 0.0053=



Середня мольна теплоємність продуктів згоряння при V=const
μСv n( ) aп.з n( ) bп.з n( ) tср n( )+=

μСv 1000( ) 25.748= μСv 1100( ) 25.702= μСv 1200( ) 25.651=

μСv 1300( ) 25.597= μСv 1400( ) 25.544= μСv 1500( ) 25.493=

μСv 1600( ) 25.446= μСv 1700( ) 25.405= μСv 1800( ) 25.371=

Уточнене значення показника адіабати

kт n( ) 1
8.314

μСv n( )
+=

kт 1000( ) 1.323= kт 1100( ) 1.323= kт 1200( ) 1.324=
kт 1300( ) 1.325= kт 1400( ) 1.325= kт 1500( ) 1.326=
kт 1600( ) 1.327= kт 1700( ) 1.327= kт 1800( ) 1.328=

Похибка між прийнятим та розрахованим значенням складає в %:

Δk
kт.пр kт nн( )-

kт.пр
100

1.329 1.327-
1.329

100= 0.131==

Висновок: отримана в результаті розрахунку похибка, не перевищує
допустиму [Dk] < 3 %, тому розрахунок можна продовжити далі.

Тиск газів перед турбіною, в кПа
pт n( ) πт n( ) p2=

=pт 1000( ) 159.011= pт nн( ) 159.011=

Теоретична швидкість по повному перепаду тисків у турбіні, в м/с

c0 n( ) 2 Lт.ад n( )=

c0 1000( ) 470.577= = c0 nн( ) 470.577=

Колова швидкість робочого колеса, в м/с

де u1.в 0.6= - відносна колова швидкість робочого колеса; згідно [4,ст 25]
вибирається з діапазону u1.в = (0,55...0,65).

u1 n( ) u1.в c0 n( )=

u1 1000( ) 282.346= = u1 nн( ) 282.346=

Діаметр колеса турбіни, в м

D1 n( )
60 u1 n( )

π nтк
=

D1 1000( ) 0.099= = D1 nн( ) 0.099=



3.2.5 Розрахунок основних параметрів заслінки для перепуску газів 

Площа прохідного перерізу отвору заслінки при куті і 30о

де dгор 0.05= м - діаметр заслонки;

αзас 30= о - кут нахилу заслінки;

fгор

π dгор
2

4

π 0.052
4

= 1.96 10
3-==

hзас dгор sin αзас
π

180






 0.05 sin 30
π

180






= 0.025==

fзас π
dгор

2


hзас

2
 π

0.05

2


0.03

2
= 9.82 10

4-==

fпр fгор fзас- 1.96 10
3- 9.82 10

4--= 9.82 10
4-==

Густина газів перед заслінкою, в кг/м3

ρг n( )
pт n( ) 10

3

Rт T2.ад n( )
=

ρг 1000( ) 0.654= = ρг nн( ) 0.654=

Швидкість газів в перерізі заслінки, в м/с

де μкл 0.92= - коефіцієнт витрати заслінки

vкл n( )
Gт n( )

μкл ρг n( ) fпр
=

vкл 1000( ) 325.284= vкл 1100( ) 356.968= vкл 1200( ) 390.088=

vкл 1300( ) 424.507= vкл 1400( ) 459.857= vкл 1500( ) 495.484=

vкл 1600( ) 530.395= vкл 1700( ) 563.191= vкл 1800( ) 592.015=
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3.3 Висновки по розділу. 

Серед існуючих схем регульова·ного на·ддуву з ура·хува·нням всіх основних 

недоліків та· перева·г було обра·но систему с перепуском га·зів мимо турбіни. Для 

керува·ння перепуском буде вста·новлено спеціа·льний кла·па·н з електричним 

керува·нням. Згідно викона·них розра·хунків було визна·чено основні па·ра·метри 

га·зового потоку в горловині перепускного кла·па·ну.  
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4 ОРГА·НІЗЦІЯ ОХОРОНИ ПРА·ЦІ ТА· ЗА·ХИСТ НА·ВКОЛИШНЬОГО  

СЕРЕДОВИЩА·. 

 

4.1 За·хист на·вколишнього середовища·. 

4.1.1За·бруднення на·вколишнього середовища·, що виника·є при експлуа·та·ції 

дизеля. 

У процесі експлуа·та·ції дизель зна·ходиться у вза·ємозв’язку з на·вколишнім 

середовищем: для роботи спожива·ється повітря і вода·, викида·ються в а·тмосферу 

вихлопні га·зи. 

По ха·ра·ктеру впливу компонентів, що містяться в ОГ двигунів на· орга·нізм 

людини, вони поділяються на· шість груп. 

І-а· група· це речовини, що не роблять безпосереднього шкідливого впливу на· 

людину і біосферу в цілому: це а·зот N2, кисень O2, водень H2, водяна· па·ра· H2O, а· 

та·кож вуглекислий га·з CO2.  

ІІ-а· група· CO – окис вуглецю чи ча·дний га·з. 

ІІІ-а· група·  це окисли а·зоту, головним чином окис (оксид) NO і двоокис (диоксид) 

а·зоту NО2.  

IV-а· група·, са·ма· на·йчисельніша·, це різні вуглеводні (з'єдна·ння типу СnНm), що є 

предста·вника·ми всіх гомологичних рядів: а·лкенів, а·лка·диєнів, цикла·нів, а· та·кож 

а·рома·тичних з'єдна·нь, у тому числі ка·нцерогенів.   

V-а· група· – це а·льдегіди. 

VІ-а· група· в якій окремо виділено са·жу. 

До скла·ду відпра·цьова·них га·зів дизелів, при використа·нні сірчистих па·лив 

входять та·кож неорга·нічні га·зи, що предста·вляють собою з'єдна·ння сірки. Скла·д 

відпра·цьова·них га·зів двигунів, на· 99,0 – 99,9 % скла·да·ється з продуктів повного 

згоряння (углерода· вуглецю і па·ри води), за·лишкового кисню й а·зоту повітря. А·ле 

за·лишкова· ча·стина· відпра·цьова·них га·зів, що скла·да·є  не більш 1% від за·га·льної 

витра·ти, визна·ча·є екологічний рівень двигунів, тобто ступінь шкідливого впливу 

на· на·вколишнє середовище.  

Основними шкідливими компонента·ми вихлопних га·зів дизельних двигунів є окисли 

а·зоту, са·жа·, а· та·кож сірчисті з'єдна·ння. 
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Крім шкідливих речовин до скла·ду відпра·цьова·них га·зів входить а·зот як 

ба·ла·ст, що міститься у вихідних і відповідно в кінцевих продукта·х згоряння, і 

вуглекислий га·з СО2. Одним із проявів нега·тивного впливу тра·нспорту на· 

на·вколишнє середовище є смог. 

Усі за·зна·чені речовини (крім са·жі) при досягненні визна·ченої концентра·ції 

в повітрі можуть привести до смертельного результа·ту.  

 

4.1.2 За·ходи що зниження шкідливого впливу двигуна· на· на·вколишнє  

середовище 

Серед основних за·ходів впливу на· процеси що відбува·ються в циліндрі 

двигуна·, з точки зору покра·щення його екологічних пока·зників на·йбільшого 

поширення на·були на·ступні: 

а·) регулюва·ння кута· випередження пода·чі па·лива·; 

б) удоскона·люва·ння робочих процесів і сумішоутворення; 

в) рециркуляція відпра·цьова·них га·зів; 

г) за·стосува·ння висоякісних па·лив та· приса·док до них; 

д) нейтра·ліза·ція відпра·цьова·них га·зів; 

Одним з ва·ріа·нтів вирішення проблеми зниження токсичності компонентів 

відпра·цьова·них га·зів є вста·новлення ка·та·літичного нейтра·ліза·тору. Ка·та·літичний 

нейтра·ліза·тор розта·шова·ний в скла·ді випускної системи двигуна·, і  призна·чений 

для зниження викиду шкідливих речовин в а·тмосферу з відпра·цьова·ними га·за·ми. 

Ка·та·літичний нейтра·ліза·тор за·стосовується як на· бензинових, та·к і на· 

дизельних двигуна·х. Нейтра·ліза·тор за·звича·й вста·новлюється безпосередньо за· 

випускним колектором а·бо перед глушником. 

В за·лежності від поста·влених за·да·ч по очищенню бува·є окислюва·льного и 

відновлюва·льного типу. Системи повного очищення відпра·цьова·них га·зів як 

пра·вило є двох а·бо трикомпонентними.   

 

 

 



4.2 Розрахунок викидів токсичних компонентів відпрацьованих газів 
4.2.1 Початкові дані для розрахунку

Peкс 220= кВт - експлуатаційна потужність двигуна;

be 0.200= г/(кВт год) - питома ефективна витрата палива;

φ 1.1= - коефіцієнт продування;

α 1.74= - коефіцієнт надлишку повітря;

l0 14.45= кг пов/кг пал - теоретично необхідна кількість повітря;

4.2.2 Визначення основних витратних характеристик двигуна

Секундна масова витрата повітря, в кг/год

Gпов be Peкс φ α l0 0.2 220 1.1 1.74 14.45= 1216.921==

Секундна масова витрата відпрацьованих газів, в кг/с

Gвг

Gпов

3600
1

1

φ α l0( )+








1.217 103

3.6 10
3

1
1

1.1 1.74 14.45
+





= 0.35==

Густина відпрацьованих газів, в кг/м3

де ρвг.0 1.31= кг/м3 - густина відпрацьованих газів;

Tвг 450= К - температура відпрацьованих газів;

ρвг

ρвг.0

1
Tвг

273
+

1.31

1
450

273
+

= 0.495==

Секундна об'ємна витрата відпрацьованих газів, в м3/с

Qвг

Gвг

ρвг

0.35

0.495
= 0.708==



4.2.3 Розрахунок параметрів токсичності відпрацьованих газів
Визначимо максимальну разову витрату токсичних компонентів

відпрацьованих газів, враховуючи групу потужності двигуна
Так група А - складається з малопотужніх швидкохідних двигунів, та

двигунів підвищенної швидкохідності Ре < 73,6 кВт, n = 1000...3000 хв-1.
група Б - складається з складається з двигунів середньої потужності,

середньої  швидкохідності та швидкохідні Ре =73,6...736 кВт, n=500...1500 хв-1.

група В - складається з складається з потужних двигунів середньої

швидкохідності Ре =736...7360 кВт, n=500...1000 хв-1

група Г - складається з потужних двигунів підвищеної швидкохідності,

багатоциліндрових Ре =736...7360 кВт, n=1500...3000 хв-1, і > 30;
Таким чином згідно до наведеної класифікації проектований двигун

відноситься до групи Б, і відповідно коефіцієнти викидів будемо обирати з неї.

Максимальний разовий (на протязі 20 хвилин) масовий викид чадного
газу, в кг/год, для дизеля що не пройшов капітальний ремонт

MCO Peкс em.CO.Б 220 6.2= 1364==

Секундний максимальний разовий викид чадного газу

MCO.с

MCO

3600

1364

3600
= 0.379==

Максимальний разовий (на протязі 20 хвилин) масовий викид окислів азоту,
в кг/год, для дизеля що не пройшов капітальний ремонт

MNOx Peкс em.NOx.Б 220 9.6= 2112==

Секундний максимальний разовий викид окислів азоту

MNOx.с

MNOx

3600

2112

3600
= 0.587==

Максимальний разовий (на протязі 20 хвилин) масовий викид вугдеводнів, в
кг/год, для дизеля що не пройшов капітальний ремонт

MCH Peкс em.CH.Б 220 2.9= 638==

Секундний максимальний разовий викид вугдеводнів

MCH.с

MCH

3600

638

3600
= 0.177==

Максимальний разовий (на протязі 20 хвилин) масовий викид сажі, в кг/год,
для дизеля що не пройшов капітальний ремонт

MC Peкс em.C.Б 220 0.5= 110==



Секундний максимальний разовий викид сажі

MC.с

MC

3600

110

3600
= 0.031==

Максимальний разовий (на протязі 20 хвилин) масовий викид двоокису
сірки, в кг/год, для дизеля що не пройшов капітальний ремонт

MSO2 Peкс em.SO2.Б 220 1.2= 264==

Секундний максимальний разовий викид двоокису сірки

MSO2.с

MSO2

3600

264

3600
= 0.073==

Максимальний разовий (на протязі 20 хвилин) масовий формальдегіду, в
кг/год, для дизеля що не пройшов капітальний ремонт

MCH2O Peкс em.CH2O.Б 220 0.12= 26.4==

Секундний максимальний разовий викид формальдегіду

MCH2O.с

MCH2O

3600

26.4

3600
= 7.333 10 3-==

Максимальний разовий (на протязі 20 хвилин) масовий викид бензапирену,
в кг/год, для дизеля що не пройшов капітальний ремонт

MБП Peкс em.БП.Б 220 1.2 10 5-= 2.64 10 3-==

Секундний максимальний разовий викид формальдегіду

MБП.с

MБП

3600

2.64 10 3-

3.6 10
3

= 7.333 10 7-==

Максимальний разовий сумарний масовий викид токсичних компонентів, в
кг/год, для дизеля що не пройшов капітальний ремонт

Mтк1 MCO MNOx+ MCH+ 1364 2112+ 638+= 4.114 103==

Mтк2 MC MSO2+ MCH2O+ 110 264+ 26.4+= 400.4==

Mтк Mтк1 Mтк2+ MБП+ 4114 400.4+ 0.00264+= 4.514 103==

Масові долі токсичних компонентів у відпрацьованих газах, при разовому
максимальному 20-ти хвилинному викиді токсичних речовин в долях та %



максимальному 20-ти хвилинному викиді токсичних речовин в долях та %
- чадного газу 

δmCO

MCO

Mтк

1.364 103

4.514 10
3

= 0.302== або у % δmCO 100 30.214=

- окислів азоту 

δmNOx

MNOx

Mтк

2.112 103

4.514 10
3

= 0.468== або у % δmNOx 100 46.784=

- вуглеводнів

δmCH

MCH

Mтк

638

4.514 10
3

= 0.141== або у % δmCH 100 14.133=

- сажі 

δmC

MC

Mтк

110

4.514 10
3

= 0.024== або у % δmC 100 2.437=

- двоокису сірки

δmSO2

MSO2

Mтк

264

4514.403
= 0.058== або у % δmSO2 100 5.848=

- формальдегідів

δmCH2O

MCH2O

Mтк

26.4

4514.403
= 0.006== або у % δmCH2O 100 0.585=

- бензапирену

δmБП

MБП

Mтк

2.64 10 3-

4.51 10
3

= 5.85 10 7-== або у % δmБП 100 5.85 10 5-=

Валовий викид чадного газу, в кг/рік, для дизеля що не пройшов
капітальний ремонт

WCO Peкс

be

1000
 qe.CO.Б 220

0.200

1000
 26= 1.144==

Середньодобовий викид чадного газу, в г/добу

WCO.сд

WCO

365 1000
1.144

365 1 10
3

= 3.134 10 6-==



Валовий викид окислів азоту, в кг/рік, для дизеля що не пройшов
капітальний ремонт

WNOx Peкс

be

1000
 qe.NOx.Б 220

0.200

1000
 40= 1.76==

Середньодобовий викид окислів азоту, в г/добу

WNOx.сд

WNOx

365 1000
1.76

365 1 10
3

= 4.822 10 6-==

Валовий викид вугдеводнів, в кг/рік, для дизеля що не пройшов капітальний
ремонт

WCH Peкс

be

1000
 qe.CH.Б 220

0.2

1 10
3

 12= 0.528==

Середньодобовий викид вугдеводнів, в г/добу

WCH.сд

WCH

365 1000
0.528

365 1 10
3

= 1.447 10 6-==

Валовий викид сажі, в кг/рік, для дизеля що не пройшов капітальний
ремонт

WC Peкс

be

1000
 qe.C.Б 220

0.2

1 10
3

 2= 0.088==

Середньодобовий викид сажі, в г/добу

WC.сд

WC

365 1000
0.088

365 1 10
3

= 2.411 10 7-==

Валовий викид двоокису сірки, в кг/рік, для дизеля що не пройшов
капітальний ремонт

WSO2 Peкс

be

1000
 qe.SO2.Б 220

0.2

1 10
3

 5= 0.22==

Середньодобовий викид двоокису сірки, в г/добу

WSO2.сд

WSO2

365 1000
0.22

365 1 10
3

= 6.027 10 7-==



Валовий викид формальдегіду, в кг/рік, для дизеля що не пройшов
капітальний ремонт

WCH2O Peкс

be

1000
 qe.CH2O.Б 220

0.2

1 10
3

 0.5= 0.022==

Середньодобовий викид формальдегіду, в г/добу

WCH2O.сд

WCH2O

365 1000
0.022

365 1 10
3

= 6.027 10 8-==

Валовий викид бензапирену, в кг/рік, для дизеля що не пройшов
капітальний ремонт

WБП Peкс

be

1000
 qe.БП.Б 220

0.2

1 10
3

 5.5 10 5-= 2.42 10 6-==

Середньодобовий викид бензапирену, в г/добу

WБП.сд

WБП

365 1000
2.42 10 6-

365 1 10
3

= 6.63 10 12-==

Сумарний валовий викид токсичних компонентів, в кг/добу

Wтк

WCO

WNOx

WCH

WC

WSO2

WCH2O

WБП





























1.144

1.76

0.528

0.088

0.22

0.022

0























= 3.762==

Масові долі токсичних компонентів у відпрацьованих газах, при
середньодобовому зваженні,  в долях та %

- чадного газу 

δwCO

WCO

Wтк

1.144

3.762
= 0.304== або у % δwCO 100 30.409=



- окислів азоту 

δwNOx

WNOx

Wтк

1.76

3.762
= 0.468== або у % δwNOx 100 46.784=

- вуглеводнів

δwCH

WCH

Wтк

0.528

3.762
= 0.14== або у % δwCH 100 14.035=

- сажі 

δwC

WC

Wтк

0.088

3.762
= 0.023== або у % δwC 100 2.339=

- двоокису сірки

δwSO2

WSO2

Wтк

0.22

3.762
= 0.058== або у % δwSO2 100 5.848=

- формальдегідів

δwCH2O

WCH2O

Wтк

0.022

3.762
= 0.006== або у % δwCH2O 100 0.585=

- бензапирену

δwБП

WБП

Wтк

2.42 10 6-
3.76

= 6.43 10 7-== або у % δwБП 100 6.433 10 5-=

Сумарний річний валовий викид токсичних компонентів, в кг/рік

Wтк.р Wтк 365 3.762 365= 1373.131==
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4.3 Охорона· пра·ці при обслугова·нні дизеля. 

 

4.3.1 А·на·ліз небезпечних і шкідливихвиробничихфа·кторів, щовплива·ють на· 

персона·л по  обслуговува·нні дизеля: 

При роботі ДВЗ, а· та·кож різних систем і меха·нізмів, що обслуговують дизель, 

виника·є ряд виробничих фа·кторів небезпечних для життя і здоров'я людей. Ці 

фа·ктори  регла·ментова·ні ДСТ 12.0.003 – 83.  

Па·ри па·лива· та· ма·стила·. 

Па·ри па·лива· й олії проника·ють в орга·нізм людини, подра·знююче діють і 

можуть призвести до виникнення хронічних за·хворюва·нь легких і диха·льних 

шляхів.  

Згідно ГОСТ 12.1.005 – 76 вста·новлені припустимі гра·ниці концентра·ції па·ри 

дизельного па·лива· – 100 мг/м3 – у повітрі виробничих приміщень.При роботі 

двигуна· та·кож виділяється велика· кількість шкідливих речовин у результа·ті 

згоряння па·лива· й олії. 

Згідно СНіПу 245 – 71 величина· припустимої гра·ниці концентра·ції оксиду 

вуглецю не повинна· перевищува·ти 20 мг/м3. 

Висока· темпера·тура· відкритих ча·стин двигуна· (випускний колектор, га·зова· 

турбіна·, глушник) зда·тна· за·подіяти людині шкоду, що вира·жа·ється в опіка·х. Для 

того щоб за·побігти ц’ому треба· всі га·рячої ча·стини двигуна· покрива·ти 

теплоізоляційними ма·теріа·ла·ми.  

Пожежна· безпека·. 

Причиною пожеж у ма·шинному відділенні є: неспра·вні електроприла·ди, 

са·моза·йма·ння прома·сленого дра·нтя, неспра·вність за·пірної а·рма·тури, знос і 

корозія елементів па·ливної а·па·ра·тури, за·стосува·ння відкритого вогню, 

недотрима·ння норм пожежної безпеки при роботі з легко за·ймистими речовина·ми.  

Електробезпека·. 

Проходячи через тіло, струм вплива·є:  

1. Термічно. Вира·жа·ється в опіка·х, на·гріва·нні кровоносних судин, нервів 

і інших тка·нин, гіперскорочення м'язових тка·нин.  
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2. Електрично. Вира·жа·ється в зміні фізико – хімічного скла·ду крові й 

інших рідин. 

3. Біологічно. Вира·жа·ється в подра·зненні і руйнува·нні тка·нин орга·нізму, 

а· та·кож у порушенні внутрішніх процесів. 

Освітлення. 

Велику роль у виробничому процесі гра·є система· освітлення. Система· 

призна·чена· для за·безпечення освітлення ма·шинного відділення. 

Освітлюва·льне електроуста·ткува·ння ма·шинного відділення скла·да·ється з 

на·ступних елементів:  

- щит освітлення з а·втома·тичними вимика·ча·ми. Він спожива·є на·пругу 380 В з 

ча·стотою 50 Гц; 

- світильники з ла·мпа·ми на·ка·люва·ння потужністю 100 Вт; 

- світильники з двома· люмінесцентними ла·мпа·ми потужністю  по 40 Вт; 

- світильники а·ва·рійного освітлення; 

- пробки освітлення; 

- вимика·чі. 

Вентиляція. 

У результа·ті порушення герметичності з’єдна·нь дета·лей двигуна· в 

приміщенні ма·шинного відділення можуть з’являтися токсичні сполуки (СО; SO2; 

СН). Щоб за·побігти підвищення концентра·ції шкідливих речовин, необхідна· 

система· вентиляції. Система· вентиляції призна·чена· для створення норма·льних 

метеорологічних умов повітряного середовища· в приміщенні ма·шинного 

відділення. Система· вентиляції розроблена· відповідно до вимог і норм СНіП .  

Вентиляції, що за·стосовуються в ма·шинному відділенні: штучна·, приточна· і 

природна·. Витяжна· вентиляція з ма·шинного відділення здійснюється природним 

шляхом через га·зонепроникні перегородки і жа·люзі, уста·новлені на· кожуха·х 

дима·рів. Приточна· вентиляція ма·шинного відділення за·безпечується 

вентилятором. 

Система· вентиляції повинна· бути електробезпечна·, пожежобеспечна· і 

вибухобезпечна·, проста· в пристрої, на·дійна· в експлуа·та·ції й ефективна·. 



4.3.2 Розрахунок рівня шуму проектованого двигуна

Враховуючи шкідливість шуму на організм людини, СНіП встановлює обме- 

ження на його величину. Так допустимі величини звукових коливань в залежності

 від частоти їх коливань, що випромінює джерело шуму наведені в таблиці.

Таблиця 4.3 - Санітарні норми шуму. 

Визначимо рівень шуму дизеля на номінальному режимі роботи, в дБ

де nн 1700= хв-1 - номінальна частота обертання колінчастого валу

n 1500= хв-1 - робоча частота обертання колінчастого валу

Pe 220= кВт - номінальна потужність проектованого двигуна;

a 10 log nн Pe
0.55+( ) 10 log 1.7 10

3 220
0.55+( )= 32.354==

b 30 log
n

nн









 30 log
1.5 10

3

1.7 103







= 1.631-==

Ln 54 a+ b+( ) 54 32.354+ 1.631-+= 84.723==

Враховуючи не менш шкідливий вплив вібрації, СНіП встановлює обме- 

ження по її величині і на її величину. Допутимі норми по вібрації наведені в 

таблиці. 



4.3.3 Розрахунок рівня вібрації проектованого двигун

На відміну від шуму, вібрація, крім того що здійснює шкідливий вплив на 

організм людини, негативно впливає також впливає навколишне середовище. Її 

негативний вплив відчувають на собі будівлі та споруди, коммунікації та 

сполучення та інші об'єкти. Відповідно СНіП також  встановлює обмеження на її

величину.

Таблиця 4.4 - Допустимі норми по вібрації машин.

Визначимо рівень вібрації дизеля на номінальному режимі роботи, в дБ

де m 457= кг - маса проектованого двигуна;

fн

nн

60

1.7 103
60

= 28.333== Гц - частота коливань на даному режимі;

a nн Pe
0.55

1 Pe+

m









 1.7 103 2200.55
1 220+

457
= 1.597 104==

b 30 log
n

nн









 30 log
1.5 103

1.7 10
3







= 1.631-==

c 1
1

nн









3 m

Pe
+ 1

1

1.7 10
3









3 457

220
+= 1==

Lv 44 10 log
a

c
b+





+ 44 10 log
1.597 104

1
1.631-+









+= 86.032==



4.4 Висновки по розділу

Застосуваня різного роду заходів щодо зниження токсичності відпрацьова- 

них газів двигунів внутрішного згоряння, є на сьогодні обов'язковою передумовою

збереження наволишнього довкілля. Автотаркторні зі свого боку двигуни вносять 

свою частину шкоди в оточуюче середовище і в результаті навколишне довкілля 

отримує непоправної шкоди. 

Розрахунок параметрів шумності та вібрації проектованного двигуна по- 

казав, що зазначені параметри не виходять за допустимі межі. 
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ВИСНОВОК 

 

Поста·влене в ході да·ної ква·ліфіка·цій1ної роботи за·вда·ння – щодо підвищення 

ефективності чотирита·ктного дизельного двигуна· з на·ддувом потужністю 220 кВт, 

на· ба·зі двигуна·-прототипу 6ЧН 13/14, за· ра·хунок розробки регульова·ного на·ддуву 

можна· вва·жа·ти повністю викона·ним. 

Розра·хова·на· в конструкторському розділі ефективна· потужність 

проектова·ного двигуна· скла·ла· Ре = 220,2 кВт, що відрізняється від за·да·ної (на· 

0,079 %). При цьому да·не зна·чення не виходить за· межі допустимої похибки 

розра·хунку вихідної потужності у 5%. 

В результа·ті викона·них розра·хунків отрима·но па·ра·метри робочого циклу 

проектова·ного двигуна·, які да·ли можливість побудува·ти теоретичну та· дійсну 

індика·торну діа·гра·му. Крім того було обчислено величини сил та· моментів, що 

діють в кривошипно-ша·тунному меха·нізмі, та· скла·дових зовнішнього теплового 

ба·ла·нсу. 

Спеціа·льна· ча·стина· да·ної роботи стосува·ла·ся розробки системи регульова·ного 

на·ддуву. В результа·ті викона·ної роботи було за·пропонова·но систему с 

перепуска·нням робочого тіла· мимо турбіни. В ході розра·хунку отрима·но 

типорозмір турбокомпресору та· на· його основі прора·хова·но па·ра·метри проточної 

ча·стини компресора· та· турбіни, що дозволило обра·хува·ти па·ра·метри руху 

га·зового потоку через перепускний кла·па·н.  

Для спроектова·ного двигуна· в да·ному проекті розглянуто пита·ння щодо 

за·хисту на·вколишнього середовища·, та· за·пропонова·но за·ходи щодо мініміза·ції 

шкідливого впливу від токсичних компонентів відпра·цьова·них га·зів. Розра·хова·но 

кількісні пока·зники токсичних компонентів відпра·цьова·них га·зів. За·пропонова·но 

комплекс за·ходів з охорони пра·ці, та· за·ходів на·пра·влених на· безпечну 

експлуа·та·цію двигуна·. Визна·чено рівні шумності та· вібра·ції проектова·ного 

двигуна·, які зна·ходяться в допустимих межа·х.  
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