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ВСТУП 

 

Науково-технічна революція, яка сталася наприкінці XIX століття, ра-

зом з багатьма геніальними відкриттями призвела до винаходу такого корис-

ного пристрою, як двигун внутрішнього згоряння. Завдяки цьому людство 

змогло кардинально змінити світ і зробити значний крок у розвитку цивіліза-

ції.  

В теперішній час в якості джерела механічної енергії в різних галузях 

народного господарства і в техніці використовуються двигуни самих різних 

типів і схем. Але найбільше і, можна сказати, панівне поширення набули по-

ршневі двигуни. 

Перевагу поршневих двигунів визначають їх висока економічність та 

питома потужність. За цими показниками вони є кращими серед усіх відомих 

двигунів. Висока економічність обумовлена високими ступенями стиснення і 

високими температурами робочого тіла цих машин. Але це зовсім не означає, 

що вичерпані абсолютно всі резерви для поліпшення їх характеристик. 

Сучасні двигуни внутрішнього згоряння постійно вдосконалюються, в 

результаті чого рівень їх ККД підвищується, а потужність збільшується. Не-

зважаючи на те, що з екологічної точки зору вони завдають шкоди навколи-

шньому середовищу, вони й досі займають перше місце за рівнем застосу-

вання серед всіх інших видів енергетичних установок. Електричні двигуни 

поки не можуть із ними конкурувати, оскільки їх потужність на порядок ни-

жча. 

У даній кваліфікаційній роботі розглянуто судновий двигун внутріш-

нього згоряння марки 16 M 32 C компанії MAК, який переважно застосову-

ється в якості головного двигуна на судні. Двигун належить до числа сучас-

них з прогресивними показниками економічності і таких, що забезпечують 

діючі норми з викиду шкідливих речовин до атмосфери. Саме ці чинники 

стали основними при обранні двигуна для виконання кваліфікаційної роботи. 
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РОЗДІЛ 1 

Опис конструкції двигуна типу 16ЧН 32/46 

 

1.1 Технічна характеристика двигуна 

Двигун фірми МАК 16 M 32 С чотиритактний, V-подібний, 

реверсивний, середньо-обертовий, з верхнім розміщенням клапанів, з 

турбонаддувом, проміжним охолодженням і з прямим впорскуванням палива.  

Поперечний переріз головного двигуна наведено на рис. 1.1. Зовнішній 

вигляд двигуна наведено на рис. 1.2. 

 
Рис. 1.1. Поперечний переріз двигуна МАК 16 M 32 С 
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Рис. 1.2. Зовнішній вигляд двигуна МАК 16 M 32 С 

 
Основними якостями МАК 16 M 32 С є висока ефективність згоряння з 

низьким рівнем шкiдливих викiдів, низькі експлуатаційні витрати, двигун має 

високі показники надійності і моторесурсу . Компактний дизайн інтегрований 

з усіма допоміжними механізмами. На судах застосовуються в якості головних 

з приводом гребного гвинта через реверс-редуктори і для приводу 

генераторів суднових електростанцій. Основні характеристики двигуна 

приведені в табл. 1.1. 

Таблиця 1.1 Основні характеристики двигуна 

Параметри МАК 16 M 32 С 

Тип Чотиритактний дизельний двигун з 
газотурбінним наддувом 

Модель Права 

Наддув 
Одноступінчастий, ізобарний, 

газотурбінний, з охолодженням 
повітря після нагнітача 

Число турбокомпресорів (ТК) 2 
Марка (ТК) ABB-TPL65 
Система продувки Клапанна 
 Напрям обертання колінчастого валу 
при роботі на передній хід (якщо 
дивитися зі сторони вихідного фланця) 

За часовою стрілкою 
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Продовження табл. 1.1 

Розташування циліндрів  V-подібне 
Порядок роботи циліндрів при ході 
вперед 1-9-3-11-7-15-4-12-8-16-6-14-2-10-5-13 

Кількість циліндрів 16 
Діаметр циліндра, мм 320 
Хід поршня, мм 460 
Номінальна частота обертання, хв-1 750 
Довготривала експлуатаційна 
потужність при опорі в 
газовипускному трубопроводі, 
виміряному безпосередньо за 
турбіною, 300 мм вод. ст., 
розрідженні на всмоктуванні 50 мм 
вод. ст., температура повітря на 
всмоктуванні +20 °С, 
барометричному тиску 760 мм рт. 
ст. та вологості повітря не вище 70%  

 
8000 при 750 хв-1 

Довготривала потужність на задній 
хід 

85 % при довготривалій експлуатаційній 
потужності 

Температура випускних газів за 
циліндрами  750 

Паливо ISO 8217 з в’язкістю не більше 730 сСт 
при 50 °С клас Ф, РМН 55 

Масла: для системи циркуляційної 
змазки головного руху, 
охолодження поршнів, системи 
автономної змазки розподільного 
валу: для змазки циліндрів для 
змазки підшипників Т.К. для 
системи централізованої змазки 
ричагів та шпинделів випускних 
клапанів для регулятора швидкості. 

Фірма Марка SAE 40 

Castrol 
Chevron 

Exxon Mobil 
Shell 
Total 

 
Marine MLC 40 

DELO 194 SAE 40 
Mobiigard 400 

Gadinia SAE 40 
CAPRANO 
TD 15W40 

 

Питома витрата масла, г/(кВт·год) 0,6 
Температура масла °С: 
Вхідного в дизель 
Вихідного з дизеля 

 
10…15 
60…65 

Температура прісної води при 
довготривалій експлуатаційній 
потужності, °С: 
Вихідній з дизеля 
Перепад температури прісної води 
між входом и виходом з дизеля 

 
 
 

80…90 
 

6…10 
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Тиск повітря під час пуску дизеля, 
МПа ≤ 3 

Мінімальний тиск пускового 
повітря, при котрому забезпечується 
пуск холодного дизеля при 
температурі в машинному відділенні 
+8 °С, МПа 

1,5 

Мінімальний тиск пускового 
повітря, при котрому можливий 
пуск прогрітого дизеля, МПа 

100 

Середня витрата повітря на один 
пуск дизеля с реверсом, м3: на 
стенді: при управлінні з ДУ при 
управлінні СДАУ 

9,5 
 

12,5 

Число послідовних пусків і реверсів 
дизеля от холостого стану дизеля 
при температурі машинного 
відділення +8 °С і начальному тиску 
повітря 2,5 МПа 

≥ 12 

Вага дизеля (суха), включаючи всі 
навішані агрегати, площадки, трапи, 
трубопроводи та арматуру у мажах 
габаритів дизеля, т 

82 

 

1.2 Конструктивні особливості, компоновка двигуна та його окремих 

вузлів 

Компоновочна схема 16-ти циліндрового, V-подібного двигуна МАК 16 

M 32 С представлена на рис. 1.3. 

До конструктивних особливостей двигуна відноситься використання 

шатуна з роз'ємом стрижня з верхньої голівкою що дозволяє зменшити 

монтажну висоту і спростити операції по демонтажу поршня і шатуного 

підшипника. Для виробництва останньої операції немає необхідності в 

демонтажі кришки циліндра. Коріний рамовий підшипник з метою його 

посилення і спрощення монтажу виготовляється з двох частин. Турбонадув 

організований за імпульсною схемою, турбокомпресори мають 

неохолоджуваний корпус, в них застосовані підшипники ковзання з 

мастилом від загальної церкуляціонной системи мастила. 
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Рис. 1.3. Компоновочна схема двигуна типу 16ЧН 32/46 

 
Остов двигуна – це основа конструкції дизеля рис. 1.4 є монолітним, 

чавунний, сухий блок картер. 

 
Рис. 1.4. Конструкція остова двигуна 

 
На верхню площину блоку встановлюється висока сорочка, зверху на 

неї спирається кришка циліндра і між ними утворена порожнина 

охолодження. З неї охолоджуюча вода переходить в кришку циліндрів. У 

остові двигуна вбудовані трубки розподілу мастила й основного водяного 

контуру, а також ресивер наддуву. Кришки корінних підшипників, які 
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підтримують підвішений колінчастий вал, фіксуються болтами із 

затягуванням гідравлічним інструментом, двома внизу, і двома – 

горизонтально. Для забезпечення правильного складання вкладиші 

підшипників вирівнюються в поздовжньому напрямку бобишками. 

Робочі втулки – вставні. Втулки циліндра виготовляються з 

високоміцного фосфористого чавуну і охолоджуються водою. 

Знизу втулки просвердлені два отвори приблизно до половини її  

висоти, з них підводиться масло для змащування циліндра. 

Всі кришки, в тому числі і кришка картера, встановлені на блоці 

двигуна з гумовими ущільненнями на чотирьох гвинтах кожна. На одній 

стороні двигуна кришки картера мають запобіжні клапана, які скидають 

надлишковий тиск при вибуху картера. Надалі на картер встановлювалася 

вентиляційна трубка. Ця трубка має бути виведена з відсіку двигуна. 

 

1.3 Конструктивні схеми вузлів деталей руху двигуна 

Колінчатий вал рис. 1.5 цільнокований і забезпечений противагами, 

закріпленими за допомогою гідравлічно затягнутих гвинтів. З передньої 

сторони колінчастий вал забезпечений кільцем V-подібного перетину для 

ущільнення порожнини картера, комбінованим підшипником маховика і 

опорно-упорним корінним підшипником, а також рознімної шестернею 

приводу розподільного вала. На вільному кінці є шестерня для приводу 

насосів, а також, звичайно, гаситель вібрації. 

 
Рис. 1.5. Колінчатий вал 
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Колінчатий вал врівноважується за допомогою грузів на його щоках. 

Колінчатий вал можна обертати за допомогою електричного 

валопроворотного пристрою з приводом на маховик. 

Шатун сталевий, круглого перетину, нижня головка з косим роз'ємом. 

До конструктивних особливостей двигуна МАК відносяться використування 

шатуна з роз'ємом стрижня з верхньою головкою. Шатун містить три частини 

рис. 1.6. 

 
Рис. 1.6. Шатун 

 
Наявність роз'єму в верхній частині шатуна забезпечує можливість 

виймати поршень, не порушуючи геометрію підшипника шатунной шийки 

колінчатого валу. При положенні в НМТ роз'єм розташовується якраз проти 

люка в картері дизеля. Сили згоряння розподіляються за максимальною 

опорної поверхні. Відносні переміщення між дотичними поверхнями зведені 

до мінімуму. Шатун виготовлений з легованої сталі куванням з механічною 

обробкою і горизонтально розділений на три частини, щоб забезпечити 
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можливість демонтажу деталей поршня і шатуна. Всі гвинти шатунів 

затягуються гідравлічно. 

Поршні складаються з двох деталей – сталева головка і алюмінієва 

спідниця з графітовим покриттям рис. 1.7. 

 
Рис. 1.7. Поршень 

 

Головка поршня виконана з високоміцної сталі і впевнено витримує 

високі робочі тиски і температури, характерні для двигунів, що працюють на 

важкому паливі. У голівці розташовуються два компресійних і одне 

маслоз’ємне кільце. Канавка першого кільця для підвищення зносостійкості 

зміцнена. На робочу поверхню кільця нанесена протизносна наплавка. 

Охолодження головки поршня здійснюється олією, що надходять із 

загальної циркуляційної системи мастила до встановленим в картері соплам, 

з яких струмінь масла направляється до свердління в спідниці поршня, що 

ведуть у внутрішні камери головки поршня. Усередині головки є внутрішня і 

зовнішня охолоджувальні порожнини. Після потрапляння у зовнішню 

змішувальну камеру масло перетікає у внутрішню змішувальну камеру і 

через дренажний отвір в центрі над малою головкою шатуна повертається в 

піддон. 
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Легкі штамповані спідниці поршнів виконано з задиростійкого 

алюмінію, що в парі з загартованими чавунними втулками циліндрів 

дозволяє їм надійно витримувати підвищені бічні осьові навантаження, що 

неминуче виникають в циліндрах сучасних двигунів з високими робочими 

тиску циклу. 

Головки блоку циліндрів рис. 1.8 виготовлені з чавуну з кулястим 

графітом. 

 
Рис. 1.8. Головка блоку циліндрів: 

1 - опорна стійка; 2 - коромисло; 3 - траверса для клапанів; 4 - траверса для 

форсунки; 5 - корпус головки; 6 - обертаючий пристрій; 7 - гвинти; 8 - сідло 

випускного клапана; 9 - випускний клапан; 10 - впускний клапан; 11 - сідло 

впускного клапана; 12 - індикаторний клапан; 13 - датчик температури 

 
Кожна головка має два впускних клапана, два випускних клапана, 

розміщеній по центру форсунці і індикаторний клапан. Головки блоку 

циліндрів індивідуально кріпляться до гільзи циліндра за допомогою 

чотирьох шпильок і гайок, які затягуються гідравлічним способом. 

Металевий сальник – це ущільнення між гільзою циліндра і головкою блоку 

циліндра. Канали для повітря згоряння, відпрацьованих газів з’єднані із 
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загальним мультипроводом, який з’єднаний з головкою блоку циліндрів 

шістьма шпильками. 

Конструкція головки блоку циліндрів у формі конічної коробки з 

чотирма шпильками є традиційною і добре зарекомендувала себе 

конструкцією. Переваги чотирьох шпильок - це не тільки легкість 

обслуговування, а й можливість створення конструкції з великими і 

правильно сформованими каналами для повітря згоряння і відпрацьованих 

газів. 

Найбільш уразливі області головки блоку циліндрів охолоджуються 

безпосередньо просвердлених охолоджувальних каналів, оптимізованих для 

рівномірного розподілу води навколо клапанів і розташованого посередині 

паливного інжектора. 

 

1.4 Висновок по розділу 

В першому розділі кваліфікаційної роботи розглянуто технічні 

характеристики двигуна, його конструктивні особливості остова та вузлів і 

деталей руху. 
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РОЗДІЛ 2 

Моделювання робочого циклу двигуна типу 16ЧН 32/46 

 
2.1 Вступ 

Основною метою розрахунку робочого циклу є визначення основних 

параметрів і показників робочого процесу, які характеризують ефективність і 

економічність роботи двигуна. 

Як правило, розрахунки робочого циклу виконуються для 

номінального режиму. Для перемінних режимів схема розрахунку 

залишається тією ж, однак вибір вихідних даних повинен бути зроблений 

відповідно до особливостей розрахункового режиму. 

Розрахунковий цикл ДВЗ складається з п’яти послідовно протікаючих 

процесів: наповнення, стиску, згоряння палива, розширення та випуску. 

Розрахунковий цикл модернізованого двигуна 16ЧН 32/46 проведемо на 

комп’ютері за методикою, яка основана на методі теплового розрахунку 

Гринивецького В. І. Метод теплового розрахунку базується на 

загальновідомих положеннях термодинаміки та термохімії. Достатньо точно 

охвачує зміст теплових явищ, які відбуваються у робочому циліндрі, та являє 

собою інженерно – аналітичне дослідження. 

 

2.2 Обґрунтування вибору основних параметрів робочого циклу 

двигуна 

Температура навколишнього повітря Т0. Приймаємо Т0 = 300 К 

(стандартні умови застосування). 

Тиск навколишнього повітря р0. Варто приймати ро = 0,101 МПа 

(стандартні умови застосування). 

Ступінь стиску ε. При призначенні ступеня стиску варто враховувати 

розміри циліндра і спосіб сумішоутворення. Приймаємо ε = 15. 

Коефіцієнт надлишку повітря α. Цей коефіцієнт також залежить від 

розмірів циліндра і способу сумішоутворення. Цей параметр при підвищенні 
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зменшує питому витрату пального, водночас зменшуючи середній 

ефективний тиск та потужність. Відповідно його слід підбирати з кількох 

спроб розрахунку з урахуванням одночасного досягнення заданої потужності 

і найкращої можливої економічності. Вибір остаточного значення α робиться 

з вибором оптимального значення Пk. З урахуванням переліченого 

встановлюємо α = 2,64. 

Показник адіабати повітря kв = 1,46. 

Механічний ККД турбіни ηt.m = 0,97. 

Адіабатний ККД турбіни ηт.ад = 0,78. 

Коефіцієнт залишкових газів γr. Вплив на значення цього коефіцієнту 

завдають тип двигуна, особливості повітропостачання і газообміну. 

Приймаємо γr = 0,02. 

Коефіцієнт використання теплоти в точці z (ξz), та в точці b (ξb). Ця 

величина змінюється в широких межах і залежить від ступеня досконалості 

двигуна. Найкраще ці величини призначати після аналізу теплового балансу 

двигунів, близьких до проектованого. 

Приймаємо ξz = 0,94; ξb = 0,96.  

Ступінь підвищення тиску при згорянні λ. Приймаємо λ = 1,45.  

Підігрів заряду від стінок циліндру ΔТа. Ця величина складає: 5…45 К − 

для ДВЗ з наддувом та 10…20 К − для ДВЗ без наддуву. 

Приймаємо ΔТа = 5 К.  

Коефіцієнт скруглення індикаторної діаграми ζ. Величину цього 

коефіцієнту вибирають на підставі дослідних даних, звертають увагу на тип 

двигуна та особливості системи газообміну. Приймаємо ζ = 0,98. 

Механічний ККД двигуна ηм. Приймаємо ηм = 0,88. 

Зменшення тиску у повітроохолоджувачі ΔРох. Повітроохолоджувач 

являє собою опір на шляху повітря, тому у ньому відбувається зменшення 

тиску повітря. У числовому виразі ΔРох. = 0,005 МПа. 

Температура залишкових газів Тr. Приймаємо Тr = 800 К. 
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Хімічний склад палива. Розрахунок проводиться на паливо середнього 

складу: С = 0,866 кг − кількість вуглецю; Н = 0,130 кг − кількість водню; 

S = 0 кг − кількість сірки; О = 0,004 кг − кількість кисню. 

Коефіцієнт тактності Z − являє собою кількість робочих ходів 

поршня, що припадають на один оберт колінчастого вала, тоді для 4 – 

тактних двигунів Z = 0,5. 

Нижча теплота згоряння палива. Приймаємо Qн = 42716,6 (кДж/кг). 

Частка ходу поршня втраченого на продувку φп. Приймаємо φп  = 0. 

Розрахунок робочого циклу зроблений за допомогою персонального 

комп'ютера в програмі МаthСАD і приводиться далі в якості роздруківки. 
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2.5 Висновок по розділу 

В табл. 2.1 приведені основні параметри розглянутого двигуна типу 

16ЧН 32/46, які отримані під час моделювання робочого циклу. 

Таблиця 2.1. Основні параметри двигуна  

№ Параметри двигуна Проектований 
двигун 

1. Ефективна потужність, кВт 8000 
2. Частота обертання, хв-1 750 
3. Ступінь стиску 15 
4. Тиск наддуву, кПа 410 
5. Коефіцієнт надлишку повітря 2,64 
6. Середній ефективний тиск, кПа 2367 
7. Ефективна витрата пального, кг/(кВт∙год) 0,1821 
8. Механічний ККД 0,880 
9. Індикаторний ККД 0,526 
10. Ефективний ККП 0,463 

 

Методика моделювання робочого циклу забезпечує достатню для 

практики точність розрахунків, не дивлячись на те, що цикл, який проходить 

в двигуні, описується найпростішими термодинамічними процесами і 

вводиться ряд коефіцієнтів, які оцінюють реальні умови протікання робочих 

процесів в двигуні. 

Показник економічності двигуна (питома ефективна витрата пального) 

дорівнює 0,1821 кг/(кВт·год). Моделювання робочого циклу підтвердило, що 

за цим параметром двигун типу 16ЧН 32/46 належить до машин з 

прогресивним показником економічності і має можливість конкурувати з 

іншими двигунами приблизно такої ж потужності і розмірності. 

 



 

Зм. Лист № документа Підпис Дата 

Лист 

30 КРБ.142.2227ст.05.03.ПЗ. 
 

 

РОЗДІЛ 3 

Перевірочний розрахунок кінематики та динаміки двигуна типу 16ЧН 32/46 

 
3.1 Кінематичний розрахунок КШМ 

Кінематичний розрахунок кривошипно-шатунного механізму двигуна 

дозволяє визначити зміну шляху, швидкості, прискорення поршня в залежно-

сті від кута повороту кривошипа колінчастого валу. 

Переміщення поршня визначається з виразу 

 
де R – радіус кривошипа (R = Sn / 2 = 0,46 / 2 = 0,23), м; 

λ – відношення радіусу кривошипа до довжини шатуна, (λ = R / lш = 

0,22), м. 

Швидкість поршня – це похідна від шляху за часом. Отже, швидкість 

поршня дорівнює 

 
де ω – кругова швидкість кривошипа (ω = π ∙ n / 30 = 78,5), рад/с. 

Прискорення поршня є першою похідною швидкості поршня по 

часу 

 
На основі наведених формул визначимо зміну шляху, швидкості, прис-

корення поршня для різних значень кута повороту колінчастого валу двигу-

на. Результати розрахунку зведені в табл. 3.1. 

Графічне представлення переміщення, швидкості і прискорення порш-

ня представлені на рис. 3.1 – 3.3. 
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Таблиця 3.1. Результати кінематичного розрахунку 

φ, град Snφ, м Cφ, м/с jφ, м/с2 

0 0,0000 0,0000 1578,77 
15 0,0087 5,1355 1496,53 
30 0,0339 9,5631 1263,05 
45 0,0731 12,8659 915,05 
60 0,1223 14,9957 504,69 
75 0,1772 16,1338 88,38 
90 0,2331 16,4850 -284,70 
105 0,2859 16,1338 -581,48 
120 0,3323 14,9957 -789,38 
135 0,3700 12,8659 -915,05 
150 0,3976 9,5631 -978,35 
165 0,4144 5,1355 -1003,42 
180 0,4200 0,0000 -1009,38 
195 0,4144 -5,1355 -1003,42 
210 0,3976 -9,5631 -978,35 
225 0,3700 -12,8659 -915,05 
240 0,3323 -14,9957 -789,38 
255 0,2859 -16,1338 -581,48 
270 0,2331 -16,4850 -284,70 
285 0,1772 -16,1338 88,38 
300 0,1223 -14,9957 504,69 
315 0,0731 -12,8659 915,05 
330 0,0339 -9,5631 1263,05 
345 0,0087 -5,1355 1496,53 
360 0,0000 0,0000 1578,77 

 

 
Рис. 3.1. Зміна переміщення поршня 
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Рис. 3.2. Зміна швидкості поршня 

 

 
Рис. 3.3. Зміна прискорення поршня 

 

Залежність ходу поршня від кута повороту колінчастого валу необхідна 

для визначення положення поршня в циліндрі, що важливо для оцінки пото-

чного значення тиску на тактах стиску і розширення. 

Значення швидкості поршня необхідно для розрахунку впускної систе-

ми. За середньої швидкості поршня визначають швидкість повітряного пото-

ку в каналах впускної системи і втрати тиску в місцевих опорах, що необхід-

но для оцінки величини тиску свіжого заряду у кінці такту впуску. 
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Залежність прискорення поршня від кута повороту колінчастого валу 

необхідна для розрахунку сил інерції від поступально рухомих мас. 

 

3.2 Розрахунок і побудова діаграм динаміки двигуна 

При вивченні динамічних явищ у ДBЗ у першу чергу розглядають сили 

від тиску газів Рг і сили інерції Рј. Запишемо, що сумарна сила, що діє на 

поршень 

Р = Рг + Рј 

 

Рис. 3.4. Схема сил, що діють у кривошипно-шатунному механізмі 

 
Припустимо, що сумарна сила Р давить вниз на поршень і лінія дії збі-

гається з віссю циліндра. Розкладемо цю силу на дві складові, одну з яких S 

направимо по осі шатуна, іншу N перпендикулярно осі циліндра. Бічна сила 

N притискає поршень до тієї чи іншої стінки циліндра: 

N = Р · tgß 

Сила S діє по шатуні, чи розтягуючи стискаючи його, і передається на 

шатунну шийку кривошипа: 

S = P·(l/cosß). 
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Перенести силу S по лінії її дії і допустивши, що вона прикладена до 

кривошипа, повторимо операцію розкладання. Направимо першу складову Т 

перпендикулярно радіусу кривошипа, а другу R – по його радіусу. 

Тоді тангенціальна складова: 

Т = Р·sin (φ+ ß)/cos ß 

відповідно нормальна: 

R = Р cos (φ + ß)/cos ß. 

Сила Т створює крутний момент двигуна, який через колінчастий вал 

передається споживачу: 

M K = Tr = Pr·sin(φ+ ß)/cos ß, 

У той же час опори двигуна сприймають перекидаючий момент 

М опр. = – N·h, 

де: h = r sin(φ+ ß)/sin ß 

Перекидаючий момент в точності дорівнює крутному моменту зі зво-

ротним знаком: 

М опр = – N·h = – Р tg ß r sin(φ+ ß)/sin ß = – Pr sin(φ+ ß)/cos ß = – Мкр. 

В результаті дії на опори двигуна перекидаючого моменту в них розви-

вається рівний йому і протилежний за знаком реактивний момент. 

Напрямку сил і крутного моменту по годинній стрілці прийнято вважа-

ти додатніми. Зворотні ним – відмінними. 

Для одержання кількісних величин сил, що діють у КШМ, використо-

вують індикаторну діаграму, за допомогою якої визначаємо силу тиску газів 

при будь-якім положенні кривошипа, і аналітичні залежності для визначення 

сил інерції. Силу інерції, яка діє на поршень, знаходимо на підставі рівняння 

другого закону Ньютона: 

Pј = – mn j. 

Величину j визначаємо з рівняння: 

j = rω2·(cosφ +λ cos2φ) 

Як масу mn обераємо масу всіх деталей, що разом з поршнем утворю-

ють зворотно-поступальний рух. Сюди відносять поршень, кільця, поршне-
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вий палець, деталі, що охороняють поршневий палець від осьових перемі-

щень. Маса цих деталей зосереджена на осі поршневого пальця. 

Шатун робить складний плоско-рівнобіжний рух. Для спрощення ана-

лізу деталі групи шатуна заміщають сукупністю мас, динамічно їм еквівален-

тних. Звичайне число мас системи, що заміщається, беруть рівним двом. 

Приводячи їх до осей поршневого пальця і шатунної шийки, вважають, що 

перша маса робить рух разом з поршнем, а друга – разом із кривошипом. 

Аналіз виконаних конструкцій ДВЗ показує, що на частку маси, що ві-

дноситься до вісі поршневого пальця, приходиться 0,25…0,33 загальної маси 

деталей групи шатуна, а 0,75…0,67 приходиться на частку маси, що робить 

обертальний рух разом із кривошипом. Таким чином, сила інерції деталей, 

що рухаються разом з поршнем: 

Pј = – mn rω2 (cos φ +λ cos2φ), 

де mn – маса деталей групи поршня і частина маси деталей групи шатуна, 

віднесена до осі поршневого пальця. 

Задача даного розділу є визначення сил, що діють у КШМ, а також по-

будова графіків зміни цих сил по куту повороту колінчастого валу.  

Дані для розрахунку та побудови діаграм динаміки. 

Кривошипно-шатунне відношення λ...................................................0,220. 

Маса деталей, що рухаються зворотно-поступально mn...................114 кг 

Розрахунок динаміки зроблений на ПК в середовищі Microsoft Office 

Excel. Результати розрахунку представлені в табл. 3.2. 

За даними табл. 3.2 були побудовані діаграми Pr, Pj, Pdv, N, T, Z, які 

представлені на рис. 3.5, 3.6. 
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 Таблиця 3.2. Результати динамічного розрахунку 
       

 φ Pr Pj Pdv N Z T 
 0 0,4100 -2,2390 -1,8290 0,0000 -1,8290 0,0000 
 15 0,4100 -2,1224 -1,7124 -0,0977 -1,6287 -0,5375 
 30 0,4100 -1,7912 -1,3812 -0,1529 -1,1198 -0,8230 
 45 0,4100 -1,2977 -0,8877 -0,1398 -0,5289 -0,7266 
 60 0,4100 -0,7157 -0,3057 -0,0593 -0,1015 -0,2945 
 75 0,4100 -0,1253 0,2847 0,0619 0,0139 0,2910 
 90 0,4100 0,4038 0,8138 0,1835 -0,1835 0,8138 
 105 0,4100 0,8247 1,2347 0,2685 -0,5789 1,1231 
 120 0,4100 1,1195 1,5295 0,2968 -1,0218 1,1762 
 135 0,4100 1,2977 1,7077 0,2689 -1,3977 1,0174 
 150 0,4100 1,3875 1,7975 0,1989 -1,6561 0,7265 
 165 0,4100 1,4230 1,8330 0,1045 -1,7976 0,3734 
 180 0,4100 1,4315 1,8415 0,0000 -1,8415 0,0000 
 195 0,4039 1,4230 1,8269 -0,1042 -1,7916 -0,3722 
 210 0,4256 1,3875 1,8131 -0,2007 -1,6705 -0,7328 
 225 0,4662 1,2977 1,7639 -0,2778 -1,4437 -1,0509 
 240 0,5338 1,1195 1,6533 -0,3209 -1,1045 -1,2713 
 255 0,5437 0,8247 1,3684 -0,2976 -0,6416 -1,2447 
 270 0,6264 0,4038 1,0302 -0,2323 -0,2323 -1,0302 
 285 0,8452 -0,1253 0,7199 -0,1566 0,0351 -0,7359 
 300 1,3435 -0,7157 0,6277 -0,1218 0,2084 -0,6045 
 315 2,4731 -1,2977 1,1754 -0,1851 0,7002 -0,9620 
 330 5,1105 -1,7912 3,3193 -0,3673 2,6909 -1,9778 
 345 11,1297 -2,1224 9,0074 -0,5137 8,5675 -2,8275 
 360 22,7320 -2,2259 20,5061 -0,3933 20,3938 -2,1790 
 375 23,2320 -2,1224 21,1096 1,2039 20,0787 6,6265 
 390 13,7964 -1,7912 12,0051 1,3286 9,7324 7,1532 
 405 7,4273 -1,2977 6,1295 0,9653 3,6517 5,0168 
 420 4,4762 -0,7157 3,7604 0,7298 1,2482 3,6216 
 435 3,0043 -0,1253 2,8789 0,6261 0,1404 2,9429 
 450 2,2045 0,4038 2,6082 0,5882 -0,5882 2,6082 
 465 1,7392 0,8247 2,5639 0,5576 -1,2022 2,3322 
 480 1,4561 1,1195 2,5756 0,4999 -1,7207 1,9806 
 495 1,2807 1,2977 2,5784 0,4061 -2,1103 1,5361 
 510 1,1746 1,3875 2,5621 0,2836 -2,3606 1,0355 
 525 1,1176 1,4230 2,5406 0,1449 -2,4916 0,5176 
 540 1,0996 1,4315 2,5310 0,0000 -2,5310 0,0000 
 555 0,3930 1,4230 1,8160 -0,1036 -1,7810 -0,3700 
 570 0,3930 1,3875 1,7805 -0,1970 -1,6405 -0,7196 
 585 0,3930 1,2977 1,6907 -0,2663 -1,3838 -1,0072 
 600 0,3930 1,1195 1,5125 -0,2935 -1,0105 -1,1631 
 615 0,3930 0,8247 1,2177 -0,2648 -0,5709 -1,1076 
 630 0,3930 0,4038 0,7968 -0,1797 -0,1797 -0,7968 
 645 0,3930 -0,1253 0,2677 -0,0582 0,0131 -0,2736 
 660 0,3930 -0,7157 -0,3227 0,0626 -0,1071 0,3108 
 675 0,3930 -1,2977 -0,9047 0,1425 -0,5390 0,7405 
 690 0,3930 -1,7912 -1,3982 0,1547 -1,1335 0,8331 
 705 0,3930 -2,1224 -1,7294 0,0986 -1,6449 0,5429 
 720 0,3930 -2,2390 -1,8460 0,0000 -1,8460 0,0000 
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3.3 Розрахунок діаграми сумарних дотичних сил 

Діаграма сумарних дотичних сил являє собою в деякому масштабі су-

марний момент, що знімають, на вихідному фланці колінчастого вала дизеля. 

Хід розрахунку будемо робити з наступним порядком роботи циліндрів 

двигуна: 

1 - 9 - 3 - 11 - 7 - 15 - 4 - 12 - 8 - 16 - 6 - 14 - 2 - 10 - 5 - 13. 

Визначимо максимальний кут повороту кривошипа, що відповідає пе-

ріоду зміни сумарної дотичної діаграми, 

zi
360

=∑α  
де z = 0,5 – коефіцієнт тактності двигуна; 

і = 16 – число циліндрів. 

тоді αΣ = 45°. 

Після цього останній стовпець табл. 3.3 (значення дотичної сили одно-

го циліндра) поділяється на 16 рівних ділянок, що відповідають αΣ = 45°, і 

значення дотичного зусилля кожної ділянки заносяться в таблицю 2 у виді 

вертикальних стовпців відповідно до порядку роботи циліндрів. Отримані 

дані вносимо в табл. 3.3. На підставі отриманих даних будується діаграма 

сумарної дотичної сили. 
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Табл. 3.3 заповнюється у відповідності до порядку роботи циліндрів 1 - 9 

- 3 - 11 - 7 - 15 - 4 - 12 - 8 - 16 - 6 - 14 - 2 - 10 - 5 - 13 

Розрахункова величина індикаторної потужності: 

Niд = ΣTСР· µТ· FЦ·(π·n/30)·R·103 

де ΣТСР – середнє сумарне дотичне зусилля, мм; 

µТ = 0,06 МПа /мм - масштаб діаграми; 

FЦ – площа поперечного перерізу циліндра, м2; 

R = 0,23 м – радіус кривошипа; 

n = 750 хв-1 – частота обертання колінчастого валу. 

ΣТСР – знаходиться по формулі: 

ΣТСР = Fg/L, 

де Fg – площа діаграми, мм2; 

L = 120 мм – довжина діаграми. 

Fg = F1 + F2 + F3, 

де F1 …F3 – ординати відповідних крапок діаграми, мм; 

µТ = 0,06 – масштаб діаграми, МПа/мм; 

FЦ = 0,785·D2 ; 

FЦ = 0,785 · 0,322 = 0,0803 м2 – площа поперечного перерізу циліндра. 

Тоді: 

Fg = 6078,018 + 6573,444 + 5449,502 = 18100,966 мм2 

ΣТСР = 18100,966 /160,26 = 112,947 мм 

 
3.4 Визначення діаметру маховика та його маси 

Діаметр ободу маховика визначається за формулою: 

[ ]⋅
=

π ⋅
М60 V

Dм.max n
 

де: [v] = 30 м/с – допустима лінійна швидкість на ободі маховика. 

Dм = 60 · 30/3,14 · 750 = 0,76 м 

= ⋅D 1,7 Sм.к  

DМ.К= 1,7 · 0,46 = 0,714 м 
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Маховий момент маховика: 

2
м

D

м
I4

мМ
⋅

=

 
де Dм – діаметр маховика; 

Iм =11,9 кг/м2 – моменту інерції маховика. 

ММ = 4· 11,9/0,7142 = 93,8 кг. 

Визначення основних розмірів ободу маховика: 

=
π⋅ ⋅ ⋅ρ

M

M M

M
H

K D

 

де Мм – маховий момент; 

kM = B/H; 

Dm – діаметр ободу маховика; 

ρ – щільність металу. 

= =
⋅ ⋅ ⋅

м
93,8

H 0, 073

3,14 1 0,714 7800
 

B = 0,25 · H, 

B = 1 · 0,073 = 0,073 м 

Маса ободу маховика: 

ММ = π · DМ · В · Н · ρ, 

де Dm – діаметр ободу маховика; 

Н – висота ободу; 

В – ширина маховика;  

ρ – щільність металу.  

ММ = 3.14 · 0,714· 0,073 · 0,073 · 7800 = 93 кг. 

За отриманими даними побудовано конструктивну схему маховика рис. 

3.7. 
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Рис. 3.7. Конструктивна схема маховика двигуна типу 16ЧН 32/46 

 

3.5 Висновок по розділу 

Аналіз результатів кінематичного розрахунку і динаміки КШМ дозво-

ляє судити про неврівноваженість моменту другого порядку для двигуна 

MAК 16 M 32 C (16ЧН 32/46). Для врівноваження цього моменту необхідно 

штучне введення додаткових рухомих мас. Врівноваження досягають проти-

вагами, що встановлюються на щоках колінчатого валу. 
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РОЗДІЛ 4 

Розрахунок турбокомпресора для наддуву двигуна типу 16ЧН 32/46 

 
 

4.1 Вступ 

У розділі виконуються розрахунки усіх елементів проточної частини 

компресору, на підставі чого робиться креслення повздовжнього розрізу тур-

бокомпресора з опорою на конструкцію турбокомпресора-прототипу і зі змі-

ною тих елементів конструкції прототипу, які не можуть забезпечити достат-

ню працездатність турбокомпресора з урахуванням його параметрів. 

Передбачається, що на двигуні буде встановлено два однакових турбо-

компресора, тому кожен з них забезпечить половину повної витрати повітря 

через двигун. Згідно розрахунку робочого циклу, на режимі номінальної по-

тужності витрата повітря становила 16,081 кг/с. Тож, кожен компресор пови-

нен забезпечити витрату на рівні 8,04 кг/с з Пк = 4,1. За прототип був обраний 

компресор типу ТК Ishikawajima VTR 251-2 з існуючого типорозмірного ряду, 

який було затверджено викладачем у якості взірця для подальшого проекту-

вання. 

Обраний турбокомпресор може використовуватись як турбокомпресор 

для головних судових двигунів великих розмірів. Відповідно, зовнішній діа-

метр колеса компресора дорівнює 64 см. У проекті перш за все визначається 

саме цей параметр конструкції, який в основному і відрізняє її від інших ти-

порозмірів. У компресорі, що проектується, повинні змінитися розміри про-

точної частини та конструкції вузлів підшипників з урахуванням підвищення 

Пк порівняно з прототипом.  

Таким чином, ціллю розділу є визначення основних розмірів конструк-

ції відцентрового компресора з зазначеними параметрами та зміна ряду еле-

ментів його конструкції у складі турбокомпресора відповідно до зміни його 

параметрів порівняно з прототипними.  
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4.2 Визначення основних параметрів двигуна та компресора. Вибір ти-

порозміру турбокомпресора 

Розрахунковими результатами даного розділу повинні бути значення 

розходу повітря G, потужності двигуна Ne, середнього ефективного тиску Ре 

та визначення зовнішнього діаметра колеса компресора D2. 

На підставі значень розрахунку G та степені підвищення тиску Пк ви-

значається можливий прототип турбокомпресора за допомогою використан-

ня так званих полів розходів або областей застосування турбокомпресорних 

типорозмірних рядів. Визначивши типорозмір турбокомпресору, ми встано-

вимо значення зовнішнього діаметру колеса компресора D2, яке має бути оп-

тимальним для обчислених значень розходу та степені підвищення тиску. 

Згідно з вказівкою керівника за прототип конструкції обрано турбоко-

мпресор, зображений на рис. 4.1. 
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Всі вхідні дані було обрано з розрахунку робочого процесу двигуна ти-

пу 16ЧН 32/46, які представлені в другому розділі дипломної роботи. 

 

4.3 Попереднє визначення колової швидкості 

Колова швидкість на зовнішньому діаметрі робочого колеса u2 є пара-

метром, який визначає умови енергопостачання компресорної ступені. З рів-

няння Ейлера відомо, що u2 є основним фактором, що визначає значення по-

вної внутрішньої роботи Li, яку компресор виконує над кожною одиницею 

маси повітря. Параметр Li у свою чергу, пов’язаний з степенем підвищення 

тиску ступеня Пк складними залежностями, які можна точно обрахувати 

тільки після виконання повного розрахунку всіх елементів ступеня. Проте іс-

нує приблизна залежність Пк, u2 та Lі, яка враховує саме існування певного 

зв’язку між названими параметрами, а також наявність проміжних факторів, 

головним чином пов’язаних з чисельними втратами енергії у газодинамічних 

процесах протягом усього робочого тракту компресорного ступеня. Саме 

вплив цих факторів на початку розрахунків можна визначити дуже приблиз-

но на підставі адіабатного коефіцієнту напору компресора кН , який обира-

ється орієнтовно та забезпечує функціонування приблизної залежності між 

названими параметрами. У цій залежності замість повної внутрішньої роботи 

компресору Li використовується адіабатна робота компресорного ступеня Lад, 

яка прямо залежить від Li, але на відміну від останньої може бути легко ви-

значена на початковому етапі розрахунку ступеня. 

Отже, приблизне значення U2 знайдемо з виразу: 

К

ад

Н

L
U _2

2 ⋅
= , м/с, 

де: Lад – адіабатна робота компресорної ступені, Дж/кг; 

Нк – коефіцієнт напору компресора. Приймаємо Нк = 1,3 [3, табл. 1]. 

)1(
1

1

0 −⋅⋅⋅
−

=
−
k

k

Кад ПTR
k

kL , Дж/кг, 

де: k – показник адіабати для повітря; k = 1,41 [3]. 



 

 47 
Зм. Лист № документа Підпис Дата 

Лист 

 КРБ.142.2227ст.05.04.ПЗ. 
 

кгДжLад /146577,7)11,4(293287
141,1

41,1 41,1
141,1

=−⋅⋅⋅
−

=
−

. 

смU /474,87
3,1

146577,72
2 =

⋅
= . 

 Отже колова швидкість на зовнішньому діаметрі робочого колеса U2 

становитиме 474,87 м/с, а адіабатна робота стиску компресора Lад буде дорів-

нювати 146,6 кДж/кг. Знання колової швидкості дасть нам змогу визначити 

кут входу потоку повітря в колесо компресора, а також встановити швидкість 

потоку повітря перед ним. 

 

4.4 Розрахунок та конструювання вхідної ділянки 

Температура повітря перед колесом визначається за формулою: 

р

а
a С

CC
TT

⋅
−

−=
2

22
1

1 , К, 

де: Та – температура повітря на вході у вхідний патрубок (після глушника), К. 

Приймаємо Та = 295 К; 

С1 – швидкість повітря перед колесом компресора, м/с; 

Са – швидкість повітря на вході, м/с. Не повинна перевищувати значень 30 

– 40 м/с [3]. Приймаємо Са = 30 м/с; 

Ср = 1005 Дж/(кг·К) – ізобарна теплоємність повітря. 

 Величину швидкості повітря перед колесом обираємо з умов забезпе-

чення сталого режиму течії повітря через робоче колесо. Згідно з цією умо-

вою: 

2

_

1 UСС m ⋅= , м/с, 

де: Сm – коефіцієнт розходу ступеня компресора. Лежить в межах 0,2…0,35 [3]. 

Приймаємо Сm = 0,27 

смС /128,2474,8727,01 =⋅= . 

КT 287,3
10052

30128,2
295

22

1 =
⋅

−
−= . 
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Тиск повітря перед колесом визначається за формулою: 

1
1

1

1

1

−









⋅=

n
n

a
a T

TPP , Па, 

де: Ра – тиск повітря на вході у вхідний патрубок (після глушника), Па. 

Приймаємо Ра = 98000 Па; 

n1 – показник політропи стиску повітря на дільниці 1. Звичайно лежить в 

інтервалі 1,35 – 1,39 [3 ]. Приймаємо n1 = 1,35. 

ПаP 88458,8
295

287,397000
135,1

35,1

1 =





⋅=

− . 

З ціллю забезпечення найменшого значення втрат енергії у самому пат-

рубку та створення рівномірного поля швидкостей на вході в робоче колесо 

компресора (це підвищує ефективність роботи останнього) вхідному патруб-

ку надають форму конфузора (каналі, що звужуються вздовж по потоку). За-

вдяки такій формі потік повітря зазнає безпосереднього прискорення вздовж 

вісі патрубка. Відповідно швидкість потоку повітря перед колесом буде бі-

льше, ніж на вході, температура знизиться, тиск впаде. Така зміна стану від-

повідатиме процесу розширення повітря. 

Таким чином після проходження вхідної дільниці температура і тиск 

повітря знизяться і становитимуть 287,3 К і 88,5 кПа відповідно. Швидкість 

повітря збільшиться майже в 4,3 рази і становитиме 128,2 м/с. 

Таким чином, після проходження вхідної ділянки температура і тиск 

повітря знизяться і становитимуть Т1 = 288,4 К, Р1 = 90,92 кПа відповідно. 

Швидкість повітря збільшиться майже в 4 рази і становитиме С1 = 119,4 м/с. 

 

4.5 Розрахунок та конструювання робочого колеса компресора 

Робоче колесо – основний елемент ступеня, за допомогою якого повіт-

рю передається енергія. У турбокомпресорі типу Ishikawajima VTR 251-2 

встановлено напіввідкрите колесо типу радіальної зірки, яке складається з 

системи робочих лопаток, що мають вигляд пласких радіальних пластин, та 
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поєднаного з лопатками у осьовій частині колеса скеровуючого апарату, що 

обертається разом з колесом (обертового скеровуючого апарату, ОСА). 

Температура повітря за колесом компресора визначається за формулою: 

( ) 







+−−+⋅⋅

⋅
+=

2_
2
2

2
2
2

12 2
2

mrвт
P

Ca
C

UTT ϕµµ , К, 

де: μ – коефіцієнт циркуляції потоку повітря; 

αвт – коефіцієнт втрат на тертя та вентиляцію. Лежить в межах від 0,04 до 

0,08 [3]. Приймаємо αвт = 0,05; 

φ2r – коефіцієнт розходу робочого колеса. Лежить в межах від 0,16 до 0,35 

[3]. Приймаємо φ2r = 0,35. 

 Коефіцієнт циркуляції потоку повітря рахується по формулі П.К. Каза-

нджана: 




















−⋅

⋅+
=

2

2

11
3
21

1

D
DZ K

π
µ , 

де: zк – чисельність лопаток робочого колеса компресора. Обирають рівною 

12…23 [3]. Приймаємо zк = 12. 

D1 – середній квадратичний діаметр входу в колесо, м. 

Середній квадратичний діаметр входу в колесо визначається за форму-

лою: 

2

22
0

1
HDD

D
+

= , м, 

де: Dн – зовнішній діаметр колеса компресора на вході, м. 

Для визначення зовнішнього діаметра колеса компресора на вході через 

рівняння розходу крім швидкості та густини повітря необхідно знати розмір 

втулки колеса компресора – діаметр Do. Для ряду ТК з консольними колеса-

ми Do = (0,22…0,35)· D2 [3]. 

Приймаємо Do = 0,210 м. 

π
12

0 4 fDDH ⋅+= , м, 
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де: f1 – площа на вході в колесо, м2. 

11
1 ρ⋅
=

C
Gf , 

де: ρ1 – густина повітря перед входом в колесо, кг/м3 

1

1
1 TR

P
⋅

=ρ , кг/м3, 

3
1 /1,0729

3,287287
88458,8 мкг=

⋅
=ρ . 

2
1 0,0658

1,0729128,2
8,04 мf =
⋅

= . 

мDH 0,3577
14,3

0,0658
40,212 =⋅+= . 

мD 0,2933
2
0,35770,21 22

1 =
+

= . 

0,8190

64,0
0,2933112

14,3
3
21

1

2

=



















−⋅

⋅+
=µ . 

( )[ ] КT 401,4427,035,00,819005,00,81902
10052

474,87
287,3 222

2

2 =+−−+⋅⋅
⋅

+= . 

Тиск за колесом компресора визначається за формулою: 

1

1

2
12

2

2

−









⋅=

n
n

T
TPP , Па, 

де: n2 – показник політропи стиску повітря на дільниці 2 (робоче колесо). 

2
2

2

11
η⋅

−
=

− k
k

n
n , 

де: η2 – політропний ККД на дільниці 2 (робоче колесо). Має наступні інтер-

вали значень:   0,82…0,92 [3 ]. Приймаємо η2 = 0,9. 

Визначення комплексу: 

1,39,0
141,1

41,1
12

2 =⋅
−

=
−n

n . 

ПаP 249209,08
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401,4488458,8
1,3
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
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Швидкість потоку повітря перед входом в робоче колесо компресора з 

урахуванням захаращення становитиме: 

1

11
1 τ

СС = , м/с, 

де: τ1 – коефіцієнт захаращення потоку повітря на вході в ОСА. 

Л

K

D
Z

11

1
1 sin

1
βπ

δ
τ

⋅⋅
⋅

−= , 

де: δ1 – товщина лопаті на входів колесо. Лежить в межах від 0,0003 до 0,002 

м [3]. Приймаємо δ1 = 0,002 м. 

β1л – кут установки лопаті на діаметрі D1, град. 

1111 іл += ββ , град., 

де: β11 – кут входу потоку повітря в колесо компресора. Повинен знаходитись 

в межах 30…40° [3]. 

і1 – кут атаки вхідної кромки ОСА. Коливається від 1 до 5° [3].  Приймає-

мо і1 = 5°. 

Кут входу потоку повітря в колесо компресора обчислюється за формулою: 









⋅
⋅

=
12

21
11 DU

DCarctgβ , град, 

°=







⋅
⋅

= 30,5
0,2933474,87

64,0128,2
11 arctgβ . 

Оцінка величини β11 за рекомендованим допуском [3]: 

40° ≥ 30,5° ≥ 30° – умова виконується. 

°=+= 5,3555,301лβ . 

0,978
5,35sin0,293314,3

12002,011 =
°⋅⋅

⋅
−=τ . 

смС /131,16
0,978
128,21

1 ==  

Кут входу потоку у колесо з урахуванням захаращення лопатками ОСА: 









⋅
⋅

=
12

2
1
11

11 DU
DCarctgβ , град., 

°=







⋅
⋅

= 31,1
0,2933474,87

64,0131,161
11 arctgβ . 
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Кут входу потоку на діаметрі Dн: 









⋅
⋅

=
H

H DU
DCarctg

2

2
1
1

1β , град., 

°=







⋅
⋅

= 26,3
0,3577474,87

64,0131,16
1 arctgHβ . 

Кут входу потоку на діаметрі D0: 









⋅
⋅

=
02

2
1
1

10 DU
DCarctgβ , град, 

°=







⋅
⋅

= 40,1
0,21474,87

64,0131,16
10 arctgβ . 

Відносна швидкість потоку повітря на діаметрі Dн: 

H
H

Cw
1

1
11

sin β
= , м/с, 

смwH /296,0
26,3sin

131,161 == . 

 Осьова довжина колеса на діаметрі D1 у межах чисто радіальної части-

ни лопаток, Lz, обирається приблизно рівною (0,35…0,36)· D2 [3], осьова дов-

жина ОСА на тому ж діаметрі, LОСА, повинна складати (0,23…0,24)· D2 [3]. 

Коефіцієнт швидкості у відносній течії на периферії входу у колесо. 

Обчислюється для оцінки місцевої швидкості звуку на зовнішньому діаметрі 

ОСА. 

a

H
Hw

TR
k

k
w

⋅⋅
+
⋅

=

1
2

1

λ ,  

0,94
295287

141,1
41,12
296,0

=
⋅⋅

+
⋅

=Hwλ . 

На розрахунковому режимі коефіцієнт швидкості повинен не переви-

щувати значень 0,85…0,95 [3]. В нашому випадку умова виконується. 

Розрахунок кінематичних параметрів потоку повітря на виході з колеса 

компресора. 
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Абсолютна швидкість повітря на виході з колеса: 
2
2

2
22 ru CCC += , м/с, 

де: С2u – проекція абсолютної швидкості С2 на колову, м/с; 

С2r – меридіальна складова абсолютної швидкості С2, м/с. 

22 UC u ⋅= µ , м/с, 

смC u /388,94474,870,81902 =⋅= . 

222 UC rr ⋅= ϕ , м/с, 

смC r /166,21474,8735,02 =⋅= . 

смC /422,97166,21388,94 22
2 =+= . 

Кут потоку повітря на виході з колеса: 









=

u

r

C
Carctg

2

2
2α , град., 

°=






= 14,23
388,94
166,21

2 arctgα . 

Число Маха для швидкості потоку повітря на виході з колеса: 

2

2
2 TRk

СM C
⋅⋅

= , 

1,049
401,4428741,1

422,97
2

=
⋅⋅

=CM . 

Ширина колеса на виході: 

222
2 DC

Gb
r ⋅⋅⋅

=
ρπ

, м, 

де: ρ2 –  густина повітря на виході з колеса, кг/м3 

2

2
2ρ

TR
P
⋅

= , 

3
2 /2,163

401,44287
249209,08ρ мкг=

⋅
= . 

мb 0,011
64,0166,212,16314,3

8,04
2 =

⋅⋅⋅
= . 
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 За результатами розрахунків абсолютної швидкості потоку повітря та її 

складових на виході з колеса будуємо трикутник швидкостей (див. рис. 5) за 

яким, графічним способом, визначимо відносну швидкість повітря ω2. Вона 

також може бути обчислена аналітичним способом. 

Аналітичним шляхом маємо: 
2
2

2
222 )( ru CCUw +−= , 

187,10166,21)388,94474,87( 22
2 =+−=w м/с. 

При взаємодії потоку повітря з лопатками робочого колеса компресора 

температура повітря збільшилась на 114 оС і стала дорівнювати 401,44 К. Ві-

дбулося і збільшення тиску повітря в 2,8 рази. Тиск повітря за колесом комп-

ресора становитиме 249,2 кПа. Те ж саме відбулося і зі швидкістю потоку по-

вітря, яка збільшилась майже в 3,3. Розраховані данні зовнішнього та серед-

ньо квадратичного діаметрів колеса компресора на вході, а також прийняті 

рекомендації по вибору осьової довжини та визначення кутів установки ло-

патки ОСА на цих діаметрах дозволить нам отримати геометрію робочого 

колеса компресора, яке цілком задовольнить параметрам оптимального ре-

жиму течії потоку повітря. 

 

4.6 Розрахунок та конструювання ділянки безлопаткового дифузору 

З ціллю зниження швидкості потоку повітря на вході в лопатковий ди-

фузор та її вирівнювання між робочим колесом та лопатковим дифузором ро-

биться кільцевий простір з радіальним зазором з паралельними або непарале-

льними стінками, який і має назву безлопаткового дифузора (БЛД). Режим 

течії повітря у БЛД є дуже складним, оскільки основна маса (ядро) потоку 

рухається по спіралеподібній траєкторії, яка характеризується змінним кутом 

між абсолютною швидкістю та нормаллю до радіусу. Ціль розрахунку БЛД є 

отримання кінцевих параметрів повітряного потоку і, водночас, встановлення 

таких розмірів БЛД, які б забезпечили бажані значення цих параметрів. 
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Розрахунок компресорного ступеня вимагає вдаватися до ряду набли-

жень, ітерацій. Завдяки машинним розрахункам необхідна кількість таких 

ітерацій не має великого значення. Надалі в роботі перші наближення пара-

метрів потоку повітря не приводяться, а вказуються лише їх остаточне зна-

чення. 

Температура потоку повітря за БЛД визначається за формулою: 

2010

2
3

2
2

23
CC

TT
−

+= , 

де С3 – швидкість потоку повітря на виході з БЛД, м/с, 

3333
3 sin bDa

GC
⋅⋅⋅⋅

=
ρπ

, 

де ρ3 – густина повітря на виході з колеса, кг/м3; 

α3 – кут виходу потоку повітря з БЛД, град; 

D3 – діаметр на виході з БЛД, м; D3 = (0,1…0,2)· D2 [10]. D3 = 0,72 м; 

b3 – ширина БЛД на виході, м; 

23 ybb = , 

де y = 0,72…0,80 [10]. Приймаємо y = 0,80. 

009,0011,080,03 =⋅=b  (м) 

3

3
3 287 T

P
⋅

=ρ , 

де Р3 – тиск повітря за БЛД, Па 

1

2

3
23

3

3
−









⋅=

n
n

T
TPP , 

де n3 – показник політропи стиску повітря на ділянці 3 (БЛД) 

13

3
3 −
=

n

n

k
kn , 

де kn3 – комплекс показника політропи стиску повітря на ділянці 3 

3
3

3
3 11

η
−

=
−

=
k

k
n

nkn , 
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де η3 – політропний ККД на ділянці 3. Лежить в межах від 0,6 до 0,8 [10]. 

Приймаємо η3 = 0,8. 

8,28,0
141,1

41,1
3 =⋅

−
=nk , 

57,1
18,2

8,2
3 =

−
=n , 

ПаP 297831,73
401,44
428,31249209,08

157,1
57,1

3 =






⋅=
−

, 

3
3 /2,423

428,31287
297831,73ρ мкг=

⋅
= , 












































−⋅

−
−

+⋅−⋅⋅++⋅
⋅
⋅

=
3

2
2

3
23

3
2

2
2

33

22
3 1

21
11)(1 2

R
RM

n
kRR

b
atgtga

b
barctga cБЛДλ

ρ
ρ , град, 

де: λБЛД – коефіцієнт тертя в БЛД. Має межі значень від 0,075 до 0,01 [3]. 

Приймаємо λБЛД = 0,01. 

R2 і R3 – радіуси колеса компресора і БЛД відповідно, м. 

°=



































 −⋅
−
−

+⋅−⋅⋅++⋅
⋅
⋅

= 27,81
0,36
0,321

2
1,049

11,57
141,11)0,320,36(

0,009
01,023,14123,14

2,4230,009
2,1630,013 2

2
3 tgtgarctga

смC /353,41
0,01072,027,81sin2,42314,3

8,04
3 =

⋅⋅°⋅⋅
= , 

КT 428,31
10052

353,41422,97
401,44

22

3 =
⋅

−
+= . 

Число Маха для швидкості потоку повітря за БЛД: 

3

3
3 TRk

С
M C

⋅⋅
= , 

0,85
428,3128741,1

353,41
3

=
⋅⋅

=CM . 

Число Маха для потоку за БЛД не повинно перевищувати значень 

0,8…0,85 [3]. Умова виконується. Схема меридіанного перерізу БЛД пред-

ставлена на рис. 4.2. 
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Рис. 4.2. Схема меридіанного перерізу БЛД 

 
4.7 Розрахунок та конструювання лопаткового дифузору 

Лопатковий дифузор (ЛД) встановлюють за ділянкою БЛД для перет-

ворення кінетичної енергії потоку в потенційну. Лопатки ЛД скеровують по-

тік по такій траєкторії, яка забезпечує збільшення кута α2 на виході з ЛД по-

рівняно з кутом виходу для дифузора таких самих розмірів, але без лопаток. 

Це значно скорочує шлях руху часток повітря порівняно зі шляхом у БЛД та-

кої ж радіальної довжини. Водночас збільшується і відношення площин пе-

ретину входу та виходу, нормальних до лінії току, або дифузорність ЛД, по-

рівняно з дифузорністю БЛД з рівним радіальним розміром. Збільшення ди-

фузорності у даному випадку не веде до появи додаткових газодинамічних 

втрат, якщо дифузорність не перевищує допустимих меж, до того ж наявність 

лопаток позитивно впливає на особливості режиму течії, тамуючи виникнен-

ня відривів потоку на розрахунковому режимі. Доцільність застосування ЛД 

залежить від двох факторів: від значення кута α2 та умов роботи компресора. 

При зменшенні кута α2 довжина руху часток повітря у дифузорі з однаковою 

довжиною, але без лопаток, буде інтенсивно зростати порівняно з довжиною 

руху у дифузорі з лопатками, отож сенс застосування ЛД відповідно зростає. 

Звичайно ЛД застосовують коли α2 ≤ 20º. 
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З ціллю досягнення максимальної ефективності лопаткового дифузору 

його основні конструктивні параметри мають бути оптимізовані . Оптиміза-

ція пов’язана з вибором кількості лопаток zд, кутами установки лопаток на 

вході та виході α3л та α4л, співвідношення діаметрів D4/ D2 та співвідношення 

ширин радіального перетину каналу на вході та виході b4/ b3. Вибір робиться 

на підставі відповідних рекомендацій [10] та урахування параметрів повітря 

за дифузором. Взагалі оптимальний дифузор повинен забезпечити швидкість 

потоку на виході, наближену до швидкості на вході, а тиск за дифузором по-

винен бути незначно більшим, ніж заданий тиск на виході з компресора. 

Швидкість повітря на виході з лопаткового дифузору обчислюється за 

формулою: 

1
1

4

3

444

333
34

4

sin
sin −









⋅=

n

T
T

aDb
aDbCC , 

де: D4 – діаметр на виході з ЛД, м. D4=(1,6…1,8)·D2 [3]. Приймаємо D4 = 1,04 м; 

b4 – ширина дифузору на виході, м 

α4 – кут виходу потоку повітря з ЛД, град; 

Т4 – температура повітря на виході з ЛД, К; 

n4 – показник політропи стиску повітря на дільниці 4 (ЛД). 

mtg
DD

bb δ⋅
−

+=
2

34
34 , 

де: δm – оптимальне значення кута розкриття дифузору. δm = 6…12º [3]. 

Приймаємо δm = 6º. 

мtgb 0,0276
2

72,004,10,0094 =°⋅
−

+= , 









=

α

α
k

a л4
4

sin
arcsin , град 

де: α4л – кут установки лопатки ЛД на виході, град 

kα – коефіцієнт відставання швидкості в ЛД. Лежить в межах 1,05…1,07 

[3]. Приймаємо kα = 1,05 

ααα ∆+= лл 34 , град, 
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де: α3л – кут установки лопатки ЛД на вході, град 

Δα – різниця кутів входу і виходу потоку повітря в ЛД, град. Δα = 12…18º 

[3]. Приймаємо Δα = 16º. 

333 іл += αα , град, 
де: і3 – кут атаки на вході в ЛД. і3 = 0…5º [3]. Приймаємо і3 = 2º. 

°=°+°= 29,81227,813лα , 
°=°+°= 45,811629,814 лα , 

°=






 °
= 36,92

05,1
45,81sinarcsin4α , 

Розрахунок комплексів показників політропи: 

1
11

1

4

4

4

−
−

=
− n

n
n

, 

4
4

4

11
η

−
=

− k
k

n
n , 

де: η4 – політропний ККД на ділянці ЛД. Лежить в межах від 0,7 до 0,85 [3]. 

Приймаємо η4 = 0,85. 

92,285,0
141,1

41,1
14

4 =⋅
−

=
−n

n , 

92,1192,2
1

1

4

=−=
−n

, 

смC /55,01
488,94
428,31

36,92sin1,040,027
27,81sin72,00,009353,41

92,1

4 =






⋅
°⋅⋅
°⋅⋅

⋅=  

Розрахунок кута розкриття еквівалентного дифузору та оцінка отримано-

го результату. 



















⋅⋅
−

−
⋅

⋅
⋅⋅

⋅= СР
Д

л a

D
D

f
ZD

barctg sin2
1

1sin2

3

43

333 ατδ , град, 

де: τ3 – коефіцієнт захаращення на вході в ЛД; 

zД – число лопаток дифузору. Звичайно лежить в межах 13…35 [3]. Прий-

маємо zД = 35; 

f – дифузорність ЛД; 

αср – середній кут установки лопатки в ЛД, град. 
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Л

Д

D
Z

33

3
3 sin

1
απ

δ
τ

⋅⋅

⋅
−= , 

де: δ3 – товщина лопаті ЛД на вході, м. Лежить в межах від 0,5 до 8 мм [3]. 

Приймаємо δ3 = 0,008 м. 

0,751
29,81sin72,014,3

35008,013 =
°⋅⋅

⋅
−=τ ; 

333

4444

sin
sin
bDa

akbD
f a

⋅⋅
⋅τ⋅⋅⋅

= , 

де: τ4 – коефіцієнт захаращення на виході з ЛД 

Л

Д

D
Z

44

4
4 sin

1
απ

δ
τ

⋅⋅

⋅
−= , 

де: δ4 – товщина лопаті ЛД на виході, м. Лежить в межах від 0,3 до 2 мм [3]. 

Приймаємо δ4 = 0,002 м. 

0,970
45,81sin1,0414,3

35002,014 =
°⋅⋅

⋅
−=τ ; 

5,07
0,01072,027,81sin

36,92sin0,97005,10,0271,04
=

⋅⋅°
°⋅⋅⋅⋅

=f ; 

2
34 лл

СР
αα

α
+

= , град, 

°=
°+°

= 37,81
2

29,8145,81
СРα ; 

°=



















°⋅⋅
−

−
⋅

⋅
°⋅⋅

⋅= 7,7737,81sin2
1

72,0
1,04

114,3
3572,0

29,81sin751,00,0092 arctgδ  

Значення кута розкриття еквівалентного дифузору не повинно переви-

щувати 8º [3]. У нашому випадку умова виконується. 

Температура потоку повітря на виході з ЛД: 

рС
CCTT

⋅
−

+=
2

2
4

2
3

34 , К, 

488,94
10052

55,01353,41
428,31

22

4 =
⋅

−
+=T , К; 

 Тиск потоку повітря на виході з ЛД: 

1

3

4
34

4

4

−









⋅=

n
n

T
TPP , Па, 
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ПаP 408581,51
428,31
488,94297831,73

92,2

4 =






⋅= ; 

Оцінка величини тиску потоку повітря на виході з ЛД за рекомендова-

ним допуском [3]. 

05,04 ≤
−

K

K

P
PP , 

де: Рк – тиск повітря за компресором, Па. 

ОКK РПP ⋅= , Па; 

ПаPK 4200001000002,4 =⋅= ; 

05,0003,0
410000

408581,51410000
≤=

− . 

Умова виконується. 

Розрахунок радіуса дуги середньої лінії лопатки ЛД. 

)coscos(4 3344

2
3

2
4

ЛЛ
Л aDaD

DD
R

⋅−⋅⋅
−

= , м, 

мRЛ 1,405
)29,81cos72,045,81cos1,04(4

72,01,04 22

=
°⋅−°⋅⋅

−
= . 

Розрахунок радіусу кола центрів дуг середніх лінії лопаток ЛД. 

ЛЛЛЦ aDRRRR 33
2
3

2 cos⋅⋅−+= , м, 

мRЦ 1,10781,29cos72,01,40536,01,405 22 =°⋅⋅−+= . 

Густина повітря за ЛД: 

4

4
4 TR

P
⋅

=ρ , кг/м3, 

3
4 /3,125

488,94287
408581,51 мкг=

⋅
=ρ . 

Співвідношення діаметру колеса та виходу з ЛД: 

63,1
64,0
04,1

2

4 ==
D
D . 

 Співвідношення ширин входу та виходу у меридіанному перетині: 

0,3
009,0
027,0

3

4 ==
b
b . 
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Таким чином, розраховані значення кутів установки лопаток на вході 

та виході, їх геометричні розміри, кількість лопаток лопаткового дифузора, а 

також підібрані значення співвідношень діаметру колеса та виходу з ЛД і 

ширин входу та виходу у меридіанному перетині задовольняють умовам до-

сягнення максимального можливого тиску за дифузором, мінімально можли-

вої абсолютної швидкості потоку за ЛД, забезпечення мінімальних кутів ата-

ки на вході в ЛД на розрахунковому режимі, а також оптимальним парамет-

рам міжлопаткових каналів. 

Тож, після проходження потоку повітря через лопатковий дифузор його 

швидкість знизиться і становитиме 55,01 м/с. При цьому тиск повітря збіль-

шиться і становитиме 408,6 кПа. 

 

4.8 Розрахунок та конструювання повітрозбірної завитки 

Повітрозбірна завитка застосовується для збирання повітря, яке вихо-

дить з кільцевої щілини попередньої ділянки. Незалежно від форми зовніш-

нього контуру завитки або закону зміни перетину камери від кута охоплення 

колеса θ, розхід повітря через щілину дифузора у секторі з довільним кутом θ 

буде пропорційним значенню цього кута. У кожному перетині завитки приб-

лизно забезпечується середня розхідна швидкість потоку, яка дорівнює сере-

дній швидкості на виході з перетину на її виході. Визначаючи швидкість у 

цьому перетині, планують можливість або неможливість зміни параметрів в 

завитці. Якщо швидкість на виході з завитки буде приблизно дорівнювати 

швидкості на виході з попередньої ділянки, то вона працюватиме просто як 

повітрозбірник. Такий режим є найбільш бажаним, бо ККД завитки як пере-

творювача енергії дуже малий. 

Розрахунок швидкості потоку повітря на виході з компресора: 

АСС ⋅= 45 , 

де А – коефіцієнт зміни абсолютної швидкості в компресорі. Звичайно 

А = 0,5…0,99 [10]. Обираємо А=0,98: 
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смС /53,9198,055,015 =⋅=  (м/с). 

Швидкість повітря в завитці вважається приблизно постійною, коли 

виконується наступна умова [10]: 

03,0
-

4

45 ≤
С

СС , 

03,002,0
55,01

55,01-53,91
≤= . 

Умова виконується, тому наша завитка працює просто як повітрозбір-

ник. ККД завитки, як повітрозбірника, дорівнює 0, за умов однакових швид-

костей на вході та виході з ділянки. 

У випадку постійної швидкості, тиск повітря за завиткою обчислюється 

за формулою: 

4

1
2

2
4

5

45
RT

c

ePP
ξ−

= , 

407636,64408581,51 488,94287
1

2
55,012,0

5

2

== ⋅
−

eP  (Па). 

Оцінка величини тиску потоку повітря на виході з компресора за реко-

мендованим допуском [10].  

05,05 ≤
−

K

K

P
PP , 

05,0006,0
410000

407636,64410000
≤=

− . 

Умова виконується. 

У випадку постійної швидкості потоку повітря в завитці, його темпера-

тура на виході залишається приблизно такою ж, як і на вході: 

р

2
5

2
4

45 2 С
CCTT

⋅
−

+= , 

489,0
10052

53,9155,01488,94
22

5 =
⋅
−

+=T  (К). 

Таким чином, спроектована завитка має приблизно однакову на вході і 

виході середньовитратну швидкість потоку повітря, тому температура потоку 
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на виході залишатиметься такою ж як і на вході, тобто залишатиметься не-

змінною, а падіння тиску відбувається за рахунок сил тертя. Кінцевий тиск 

потоку повітря на виході із завитки становитиме 407,6 кПа. Спіралеподібний 

профіль завитки забезпечує приблизно постійну швидкість потоку в усіх точ-

ках по колу колеса. Це максимально зменшує радіальне зусилля на колесі від 

впливу тиску повітря і зменшує втрати енергії при русі повітря через завитку. 

 

4.9 Розрахунок адіабатного ККД компресора, його потужності та обер-

тів ротору 

Ціллю даного розділу є встановлення адіабатного ККД компресора на 

підставі отриманих кінцевих значень температури та тиску повітря і порів-

няння цього ККД з довідковими даними. А також визначення потужності на 

привід компресора. 

Адіабатний ККД компресора визначається за формулою: 

a
АД ТТ

Р
РТ

−












−









=
5

286,0

0

5
0 1

η , 

0,788
295489,0

1
97000

407636,64295
41,1

141,1

=
−














−






⋅

=

−

АДη , 

Середні значення адіабатного ККД сучасного турбокомпресора такого 

ж типорозміру і той що підлягав розрахункам, знаходяться в межах від 0,77 

до 0,85 [10, табл. 1]. 

Потужність приводу компресора обчислюється за формулою: 

1000мад ⋅
⋅

=
ηη

АД
К

LG
N , 

кВтNК 1495,5
10000,788

146577,704,8
=

⋅
⋅

=  
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Значення потужності на привод компресора для досягнення таких же 

значень Пк на сучасних турбокомпресорах знаходиться в межах від 0,34 до 

0,45 від потужності двигуна. 

Частота обертів ротора турбокомпресора визначається за формулою: 

2

2
тк

60
D
Un

π
= , 

хвилобnтк /14171
64,014,3

474,8760
=

⋅
⋅

= . 

Таким чином, повний розрахунок компресорного ступеня дозволяє 

зробити наступний перелік його основних параметрів: 

– степінь підвищення тиску Пк = Рк/Р0 = 4,07 (задано 4,1); 

– витрата повітря G = 8,04 кг/с (згідно розрахунку); 

– адіабатний ККД ηад = 0,788 (припустимий для цього типорозміру); 

– швидкість повітря на вході 30 м/с (допустимо з урахуванням мож-

ливого рівня шуму на всмоктуванні); 

– швидкість повітря на виході 53,91 м/с; 

– оберти ротора n = 14171 об/хв.; 

Зроблені розрахунки свідчать, що два однакових спроектованих комп-

ресора, встановлених паралельно для кожного розвалу блока циліндру, ма-

ють параметри, які спроможні забезпечити ефективну роботу двигуна типу 

16ЧН 32/46 потужністю 8000 кВт. 

 

4.10 Опис спроектованого компресора 

Спроектований турбокомпресор маркується як ТК64 так як, він має 

осьову турбіну. Зовнішні діаметри турбінного та компресорного колеса одна-

кові. 

За загальною схемою компоновки турбокомпресор належить до машин 

з консольним розташуванням підшипників. 

Остов турбокомпресора ТК64 складається з трьох корпусів – це корпус 

компресора 2 (рис. 4.3), газовідвідний корпус 13 та корпус турбіни 15. 
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Корпус компресора 2 слугує для утворення його проточної частини, в 

тому числі проточної частини каналу колеса, для створення каналів без лопа-

ткового дифузору, лопаткового дифузору та повіт розбірної завитки, які ут-

ворюються деталями корпусу компресора 5, 6, 7 та 8. Крім того в ньому є по-

рожнина 5 для розміщення та закріплення опорно-упорних підшипників. Ко-

рпусні деталі компресора відлиті з алюмінієвого сплаву АЛ5. 

Газовідвідний корпус 13 слугує для відведення газів після їх роботи у 

турбіні. Також він обладнаний порожнинами для охолодження водою 11. 

Корпус турбіни 15 слугує для створення робочого тракту турбіни, зок-

рема зовнішньої оболонки проточної частини. В ньому розташовується неру-

хомий сопловий апарат турбіни 14, а також газоприйомна завитка, до якої 

під’єднуються випускні трубопроводи двигуна. Для зменшення тепловіддачі 

в машинне відділення частини газовідвідного та турбінного корпусів, які ко-

нтактують з ним, мають порожнини, в яких циркулює вода з системи охоло-

дження. Крім того водяні порожнини робляться для охолодження підшипни-

кових вузлів. Обидва корпуси виготовляють з ливарної сталі. 

Корпуси компресора, турбіни та газовідвідний з’єднуються між собою 

болтами по посадках через колові розточки корпусів. Це забезпечує центру-

вання усіх осьових отворів корпусів відносно вісі обертання ротора. 

Турбокомпресор кріпиться до двигуна на кронштейнів у нижній части-

ні газовідвідного корпусу основної базової деталі конструкції. 

Ротор. Рухомою частиною турбокомпресора є ротор. Він складається з 

валу 10 та приєднаних до нього коліс компресора 1 та турбіни 12. Ротор жор-

сткий, барабанного типу, кований з нержавіючої сталі 2Х13. 
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Колесо компресора 1 з’єднується з валом 10 за допомогою шпоночного 

з’єднання. Воно напіввідкритого типу з радіальними лопатками на виході 

(тип радіальна зірка). Колесо має осьовий вхід повітря з обертовим скерову-

ючим апаратом, який утворюється з осьових частин лопаток. Задній диск ко-

леса має численні гребінці. Вони зроблені як відповідна частина безконтакт-

ного ущільнення, яке створюють з одного боку гребінці колеса, а з другого – 

гребінці на корпусній вставці. Ще один гребінець відносно великої товщини 

використовується для зняття металу під час динамічного балансування рото-

ру. Колесо зроблено з алюмінієвого сплаву АЛ4. 

Колесо турбіни 12 осьового типу з’єднано з ротором через зварювання. 

Лопатки колеса з’єднані з диском за допомогою замків, які дозволяють замі-

нювати окремі лопатки, якщо вони будуть пошкоджені. 

У зв’язку зі збільшенням температури газів перед турбіною, матеріал 

робочих лопаток змінено на жароміцний сплав типу Є1437Б. Теж саме стосу-

ється і матеріалу соплових лопаток. Диск виготовлений зі сталі 45. 

Підшипники. Ротор спирається на підшипники кочення, які розташова-

ні у спеціальних елементах корпусів 5 та 16. Один з підшипників є опорним 

18, два інші – опорно-упорними 20. До підшипників через канали 4 та 17 під-

водиться масло, яке після змащення відводиться назад до картерів 5 та 16. 

Опорно-упорні підшипники 20 розташовані в передній частині турбо-

компресора з сторони компресора. 

Опорний підшипник 18 розташовується зі сторони турбінної частини 

турбокомпресора. 

Вузли ущільнення. У турбокомпресорі є кілька вузлів ущільнення. Во-

ни слугують для забезпечення непроникнення дрібних часток масла з підши-

пників до компресора та турбіни, для зменшення осьового зусилля на колесі 

компресора, а також зменшення небажаних перетікань газу вздовж осі рото-

ра. До вузлів ущільнення підходять канали, що забезпечують подачу до них 

повітря зі збільшеним тиском. 
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Ущільнення з боку компресора перешкоджає тому, щоб аерозолі масла 

з порожнини підшипника потрапляли в компресор. Воно складається з по-

двійного кільця типу поршневого (контактного) і лабіринтових (безконтакт-

них) ущільнень, утворених гребінцями, що вальцюють у канавки ротора.  

Ущільнення з боку турбіни не допускає прориву гарячих газів, що ма-

ють надмірний тиск, з проміжку між сопловим апаратом і колесом турбіни в 

порожнину підшипника, а також запобігає попаданню масла з порожнини 

підшипника на нагріту частину валу, де воно може перетворитися на кокс і 

заповнювати зазори, перешкоджаючи вільному обертанню ротора. Ущіль-

нення утворене подвійним кільцем і групою лабіринтів, подібно описаному 

ущільненню з боку компресора. До безконтактного ущільнення підводиться 

стисле повітря з компресорної завитки по трубопроводу. Воно запобігає роз-

повсюдженню газів та аерозолів масла вздовж ротору. 

Безконтактне ущільнення з задньої поверхні диску колеса відокремлює 

зону з підвищеним тиском повітря (за колесом) від зони із зниженим тиском, 

яка утворюється за цим ущільненням біля ротору. Зовнішній діаметр цієї зо-

ни приблизно дорівнює діаметру входу в колесо, де також має місце зниже-

ний тиск. Для створення низького тиску в відокремленій зоні вона 

з’єднується через спеціальний канал (на кресленні не показаний) з оточую-

чим повітрям. Зовнішній діаметр зазначеної зони та тиск в ній підбирають 

таким чином, щоб осьові зусилля на колесі компресора були приблизно од-

наковими як з боку всмоктування компресора, так і з протилежного боку. 

Система змащення. Масло до підшипників підводиться через канали з 

масляних картерів порожнин для підшипників. Підвід масла до підшипників 

організовується встановленням на вал ротору турбокомпресору крильчатки, 

за допомогою якої масло під тиском потрапляє на підшипники. 

Система охолодження у конструкції турбокомпресора виглядає як сис-

тема порожнин, каналів та елементів з’єднання. Завдяки порожнинам у кор-

пусі турбіни та газовідвідному корпусі охолоджуються зовнішні поверхні 

цих корпусів, зменшується підведення теплоти до компресорної частини та 
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до опорного підшипника. У турбокомпресорі виконується охолодження газо-

приймальної завитки. Це запобігає її передчасної руйнації за рахунок тепло-

вого навантаження. 

 

4.11 Висновок по розділу 

Результати розрахунку підтвердили можливість застосування двох тур-

бокомпресорів ТК64 для двигуна типу 16ЧН 32/46. На підставі розрахунку 

визначені основні конструктивні розміри турбокомпресора з можливими від-

хиленнями, які не суттєві для проведення компоновочного конструювання. 

Спроектований відцентровий компресор має степінь підвищення тиску 

Пк = 4,07 при ККД ηад = 0,788 (що допускається для таких компресорів) і роз-

ході повітря G = 8,04 кг/с. Температура повітря на виході з компресора при Т0 

= 293 К (20 ºС) становить Тк = 489,0 К (216,0 оС). Потужність приводу на роз-

рахунковому режимі становить 1495,5 кВт, частота обертання ротору 

1417,1 хв-1. 
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РОЗДІЛ 5 

Розрахунок і розробка принципових схем систем двигуна типу 16ЧН 32/46 
 

5.1 Паливна система 

Паливна система дизельного двигуна 16ЧН 32/46 (рис. 5.1) складається 

з фільтрів грубої і тонкої очистки, паливопроводу, розташованого на дизелі, і 

перепускного клапана. До і після фільтра тонкого очищення, для визначення 

тиску палива на вході в дизель і засміченості фільтра по перепаду тисків 

встановлені манометри 2. Паливо з бака через фільтр грубої очистки засмок-

тується насосом подачі палива і через фільтр тонкої очистки подається по 

трубі 3 до насосів високого тиску правого і лівого рядів дизеля. Надлишок 

палива через перепускний клапан 7 і паливний підігрівач відводиться в бак. 

Паливо, що просочилося з порожнини високого тиску форсунок, по трубі 9 

також зливається в паливний бак. На дизелях типу 16ЧН 32/46 встановлені 

однакові індивідуальні для кожного циліндра паливні насоси високого тиску, 

які механічно приводяться плунжером-золотником, і форсунки закритого ти-

пу з гідравлічним управлінням руху голки. 

 
Рис. 5.1. Схема паливної системи дизельного двигуна типу 16ЧН 32/46 

1. Фільтр тонкої очистки палива 

2. Манометр 

3. Труба підведення палива 
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4. Насос високого тиску 

5. Паливопровод високого тиску 

6. Форсунка 

7. Перепускний клапан 

8. Труба зливу надлишку палива з дизеля 

9. Труба зливу палива з форсунки 

10. Паливопідкачувальний насос 

11. Паливний бак 

5.1.1 Паливний насос високого тиску 

На дизелях 16ЧН 32/46 застосовується 16 індивідуальних паливних на-

сосів високого тиску (рис. 5.2). Всі насоси прикріплені до лотка, на лотку для 

кожного насоса передбачено по 4-ри шпильки. Корпус насоса відлитий з ча-

вуну, за винятком тих насосів, які випускалися до 2004 року, де корпус був з 

алюмінію, та й сам насос мав деякі конструктивні відмінності від тих, що ви-

пускалися після 2004-го року. 

Плунжерна пара складається з плунжера і втулки (гільзи). В гільзі плу-

нжера є 2 отвори: 

- нижній для відсікання палива; 

- верхній для підведення палива. 

На голівці плунжера присутні 2 спіральні кромочки (верхня і нижня), 

вони необхідні для забезпечення регулювання подачі палива в циліндри дви-

гуна, регулювання відбувається за рахунок обертання плунжера. Ці кромочки 

розміщені так, що в разі, якщо рейка висувається, то подача палива збільшу-

ється, інакше – зменшується. На циліндричних поверхнях плунжерів є кілька 

кільцевих канавок. Одна цих канавок широка, і постійно з'єднана з каналом 

всмоктування, що знаходяться в гільзі, завдяки наявності цієї канавки присі-

кається можливе попадання палива за плунжеру в систему змащення двигу-

на. На гільзі розміщений спеціальний зубчастий вінець, в його пази заходить 

повідець плунжера, звичайно з невеликим зазором. З цим вінцем в постійно-

му зачепленні знаходиться паливна рейка, яка обертає плунжер. Зубчастий 
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вінець 5, утримується на гільзі верхньою тарілкою 7, притиснутою до корпу-

су насоса пружиною 6. Протилежним торцем пружина 6 впирається в нижню 

тарілку 3, яка розташована на плунжере і спирається на упор 22 штовхача. 

 
  

Рис. 5.2. Схематичне зображення ПНВТ 

1 – втулка; 2 – напрямна втулка; 3 – тарілка нижня; 4 – корпус насоса; 5 –

зубчастий вінець; 6 – пружина; 7 – тарілка верхня; 8 – болт; 9 – ущільнюва-

льне кільце з бензомаслостойкой гуми; 10 – корпус нагнітального клапана; 11 
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– клапан; 12 – ущільнювальне кільце; 13 – натискний штуцер; 14 – проклад-

ка; 15 – стопорний гвинт; 16 – гільза (втулка) плунжера; 17 – плунжер; 18 – 

ущільнювальне кільце; 19 – прокладка регулювальна; 20 – ущільнювальне кі-

льце; 21 – тарілка; 22 – упор; 23 – корпус штовхача; 24 – вісь ролика; 25 – 

втулка; 26 – ролик; 27 – гвинт; 28 – кришка; 29 – пробка; 30 – гвинт; 31 – 

рейка; 32 – ковпак; 33 – фланець; 34 – штифт; 35 – гвинт стопорний. 

А – максимальний вихід рейки ПНВТ, становить 89,3 мм; 

Н – відстань від ролика штовхача до торця направляючої втулки;  

Цей параметр береться до уваги при підборі прокладок, які ставлять 

між фланцями лотка і спрямовуючої штовхача. Самі прокладки необхідні для 

того, щоб забезпечити зазор між корпусом нагнітального клапана і плунже-

ром, коли він знаходиться в крайньому верхньому положенні. Цей зазор по-

винен складати 2+0,15. 

а - поверхня для маркування товщини прокладки; 

б - порожнину, де створюється високий тиск; 

в - отвори для відсічення і підведення палива; 

г - запірні кромки; 

д - зливний масляне отвір; 

е - отвір; 

ж - простір з низьким тиском; 

з - масляне отвір для змащування штовхача. 

5.1.2 Форсунка 

Конструкція форсунки (рис. 5.3) забезпечує максимально можливе на-

ближення пружини до голки розпилювача для зменшення маси рухомих де-

талей. Щілинний фільтр на вході у форсунку дає можливість захистити роз-

пилювач від забруднення при роботі, а також під час встановлення і зняття 

трубок з-за зовнішньої різьби на корпусі фільтра. Розпилюючі отвори в соп-

лах розташовані похило, тобто так само, як і форсунки в кришках циліндра. 

Корпус розпилювача і сопло мають азотовані поверхні, що забезпечує термо-

стійкість і зносостійкість деталей. Пропускну здатність форсунки перевіря-
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ють на стенді зі зразковим насосом на режимах, що відповідають номіналь-

ній потужності і мінімальній частоті обертання валу при холостому ході. 

Рис. 5.3. Поперечний розріз форсунки 

Форсунку на дизель встановлюють спе-

ціальну розточування кришки циліндра, вико-

нану під кутом 30 градусів до осі циліндра, що 

дозволяє розташувати поза закриття кришки 

зовнішню частину форсунки і полегшити умо-

ви її обслуговування в експлуатації. Форсунка  

кріпиться до кришки циліндра двома шпиль-

ками, гайки яких щоб уникнути надмірної де-

формації ковпака і розпилювача затягують 

ключем, створюючи момент 0,1…0,2 кН∙м 

Ущільнення форсунки в кришці забезпе-

чується конусним з'єднанням в нижній частині 

і гумовим ущільнювальним кільцем 9 у верх-

ній частині. До нижнього торця корпусу 7 крі-

плять ковпаком 4 корпус 2 розпилювача і сопло 1, торцеві поверхні яких 

ущільнені за рахунок їх малої шорсткості і високої точності обробки. Дефор-

мація деталей обмежена фіксованого затяжкою ковпака. 

5.1.3 Паливопідкачувальний насос 

Дизельний двигун 16ЧН 32/46 використовує насос шестеренного типу з 

приводом від колінчастого валу. Даний насос забезпечує тиск в системі до 

0,6 МПа.  

Насос шестеренного типу з приводом від дизеля встановлено на торці 

корпусу приводу насосів і приводиться в обертання через проміжний шлі-

цьовий вал, втулку і штифт, що дозволяють за рахунок зазорів в шліцьових 

з'єднаннях компенсувати неспіввісність привідного валика насоса і шестерні 

приводу. 
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5.1.4 Паливні фільтри 

Перед тим як потрапити в паливну систему дизеля паливо спочатку 

проходить крізь фільтр грубої очистки палива. Фільтр здатний затримувати 

чужорідні частинки, розмір яких перевищує 45 мікрон. Фільтр грубої очистки 

палива розташований з лівого боку дизеля. Фільтр складається з корпусу, в 

якому розміщений набір фільтруючих елементів, цей набір утворює своєрід-

ний пакет, який надівається на 3-х граний стрижень. Сам стрижень вкручу-

ється у верхню кришку, між верхньою кришкою і корпусом є ущільнювальне 

кільце. Пакет з фільтруючими елементами закріплений на стержні гайкою з 

шайбою, яка стопориться гранями і захищає фільтруючі елементи від можли-

вого пошкодження, коли затягується гайки. Після затяжки гайка стопориться 

шплінтом. У нижній частині корпусу фільтр присутній різьбова пробочка, 

яка призначена для зливу палива і механічних домішок, які осідають внизу 

корпусу після очищення. Дизельне паливо засмоктується у фільтр грубої 

очистки крізь отвір в нижньому фланці, а далі через фільтруючі елементи по-

трапляє всередину пакета. Після цієї процедури очищення, паливо виходить 

по трубопроводу і спрямовується до паливопідкачуючого насосу. Частина 

"затриманих" чужорідних тіл залишаються на фільтрувальних елементах, ін-

ша ж частина опускається вниз корпусу фільтра. 

5.1.5 Паливні трубки високого тиску 

Паливо від насосів до форсунок подається по паливопроводу високого 

тиску. На всіх дизельних двигунах типу 16ЧН 32/46 застосовується паливоп-

роводи довжиною 570 мм з зовнішнім діаметром 8 мм і внутрішнім діамет-

ром 2,6 мм. Тривала надійна робота паливопроводу високого тиску забезпе-

чується раціональним вибором його розмірів і конфігурації, високою якістю 

виготовлення і монтажу на дизелях. 
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5.1.6 Розрахункова частина  

Циклова подача палива: 

ц
дв120

e eg Ng
n і
τ

=  г/цикл, 

де ge = 0,1821 кг/(кВт·год) – питома витрата палива; 

Ne = 8000 кВт – потужність двигуна; 

4=τ  – коефіцієнт тактності; 

n = 750 хв-1 – частота обертання колінчатого валу; 

i = 16 – кількість циліндрів. 

3
ц 100,4

16750120
480001821,0 −⋅=

⋅⋅
⋅⋅

=g  г/цикл. 

Запас палива 
3

тт м ( ) 10е еG K g N − = ⋅  , т 
де м 1,1 1,2K = −  – коефіцієнт, який враховує можливе збільшення витрати па-
лива; 

τ = 20 – час ходового режиму, годин; 
 

( )[ ] 32102080001821,01,1 3
т =⋅⋅⋅⋅= −G т. 

Об’єм  витратної цистерни 
3

п п 1 2( / ) 10V G К К= ⋅ρ , м3. 

де ρп = 830 кг/м3 – щільність палива; 

1 1,01...1,05К = – коефіцієнт захаращення цистерни; 

2 1,03...1,05К =  – коефіцієнт, який враховує мертвий об’єм цистерни. 

401003,101,1
830
32 3 =⋅⋅⋅=V  м3. 

Продуктивність паливопідкачуючого насоса (ППН): 

пн 3 п/e eW К N g= ρ , м3/ год, 

де    3 1,5...2К = – коефіцієнт запасу подачі палива. 

6,2
830

1821,080005,1
пн =

⋅⋅
=W  м3/год. 

Потужність привода ППН: 
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3
пн 4 10 / (3600 )N W pK= ⋅ η , кВт, 

де     0,5p =  МПа – тиск нагнітання; 

4 1,1...1,5K =  – коефіцієнт запасу потужності; 

0,6...0,7=η  – ККД ППН. 

77,010
7,03600
5,15,06,2 3 =⋅

⋅
⋅⋅

=N кВт 

Площа поверхні фільтруючих елементів: 

ф пн т ж.п/ (3600 )F W К= ν  м2, 

де    т 0,02...0,05=ν м/с – швидкість фільтрації; 

ж.п 0, 2...0,3К =  – коефіцієнт живого перетину. 

18,0
2,002,03600

6,2
ф =

⋅⋅
=F  м2. 

 

5.2 Масляна система 

Масляна система забезпечує подачу масла в необхідній кількості і з за-

даною температурою для змащення й охолодження підшипників, поршнів і 

інших тертьових деталей. Резервуаром для масла служить масляна ванна, ви-

конана в поддизельній рамі. Рівень масла у ванні контролюється щупом. З 

ванни через сітчастий маслозаборник і розміщений у ньому безповоротний 

клапан масло надходить у усмоктувальну порожнину масляного насоса. Під 

тиском, створюваним насосом, масло по каналу подається через фільтр гру-

бого очищення в полнопоточний фільтр тонкого очищення і потім по трубо-

проводу в охолоджувач. На виході з охолоджувача потік розділяється на три 

частини. Одна частина масла направляється до відцентрових фільтрів і звідти 

зливається у ванну; інша надходить через фільтри грубої очистки в дизель і 

розподіляється по всіх циліндрах. По третьому каналу масло через редукцій-

ний клапан підводиться до поздовжнього каналу лотка. Від трубопроводу 

подачі масла до дизеля є відвід на турбокомпресор. 
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З порожнини підшипників турбокомпресора масло зливається в привід 

насосів. Система каналів у блоці, колінчастому валі, приводах, шатунах і по-

ршнях забезпечує роздачу масла по всім елементам дизеля, які труться. 

Напірна магістраль дизеля з'єднана з реле тиску і запобіжним клапа-

ном, який перепускає масло в картер при перевищенні тиску вище 0,6 МПа. 

У разі підвищення перепаду тисків у фільтрі тонкого очищення вище 

0,18 МПа спрацьовує клапан, що перепускає масло повз фільтра. Обмеження 

верхньої межі тиску масла (0,9 МПа) забезпечується перепускним клапаном, 

вбудованим в корпусі насоса. Перед пуском дизеля і після його зупинки 

включається маслопрокачуючі насоси, які забирають масло з поддизельної 

рами і під тиском через безповоротний клапан подають його в систему дизе-

ля. 

Масляна система двигуна 16ЧН 32/46 включає два масляних насоса і 

два охолоджувача. З ванни масло проходить через фільтр грубого очищення, 

всмоктується правим насосом і подається до фільтру тонкого очищення, з 

якого потрапляє в правий охолоджувач і звідти у лівий масляний насос. Від 

лівого насоса під тиском надходить у фільтр грубої очистки і потім на змазку 

дизеля. 

5.2.1. Масляний насос двигуна 16ЧН 32/46 

Головний масляний насос (рис. 5.4) 16-циліндрових дизелів 16ЧН 32/46 

встановлений на передньому торці двигуна, а саме на корпусі приводу насо-

сів. Він призначений для забезпечення циркуляції масла в системі дизеля з 

необхідним тиском. Номінальна частота обертання масляного насоса 

1500 об/хв; подача не менше 110 м3/год при тиску нагнітання 0,7 МПа і тем-

пературі масла 65…82 оС. Тиск відкриття перепускного клапана 0,9 МПа. 

Насос шестеренного типу, односекційний, нереверсивний. 
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Рис. 5.4. Насос масляний 

1. Корпус;      8, 13. Прокладка лакотканьова; 

2. Шестірня ведуча;    9. Стрижень; 

3, 15 Плита підшипника;   10. Пружина; 

4. Шестерня ведена;    11. Поршень; 

5. Підшипник упорний;    12. Клапан; 

6. Поршень розвантажувальний;  14. Підшипник. 

7. Кришка; 

5.2.2 Масляні фільтри 

Фільтр масла відцентрового типу. Ротор фільтру обертається на осі. У 

кришці ротора встановлено сопла і два відбійника. Опорами ротора служить 

бронзові втулки, запресовані в корпус і кришку ротора, а також упорний пі-

дшипник, що сприймає навантаження від маси ротора і зафіксований на осі 

пружинним кільцем. В ковпаку запресована втулка, яка служить опорою для 

верхнього кінця осі. Внутрішня стінка корпусу ротора вкрита паперовою 

прокладкою, що полегшує видалення відкладень продуктів зносу з масла при 

очищенні фільтра. 

У процесі експлуатації при технічному обслуговуванні розбирають від-

центровий фільтр для очищення внутрішньої порожнини ротора від відкла-

день. При розбиранні та складанні фільтра необхідно звертати увагу на вста-
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новлення сопел в задане положення, так як це забезпечує створення реактив-

ного моменту для обертання ротора. 

5.2.3 Фільтр повнопотоковий 

Для тонкого очищення масла призначений повнопотоковий фільтр 

(рис. 5.5). Його викоритання дозволило істотно поліпшити фільтрування ма-

сла і підвищити надійність і зносостійкість вузлів тертя дизеля. В експлуата-

ції необхідно постійно стежити за станом фільтруючих елементів і періодич-

но їх замінювати. 

 
Рис. 5.5. Фільтр масла повнопотоковий 

5.2.4 Охолоджувач масла 

Для відводу тепла, що виділяється в масло від тертьових деталей, і при 

охолодженні поршнів використовується охолоджувач (рис. 5.6). Водяна по-

рожнину охолоджувача розділена навпіл перегородкою 5 в кришці 11. Вода 

циркулює в охолоджуючої секції з оребреними трубками 6, закріпленим у 

передній 3 і задній 16 трубних дошках. Для поліпшення теплообміну в охо-

лоджуючої секції встановлені сегментні перегородки 13, створюють попере-

чний омивання маслом трубного пучка. 
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Рис. 5.6. Охолоджувач масла: 

1, 11 – кришки; 2 – корпус; 3, 16 – дошки трубні; 4, 7 – вентиль;  

5, 13 – перегородки; 6 – охолоджуючі трубки; 8, 15 – кронштейн;  

9, 20 – заповнювачі; 10 – охолоджуюча секція; 12 – труба; 13 – дріт; 

14 – шнур; 17 – кільце проміжне; 18 – кільце ущільнювальне; 19 – штифт; 

21 – прокладка; 22 – вентиль для зливу масла; г, д – патрубки; ж – отвір 

 

Стик перегородок і корпусу ущільнений гумовим шнуром 14. Темпера-

турні подовження трубок охолоджуючої секції викликають переміщення зад-

ньої трубної дошки 16, яка ущільнюється в корпусі 2 і кришці 1 двома гумо-

вими кільцями. Положення секції відносно корпусу фіксується штифтом 19. 

Вода в охолоджувач надходить по патрубку г передньої кришки, про-

ходить по трубках 6 і однієї половини секції, потім по трубках іншої полови-

ни і виходить з патрубка д. Масло в охолоджувач надходить по трубопроводу 

в рамі через отвір в кронштейні 15, проходить в міжтрубному просторі і ви-

ходить через кронштейн 8. 
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5.3 Система охолодження 

Вода із системи охолодження надходить по роздаткових магістралях 

уздовж блоку до обох рядів циліндрів, вводиться в зарубашкові порожнини 

втулок в їх нижній частині, омиває втулки і через трубки надходить до поро-
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жнин охолодження кришок циліндрів. З кришок вода перетікає в охолоджу-

ючі порожнини випускних колекторів, звідки по трубах направляється на 

охолодження корпусів турбокомпресора і далі знову в систему охолодження. 

При згорянні палива в циліндрі дизеля температура газів сягає 

1500…1600 °С і, відповідно, зростає температура дотичних з ним деталей: 

поршня, втулки циліндра, та ін. Якщо не охолоджувати ці деталі, то темпера-

тура їх підвищиться настільки, що вони можуть вийти з ладу. Щоб темпера-

тура деталей не перевищувала допустимі межі, деталі необхідно охолоджува-

ти. 

На сучасних суднах застосовується замкнута система охолодження во-

дою, має суттєві переваги перед проточною, що застосовується в деяких ста-

ціонарних і суднових установках. Ця система дозволяє працювати на висо-

кому температурному режимі (температура води на виході з дизеля 

90…95 °С), що підвищує економічність двигуна. 

Як відомо, кількість води, яка потрібна для охолодження, залежить від 

температурного перепаду (різниця температури, що входить і виходить з 

двигуна). Великий температурний перепад, пов'язані з поданням малої кіль-

кості води, а, отже, малій швидкості її руху, призводить до значної нерівно-

мірності температури в сорочці втулки циліндра (вода холодна біля входу і 

гаряча біля виходу). Тому бажано мати таку систему охолодження, в якій 

завжди забезпечувалася б необхідна витрата води і скорочувалася б різниця 

температури між виходом і входом (практично різниця в 5…7 °С, а рівень 

температури 75…85 °С незалежно від навантаження). 

Застосування водяних насосів з великою подачею забезпечує майже 

сталу швидкість води на всіх режимах. Крім того, температура охолодження 

води в холодильнику регулюється зміною продуктивності насосу забортного 

контуру, що досягається застосуванням багатоступеневих редукторів. Саме 

така система охолодження використовується на судновому дизелі 16ЧН 32/46 

Циркуляційна, примусова, відкритого типу з розширювальним баком, що ви-

ключає утворення повітряних або парових мішків в трубопроводах. 
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5.3.1 Склад системи 

Функціонально система охолодження складається з таких підсистем: 

водяних насосів, охолоджувачів, розширювальної цистерни, регуляторів, 

трубопроводів. 

Призначення водяних насосів (рис. 5.7) – забезпечення безперервного 

руху (циркуляції) охолоджуючої води в системі. 

 
Рис. 5.7. Воядний насос 

Охолоджувачі призначені для відводу надлишкової теплоти, яка міс-

титься в охолоджуваній рідині і наддувному повітрі в повітря. 

Розширювальна цистерна служить для компенсації зміни об'єму води в 

системі внаслідок зміни її температури, для поповнення втрат води в системі 

з-за витоків і випаровування, а також видалення з системи повітря й водяних 

парів. 

Регулятори повинні автоматично підтримувати температуру води, а та-

кож охолоджувальних рідин в заданому діапазоні. 

Трубопроводи слугують для транспортування води. 
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5.3.2 Класифікація системи 

Система охолодження двигуна класифікуються за такими ознаками: 

- за кількістю водяних контурів; 

- по температурному рівню охолоджуючої води; 

- за напрямом руху охолоджуючої води в двигуні. 

За кількістю водяних контурів систем є одноконтурною. В такій систе-

мі використовується холодна вода, яка прокачується насосом через порожни-

ни охолодження двигуна, охолоджувачі робочих рідин і потім повертається. 

Залежно від температурного рівня води, що відводить теплоту від на-

грітих деталей двигуна, системи є помірно температурної. Системи з помір-

ним рівнем температури (70…95 оС). 

За напрямом руху охолоджуючої води в двигуні система є з природним 

напрямком потоку води. Охолоджуюча вода підводиться до нижньої порож-

нини охолодження, піднімається вгору у міру підвищення температури і від-

водиться з двигуна в його верхній частині. 
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5.4 Системи повітропостачання і газовідводу 

Сукупність пристроїв, що забезпечують подачу в циліндри двигуна не-

обхідної кількості повітря із заданими тиском і температурою, називається 

системою повітропостачання. Підвищити ефективність робочого процесу в 

циліндрах дизеля можна шляхом подачі повітря в кількості, відповідному оп-

тимальному співвідношенню мас повітряного заряду і подаваного палива. 

Наповнення циліндрів необхідною кількістю повітря досягається за рахунок 

підвищення його щільності. Повітря через повітряні фільтри 1 (рис. 5.8) над-

ходить у всмоктуючі патрубки компресорів 2. 
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Рис. 5.8. Схема системи повітропостачання 

В компресорах повітря стискається, а потім надходить у водоповітряні 

охолоджувачі 6, де охолоджується до 70…80 °С. Стисле і охолоджене повіт-

ря подається в наддувний ресивер, а звідти через впускні клапани в циліндри 

дизеля 5. Газ, що випускається з циліндрів, через газовипускні колектори 4 

підводиться до турбін 3 турбокомпресорів. Потенційна енергія випускних га-

зів перетворюється в механічну в турбінах, потужність яких використовуєть-

ся для приводу компресорів. Турбіна і компресор компонуються в одному аг-

регаті, званому турбокомпресором. 

Ефективність системи повітропостачання визначається сукупністю ха-

рактеристик всіх елементів, що входять до її складу. Проте визначальний 

вплив на параметри дизеля у всьому діапазоні його робочих режимів надає 

турбокомпресор. Тому при створенні двигуна проводиться узгодження хара-

ктеристик дизеля і турбокомпресора з метою оптимізації параметрів у всьому 

діапазоні режимів гвинтової характеристики. В експлуатації може виникнути 

неузгодженість характеристик дизеля і турбокомпресора при зміні опорів на 



 

 
Изм. Лист № документа Подпись Дата 

Лист 

91 
 

КРБ.142.2227ст.05.05.ПЗ. 
 

 

всмоктуванні повітря і випуску газів. Нормальна робота системи повітропо-

стачання характеризується певною залежністю тиску наддуву і витрати пові-

тря від потужності двигуна, частоти обертання його колінчастого валу і па-

раметрів навколишнього середовища. Ця залежність зазвичай представляєть-

ся графічно у вигляді характеристики компресора, на яку накладається лінія 

робочих режимів дизеля. 

5.4.1 Охолоджувач наддувного повітря 

Для підвищення щільності і тим самим поліпшення наповнення цилін-

дрів, повітря після виходу з кожного компресора охолоджується в теплооб-

мінному апараті, який називається охолоджувачем наддувного повітря. Пові-

тря охолоджується водою холодного контуру водяної системи дизеля. Охо-

лоджувач (рис. 5.9) встановлений на кронштейні 8 і кріпиться до нього шпи-

льками 7. Кронштейн прикріплений до блоку циліндрів болтами 9. Зварний 

корпус 12 охолоджувача наддувочного повітря з патрубком 13 закритий вер-

хній 2 і нижній 6 кришками. Всередині корпуса розташована охолоджуюча 

секція, що складається з верхньої 4 і нижній 11 трубних дошок. У кожній з 

трубних дошок є отвори, в яких закріплені оребрені мідні трубки 5. Охоло-

джуюча вода циркулює всередині трубок. В міжтрубному просторі прохо-

дить охолоджуване повітря. 
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5.4.2 Випускні колектори 

Гази, що відпрацювали в циліндрах дизеля, відводяться до кожної тур-

біни через випускні колектори, розташовані на кожному ряду циліндрів з зо-

внішньої сторони двигуна.  

Завдяки значному обсягу випускного трубопроводу і великому числу 

об'єднуються циліндрів (чотири і більше) імпульси тиску газів в колекторі 

зменшуються, так що параметри газу на вході в турбіну мало змінюються в 

часі. Така система називається ізобарною. 
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Конструктивно ізобарна система простіше імпульсної. При високих ти-

сках наддуву вирівнювання параметрів газу в часі забезпечує підвищення к. 

к. д. турбіни і за рахунок цього поліпшення економічності дизеля. Крім того, 

зменшуються динамічні навантаження на робочі лопатки турбіни, що підви-

щує її надійність. 

За умовами роботи до колектора пред'являються наступні вимоги: мо-

жливо менший рівень гідравлічних втрат при переміщенні газу від циліндрів 

до турбіни; збереження високої температури газу (запобігання теплових 

втрат) перед надходженням в турбіну; надійність в роботі при значних змінах 

температур і тисків газу на різних режимах; низький рівень температур на 

зовнішній поверхні, що виключає можливість загоряння при випадковому 

попаданні самозаймистих рідин; можливо меншу кількість газоплотних сти-

ків, простота збірки і розбирання. Всі ці вимоги були реалізовані в конструк-

ції колекторів двигунів типу 16ЧН 32/46. 

5.4.3 Розрахункова частина 

Сумарну продуктивність компресорів знаходимо із умови витрати по-

вітря через двигун для номінального режиму: 
2

н а

1 (1 )
4 60

s

s

PD nG S i
RT

= π η ϕ −ψ
χ

 кг/с, 

де D = 0,32 м – діаметр циліндра; 

S = 0,46 м – хід поршня; 

287R = Дж/(кг·К) – універсальна газова стала для повітря; 

і = 16 – кількість циліндрів; 

2=χ  – коефіцієнт тактності; 

n = 750 об/хв – частота обертання КВ; 

а 1,05=ϕ  – коефіцієнт продувки; 

0=ψ  – доля хода поршня втрачена на газообмін; 

Ps = 0,409 МПа – тиск повітря в ресивері; 

к ох к 1( )s wT T T T= − η − К – температура повітря в ресивері; 
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н

1
1 1

a s

s a r

p T
p T

ε
η =

ε − + γ
 – коефіцієнт наповнення; 

081,16)1(
60

1
4 ан

2

=−= ψφ
χ

ηπ ni
RT
PSDG

s

s  кг/с. 

Розрахунок газовідвідної труби: 
'

4 0 г
г

г г

( 1)3,18 10 e eg N L Td
p v

− Σα +
= ⋅  м, 

де ge = 0,1821 кг/(кВт·год) – питома витрата палива; 

Nе = 8000 кВт – ефективна потужність двигуна; 

2,0...2,7αΣ =  – сумарний коефіцієнт надлишку повітря. Приймаємо: 

2,0αΣ = ; 
'
0 14,3L = кг/кг – теоретично необхідна кількість повітря для згоряння 1 

кг палива; 

Тг = 453 К – температура газів за турбіною; 

г 0,103...0,107p = МПа – тиск в газоході при допустимій швидкості газа 

г 40...50v = м/с. Приймаємо: г 0,107p = МПа, г 50v = м/с. 

61,0
50107,0

453)13,142(80001821,01018,3 4 =
⋅

⋅+⋅⋅⋅
⋅= −

гd м. 

Якщо врахувати, що двигун типу 16ЧН 32/46 має дві газовідвідні тру-

би, то діаметр кожної можна знайти з половини площі газовідвідні труби ді-

аметром 0,61 м. В результаті розрахунків діаметри окремих газовідвідних 

труб повинні складати 0,43 м. 

Розрахунок ізоляції 

3 нud xd= м, 

де нd  – зовнішній діаметр газоходу, мм;  

x  знаходимо з рівняння: 

3 п 3

2 н 3

2ln u u

u b

t ty x x
d t t
λ −

= =
α −
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де 3
30,5 10u
−≈ ⋅λ  кДж/(м·год·К) – коефіцієнт теплопровідності совеліту або ве-

рмикуліту при температурі потоку газу tп ≈ 453 К; 
3

2 3,6 10−≈ ⋅α  кДж/(м2·год·К) – коефіцієнт тепловіддачі від поверхні ізо-

ляції до повітря; 

3 333ut =  К – температура на поверхні ізоляції; 

313bt =  К – температура повітря; 

tп ≈ 453 К – температура потоку газу. 

034,0
313333
333453

)643(106,3
105.02ln 3

3

=
−
−

+⋅
⋅⋅

== −

−

xxy  

Виводимо з рівняння х, і отримуємо: 

х =1,033,  
dиз = 1,033∙(0,43+0,006) ≈ 0,45 м. 

 

5.5 Висновок по розділу 

Розглянуто паливну, масляну, систему охолодження і повітропостачан-

ня та газовипуску. Складені принципові схеми зазначених систем, визначені 

основні параметри елементів систем. Визначено запас палива з урахуванням 

20 годинного режиму роботи двигуна, визначено кількість масла і охоло-

джуючої рідини у відповідних системах. 

Виконані розрахунки систем дозволяють оцінити об’єми, які необхідно 

передбачити в машинному відділенні судна для розміщення самих систем і їх 

елементів. 
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РОЗДІЛ 6 

Організація охорони праці 

 

6.1 Вступ 

Необхідність забезпечення здорових і безпечних умов праці, форму-

вання ціннісних орієнтацій пріоритетності життя і здоров’я людей по відно-

шенню до результатів виробничої діяльності, зумовлює потребу належної 

підготовки фахівців усіх освітньо-кваліфікаційних рівнів з питань охорони 

праці 

Охорона праці – це система правових, соціально-економічних, органі-

заційно-технічних,  санітарно-гігієнічних та лікувально-профілактичних за-

ходів і засобів, спрямованих на збереження  здоров’я  та працездатності лю-

дини в процесі праці. 

Об’єктом охорони праці є здоров'я і працездатність людини, а предме-

том – засоби і заходи, спрямовані на їхнє збереження. 

Правовою основою законодавства щодо охорони праці є Конституція 

України, Закони України "Про охорону праці", "Про охорону здоров’я", "Про 

пожежну безпеку", "Про використання ядерної енергії та радіаційний за-

хист", "Про забезпечення санітарного та епідеміологічного благополуччя на-

селення", а також Кодекс законів про працю України (КЗпП). 

Основоположним законодавчим документом в галузі охорони праці є 

Закон України "Про охорону праці", 

Верховна Рада України 14 жовтня 1992 року прийняла Закон України 

«Про охорону праці». Цей Закон визначає основні положення щодо реалізації 

конституційного права громадян про охорону їх життя і здоров’я в процесі 

трудової діяльності, регулює за участю відповідних державних органів від-

носини між власником підприємства, установи і організації або уповноваже-

ним ним органом і працівником з питань безпеки, гігієни праці та виробничо-

го середовища і встановлює єдиний порядок організації охорони праці в Ук-

раїні. 
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6.2 Аналіз потенційно небезпечних та шкідливих факторів при експлу-

атації двигуна МАК 16 M 32 С в машинному відділенні 

 Виконано аналіз за класифікацією небезпечних та шкідливих виробни-

чих факторів, котрі здатні негативно вплинути на здатність виконувати свої 

обов’язки та здоров'я працівника. Інформацію занесено до табл. 6.1. 

 
Таблиця  6.1. Групи небезпечних та шкідливих виробничих факторів 

Види потенційно можливих небезпечних 
і шкідливих виробничих факторів 

Наявність 
факторів 

1. Фізичні небезпечні і шкідливі виробничі фактори: 
- шум, 
- вібрація, 
- підвищене виділення тепла, 
- підвищена вологість, 
- наявність електромагнітних полів, 
- наявність електростатичних полів, 
- небезпека вибуху, 
- небезпека виникнення пожежі, 
- небезпека ураження електрострумом, 
- підвищена загазованість, 
- відкрито рухаються й обертаються частини машин. 

 
+ 
+ 
+ 
+ 
- 
- 
+ 
+ 
+ 
+ 
+ 

2. Хімічні небезпечні і шкідливі виробничі фактори: 
- токсичні речовини: пари ртуті, пари свинцю і його сполук та ін., 
- подразнюючі речовини: пральні засоби, кислоти, луги, газита  
- канцерогенні речовини: сполуки алюмінію, бензин, 

 
- 
- 
- 

3. Біологічні небезпечні і шкідливі виробничі фактори: 
- мікроби, віруси, бактерії, 
- комахи, 
- гриби, найпростіші, 
- інші мікроорганізми. 

 
- 
- 
- 
- 

4. Психофізіологічні небезпечні і шкідливі виробничі фактори: 
- малорухомість роботи, 
- фізична утома, 
- нервова напруга, 
- напруга аналізаторів (зорового-слухового-тактильного) 
- напруга рук, ніг, спини 

 
- 
+ 
+ 
+ 
+ 

 

Електробезпека. На проектованому судні застосований перемінний 

струм з параметрами: напруга 400 В, частотою 50 Гц. З метою забезпечення 

безпеки роботи екіпажу, передбачені наступні вимоги ПВЕ-84: 
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- площа перетину провідника , що заземляє, повинна бути не менше 

площі перетину кабелю живлення, але і не менше 15 мм, в електричних схе-

мах напругою до 400 В і потужністю суднової електростанції – 500 кВт; 

- провідник, що заземлює, повинний мати опір не більш 40 Ом, в уста-

новках з напругою до 1000 В і опором провідників 0,5 Ом; 

- опір ізоляції обмотки електронних трансформаторів щодо корпусу, 

при потужності машин до 100 кВт, напруга – до 500 В і температурі устатку-

вання, близької до робочого, не повинно бути нижче 0,7 МОм; 

- контроль індивідуальних засобів захисту від ураження електричним 

струмом і заземлення, проводиться щорічно, а контроль опору ізоляції - що-

місячно. Крім того, на судні застосовуються захисні вимикачі, що за 0,1 - 0,2 

секунди забезпечують автоматичне відключення, у випадку дотику людини 

до частин під напругою. 

Умови забезпечення електробезпеки на суднах суворо регламентується. 

Номінальна напруга ланцюгів обмежена: 120 В для постійного струму і 380 В 

для змінного. Для освітлення приладів внутрішнього зв'язку та сигналізації 

передбачається напруга 220 В, для переносних електроінструментів увага 

приділяється заземленню. Заземлення на судах в електроустановках до 1000 

В, виконуються багатодротовим кабелем, перетином не менше 4 мм. Опір ро-

зтіканню у захисному устрої, що заземлює, повинен бути не більш ніж 4 Ом. 

Регламентовані також, показники опору ізоляції: 

− для фідерів живлення силових установок – 1 МОм; 

− для фідерів живлення освітлювальних установок – 15 МОм; 

− обмоток електромашин та трансформаторів – 5 МОм; 

− пуско-регульованих пристроїв – 5 МОм. 

Вказані справедливі для електроустановок з напругою до 1000 В. 

В цілях електробезпеки один раз за півріччя, на судах  виконується пе-

ревірка опору ізоляції і заземлення. 

     На суднах передбачаються діелектричні покриття, гумові килимки 

та доріжки. Передбачаються також, засоби індивідуального захисту гумові 
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рукавички, інструмент, з ізольованими ручками.  

Захист від шуму та вібрації.  Джерелами шуму і вібрації на судні є 

працюючі машини і механізми (двигуни, насоси, вентилятори, трубопроводи, 

рефрижераторні установки, кондиціонери, технологічне устаткування, рушії, 

звукові сигнали і т.п.). 

Шум надає шкідливий вплив не тільки на органи слуху, але і на весь 

організм в цілому. Рівень шуму згідно норм не повинен перевищувати 

116…80 дБ, в діапазоні частот 63…800 Гц, для машинного відділення (МВ), 

обладнаними звукоізольованими ЦПУ і 100…70 дБ у тому ж діапазоні частот 

для МВ не обладнаними звукоізольованими ЦПУ. Для зниження рівня шуму 

на суднах застосовують різні вигородки, та кожухи. Найбільш виправданими 

засобами проти шуму, є звукоізоляція. 

Головним джерелом вібрації у МВ є двигуни, валопроводи і допоміжні 

механізми. Вібрацію викликають також хвилювання моря, та удари льоду об 

корпус судна. Вібрація може викликати порушення нормальної діяльності  

органів координації, механічні ушкодження, навіть розрив внутрішніх орга-

нів. Безпосередній контакт людини з вібруючими поверхнями на суднах 

створює особливо несприятливі умови. 

Для зниження вібрації застосовують амортизатори, які представляють 

собою віброгасильні та вібропоглинаючі матеріали. Обслуговуючий персо-

нал забезпечується засобами індивідуального захисту. 

Основним законодавчим документом є такий, що встановлює граничні 

величини вібрації в МВ. Санітарні норми вібрації на морських, річкових суд-

нах - ДСТ 1103-73. Вплив вібрації визначається фізичним параметрами і три-

валістю вібрації, частотним спектром. Гранично припустимі значення вібра-

ції в МВ встановлюються відповідно до граничних спектрів рівнів середньо-

квадратичних значень віброшвидкості, або відповідних їм віброприскорень. 

Регулювання параметрів мікроклімата. Мікроклімат визначається 

газовим складом повітря, його температурою, відносною вологістю, швидкіс-

тю руху повітря, а також барометричним тиском. Основними засобами підт-
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римки нормальної повітряного середовища в суднових приміщеннях є венти-

ляція і кондиціювання повітря. Більш досконалою є система кондиціонуван-

ня повітря. Яка забезпечує за заданою програмою параметри повітряного се-

редовища, незалежно від зовнішніх умов і здійснюється автоматично спеціа-

льними установками - кондиціонерами. 

Для підтримки мікроклімату В MB на судні передбачена система при-

точно-витяжної вентиляції й опалення. 

Температура повітря в MB у літній час повинна бути не більше  ніж на 

10° С вище температури зовнішнього повітря, а зимою – не нижче 12 °С. Во-

логість у зимовий час повинна бути  40…60 %, у літній час, вологість повітря 

не нормується. Швидкість повітря у МКВ, в літній час дорівнює  0,3…0,8 м/с, 

у зимовий час – 0,15…0,5 м/с. 

Безпека експлуатації пристроїв під тиском. На сучасних суднах ви-

користовується стиснене повітря, водяна пара, що знаходиться в ємностях 

(балонах) і трубопроводах під тиском. Аварії ємностей, що знаходяться під 

тиском, можуть викликати серйозні руйнування. Причинами аварії можуть 

бути: відсутність чи несправність запобіжних клапанів редукторів, дефекти 

при виготовленні, монтаж і ремонт ємностей, зноси стінок ємностей. 

Згідно Правил Морського Регістра, ємності, що працюють під тиском, 

повинні відповідати наступним вимогам: 

− корпуси ємностей повинні мати надійні лапи для кріплення їх до фу-

ндаменту; 

− кожна ємність повинна мати пристрій продування; 

− отвори для люків повинні розташовуватися поза зварними швами; 

− зварні шви ємностей повинні бути тільки стиковими; 

− міцність фланців, болтів, стінок, зварних швів, повинна бути підтве-

рджена розрахунком; 

− падіння тиску під час випробування на міцність не повинне переви-

щувати 0,3…0,5% по текучості на міцність сталевих балонів − складає: 

Рісп = 1,5Р, при  Р ≤ 0,5 МПа; 
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Рісп = 1,25Р при Р ≥ 0,5 МПа; 

Балони, що працюють під тиском, встановлюють у місцях, де виключа-

ється скупчення людей. 

Перед експлуатацією балону, він повинний бути технічно оглянутий 

інспектором Морського Регістру судноплавства. 

Пожежобезпека. Пожежі в MB можуть виникнути при порушенні пра-

вил збереження ПММ, несправностях газоходу, скупчення  палива та масла 

під  настилом, несправностях електроустаткування. Конструктивне рішення 

захисту від пожежі - застосування вогнестійких матеріалів і розподіл судна 

на протипожежні зони, наявність наступних систем і засобів пожежогасіння 

об'ємно-хімічного і повітряно-пінного гасіння 

 Технічні заходи щодо пожежної безпеки: 

-  установка сигналізації виявлення й оповіщення при пожежі, 

-  передбачені два аварійних виходи з MB , 

-  цистерни палива і масла обладнані повітряними трубами з запобіж-

ними сітками і поплавковими камерами. 

Виходи повітряних труб розташовані в місцях, що виключають скуп-

чення нафтопродуктів, та їх  парів у МВ по обох бортах встановлені шухляди 

з піском. Вогнегасники розташовані так, щоб з будь-якої точки приміщення 

до найближчого вогнегасника відстань не перевищувала 10 м. 

Захист від запиленості і загазованості. Забруднення повітряного се-

редовища запобігається герметизацією всіх технологічних процесів, що су-

проводжуються виділенням шкідливих газів і пилу. Якщо повної герметизації 

досягти неможливо, передбачається комплекс спеціальних заходів. Напри-

клад у MB опресування форсунок і допоміжних дизелів роблять у герметич-

них спеціальних шафах. З основних забруднень. що можуть бути наявними у 

MB – вуглеводні сірчаний і сірчистий ангдрид, СО і СО2 Тривалий вплив за-

пиленості і загазованості, які перевищують ГДК, може призвести до профе-

сійних захворювань, а значне перевищення – до гострих отруєнь. 
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Для забезпечення необхідних параметрів повітря на робочих місцях в 

машинному відділенні використовують потужну приточно-витяжну вентиля-

цію. 

Заходи боротьби із забрудненістю повітря повинні вестися в наступних 

напрямках: видалення шкідливих речовин; поліпшення технологічних проце-

сів; герметизація апаратури; заміна сухих виробництв мокрими; впроваджен-

ня вентиляції; застосування спецодягу і індивідуальних засобів захисту; сані-

тарно-технічна пропаганда і навчання безпечним методам роботи. 

Безпека механізмів і машин що рухаються. Машини, механізми, роз-

ташовані в MB, що рухаються частини яких викликають підвищену безпеку 

для обслуговуючого їх персоналу повинні бути надійно обгороджені. Тому 

на судні передбачене огородження всіх елементів, що рухаються, кожухами, 

поручнями, стійками. 

Усі площадки, люки, трапи мають огородження висотою не менше 

1100 мм з особливо відбійними бортами. Механізми та устаткування необхі-

дно кріпити на міцних і твердих фундаментах.  

На судні передбачено п'ять виходів з машинного відділення, по два з 

яких розташовані на різних бортах судна, на максимально можливій відстані 

один від другого, а п'ятий – це аварійний вихід через шахту валопроводу. 

Ширина проходів повинна бути не меншою за 600 мм. Виходи з МВ зрошу-

вані. 

Настили в машинному відділенні викладені з рифленого матеріалу, а 

конструкція грат забезпечує можливість  проходження повітря для вентиля-

ції. Забезпечена гладкість і плавність зовнішніх контурів устаткування. За-

стосовані устрої, що блокують, закривають доступ у небезпечні зони, а та-

кож, сигналізація небезпечних ситуацій. 
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ВИСНОВОК ПО РОБОТІ 

 

 

В даній роботі розглянуто дизельний двигун типу 16ЧН 32/46 (МАК 

16 M 32 С),  його конструкцію, елементи та системи. 

Розгляд двигуна полягав в детальному описі його конструкції і його 

основних частин, розрахунку його термодинамічного циклу, теоретичної ін-

дикаторної діаграми, розрахунку кінематики та динаміки, які показали висо-

ку ефективність, збалансованість, перспективність даного двигуна. 

В четвертому розділі виконано розрахунок турбокомпресорів для дано-

го двигуна, які спроможні забезпечувати потрібний тиск наддуву. Передбача-

ється, що на двигуні типу 16ЧН 32/46 буде встановлено два однакових пара-

лельно працюючих компресора, кожен з яких буде забезпечувати половину 

потрібної витрати повітря через двигун на режимі номінальної потужності.  

Розрахована проточна частина компресору. Розроблена конструкція компре-

сору на базі прототипу, зі зміною (від заводських) геометричних параметрів 

проточної частини. 

В розділі 6 «Організація охорони праці» були розглянуті основні небе-

зпечні фактори та чинники, які присутні в машинному відділенні судна при 

роботі даного головного двигуна. 

На основі всіх даних і розрахунків були виконані креслення: попереч-

ний розріз двигуна, індикаторна діаграма і діаграми динаміки, турбокомпре-

сор та схеми основних систем двигуна. 
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