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А.П. Марченко, І.В. Парсаданов, А.О. Прохоренко, А.В. Савченко, О.О. Осетров,  

Д.В. Мешков 

ОСОБЛИВОСТІ ПРОЦЕСУ ЗГОРЯННЯ В ДИЗЕЛІ ПРИ РОБОТІ НА  

ВОДОПАЛИВНІЙ ЕМУЛЬСІЇ 

Проаналізовано фізико-хімічні властивості водопаливної емульсії та їх вплив на процеси сумішоутворення 

та згоряння палива. Наведено методику проведення та результати експериментальних досліджень дизеля 

4ЧН12/14 на водопаливній емульсії. Проаналізовано основні гіпотези, що розкривають механізм впливу водо-

паливної емульсії на процеси сумішоутворення та згоряння: гіпотезу «мікровибухів» та гіпотезу каталітич-

ного впливу продуктів дисоціації води на процес згоряння. За результатами досліджень зроблені висновки 

про ступінь впливу кожного з механізмів протягом окремих періодів згоряння. 
 

Вступ  

В даний час не викликає сумнівів актуальність 

проблеми забезпечення енергозбереження та еко-

логічної безпеки при розробці та використанні дви-

гунів внутрішнього згоряння. Проте часто є про-

блематичним дотримання балансу між екологічни-

ми і паливно-економічними показниками двигуна, 

оскільки заходи з покращення одних показників 

часто призводять до погіршення інших. 

Одним із ефективних заходів забезпечення 

енергозбереження, одночасного покращення еко-

номічних і екологічних показників двигунів є ви-

користання альтернативних палив, зокрема водопа-

ливних емульсій (ВПЕ) із вмістом води від 10 до 

30%. Проте неоднозначними є гіпотези щодо розк-

риття механізму впливу властивостей ВПЕ на про-

цеси згоряння. 

В роботі на основі експериментальних даних 

здійснена спроба розкрити особливості сумішоут-

ворення і згоряння в дизелі при роботі на ВПЕ.  

Аналіз попередніх досліджень 

Використання ВПЕ дозволяє покращити пали-

вно-економічні та екологічні показники двигунів 

[1-9]. 

Відзначається суттєвий вплив ВПЕ на викиди 

з відпрацьованими газами (ВГ) оксидів азоту (NOх). 

Зниження викидів NOх становить від 25% [2,9,10] 

до 70% [1,6] залежно від режиму роботи, складу та 

рівня дисперсності ВПЕ, конструктивних та регу-

лювальних параметрів дизеля. Зниження викидів 

NOх пов’язують  із зменшенням максимальної тем-

ператури  циклу на 25-45 К [1-2,6-10]. 

Застосування ВПЕ призводить до зменшення 

димності, викидів твердих частинок з ВГ дизеля на 

15-40% [1,5,9,10] та викидів СО – на 10-15% [1,2,6-

10] залежно від умов проведення досліджень.  

Дані щодо впливу властивостей ВПЕ на ви-

трату палива і викиди незгорілих вуглеводнів з ВГ 

дизеля є суперечливими. Відзначають як зменшен-

ня питомої витрати палива на 3,5-5% [1,5-7,9,10], 

так і збільшення цього показника на 2-4% [2], а та-

кож як зниження викидів СН на 60-90% так і їх 

підвищення на 20-30% [1,2,6-8].  

Очевидно, що ці показники значною мірою 

залежать від конструктивних та регулювальних 

параметрів дизеля, режиму роботи, особливостей 

протікання робочого процесу, складу ВПЕ та рівня 

її дисперсності.  

Як правило, відзначають інтенсифікацію про-

цесу згоряння палива в циліндрі дизелів при вико-

ристанні ВПЕ [1,2,7,9,10]. Зміни у протіканні про-

цесу згоряння пояснюють впливом властивостей 

ВПЕ на процеси впорскування, сумішоутворення і 

випаровування палива [1,2,5-8], збільшенням теп-

лоємності палива і втрат теплоти на випаровування 

води [1,2,4-7], явищами мікровибуху [1,2,4-7,11] та 

каталітичним впливом продуктів дисоціації води на 

процес згоряння [1,2,5,8,12,14]. Наявність різних 

гіпотез щодо механізму впливу властивостей ВПЕ 

на процеси сумішоутворення і згоряння вимагає 

додаткових досліджень у цьому напрямку. 

За результатами аналізу виконаних дослі-

джень щодо використання паливних емульсій в 

ДВЗ можна зробити висновок про відсутність од-

нозначної оцінки ефективності їх використання. 

Суперечливими є дані про вплив властивостей ВПЕ 

на процеси згоряння в ДВЗ. Бракує рекомендацій 

щодо вибору раціонального складу ВПЕ і адаптації 

двигунів для роботи на ВПЕ.  

Вищезгадане обумовлює актуальність дослі-

дження впливу властивостей ВПЕ на процеси су-

мішоутворення і згоряння в дизелі. 

Методика проведення досліджень  

Дослідження проведені на автотракторному 

дизелі 4ЧН12/14 з безпосереднім впорскуванням 

палива  в камеру згоряння в поршні, газотурбінним 

наддувом та проміжним охолодженням наддувного 

повітря. 

Дизель було встановлено на випробувальний 

стенд, що укомплектований необхідним обладнан-

ням і контрольно-вимірювальними приладами від-

повідно до діючих нормативів.  

 А.П. Марченко, І.В. Парсаданов, А.О. Прохоренко, А.В. Савченко, О.О. Осетров, Д.В. Мешков, 2016 
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Дослідження проведені на стандартному дизе-

льному паливі та ВПЕ при частотах обертання ко-

лінчастого валу 2000 хв
-1

 і 1500 хв
-1

. На кожному 

режимі визначалися індикаторні діаграми, перемі-

щення голки форсунки та тиск палива перед фор-

сункою. Кут випередження впорскування палива не 

змінювався.  

Обробка результатів вимірювань здійснювала-

ся за допомогою програмного комплексу 

DieselAnalyse, що розроблено на кафедрі ДВЗ НТУ 

«ХПІ». Цей комплекс дозволяє проводити визна-

чення верхньої мертвої точки (ВМТ), дроблення на 

окремі послідовні цикли роботи ДВЗ по 720 зна-

чень ординат тисків, усереднення по заданому чис-

лу робочих циклів, визначати середню частоту обе-

ртання колінчастого вала, проводити інтерполяцію, 

згладжування, визначення абсолютного тиску і ко-

рекцію положення нульової лінії тиску. Результа-

том роботи програми є масив значень тиску в цик-

лі, індикаторні показники, закон ефективного теп-

ловиділення, швидкість наростання тиску в цилінд-

рі. 

На основі попередніх досліджень із забезпе-

чення тривалого терміну стабільного складу ВПЕ, 

комплексного позитивного впливу на паливну еко-

номічність, токсичність і димність ВГ, нагароутво-

реня, забезпечення безвідмовності на рівні викори-

стання стандартного дизельного палива для випро-

бувань було обрано ВПЕ із вмістом води по об’єму 

16,3%. Основні фізико-хімічні властивості ДП і 

ВПЕ наведені в таблиці 1.  

 

Таблиця 1 – Основні фізико-хімічні показники 

ДП і ВПЕ 

Назва показника ДП ВПЕ 

Густина при температурі 15 ºС, 

кг/м
3
  

829 857 

Теплоємність, кДж/кг·К 2,02 2,37 

Питома нижня теплота згоряння 

палива, кДж/кг 
42500 35100 

Масова частина сірки, % не біль-

ше 
0,01 0,01 

Температура спалахування в за-

критому  тигелі, ºС, не нижче 
70,5 

спалах 

відсутній 

Вміст води, %  0 16,3 

Випробування на мідній пластин-

ці  
Витримує Витримує 

Кінематична в’язкість при темпе-

ратурі 20 ºС, мм
2
/с не більше* 

5,15 6,19 

Гранична температура фільтру-

вання, ºС,не вище 
-12 -5 

Дисперсність води в паливі, мкм 0 0,5...1,0 

*Кінематична в’язкість ВПЕ розрахована за фор-

мулою Тейлора [15]. 

Порівняльний аналіз характеристик вказує на 

те, що наявність води у ВПЕ на 17,5% зменшує 

нижню питому теплоту згоряння палива. Отже, для 

отримання незмінної потужності двигуна потрібно 

збільшувати циклову подачу палива. Це має спри-

чинити підвищення максимального тиску впорску-

вання. 

Густина ВПЕ на 2,5% більша за густину ДП, 

що сприяє збільшенню далекобійності паливного 

факела. 

В’язкість ВПЕ приблизно на 7% більша за 

в’язкість ДП, що має викликати збільшення тиску 

впорскування та розмірів крапель палива, а також 

зменшення кута конусу паливного факела. 

Характерною особливістю ВПЕ є відсутність 

спалахування в закритому тигелі. Це підвищує рі-

вень пожарної безпеки використання ВПЕ порівня-

но з ДП. 

Теплоємність ВПЕ вища за теплоємність ДП, 

що має привести до збільшення витрат теплоти на 

прогрів та випаровування крапель палива, а також 

до збільшення тривалості цих процесів.  

До того ж більша стискальність ВПЕ за ДП на 

15-18% [1,2,13] має спричинити збільшення трива-

лості процесу підвищення тиску перед форсункою 

у порівнянні з використанням ДП. Отже, при не-

змінному установчому куті випередження впорску-

вання палива, момент початку впорскування при 

використанні ВПЕ може бути дещо ближчий до 

ВМТ порівняно з ДП. В ході закінчення процесу 

впорскування ВПЕ швидкість зниження тиску па-

лива у паливопроводі також може бути дещо мен-

шою порівняно з ДП. 

Вміст води у паливі викликає підвищення гра-

ничної температури фільтрування, що може приз-

вести до проблем зберігання, прокачування по па-

ливопроводах і фільтрації ВПЕ при низьких темпе-

ратурах навколишнього середовища.  

Вказані відмінності головним чином обумов-

люють зміни у протіканні процесів сумішоутво-

рення і згоряння в дизелі. 

Аналіз результатів експериментального до-

слідження 

Для аналізу результатів досліджень викорис-

тані індикаторні діаграми, залежності зміни тиску 

палива перед форсункою, характеристики дифере-

нційного тепловиділення, залежності зміни темпе-

ратури та швидкості підвищення тиску в циліндрі 

дизеля при роботі на ДП і ВПЕ. 

З індикаторних діаграм (рис. 1) видно, що ма-

ксимальний тиск циклу при роботі на ДП більше, 

ніж при роботі на ВПЕ, є відмінності на стадії на-

ростання тиску від моменту початку згоряння до 

моменту досягнення максимального тиску. Для 
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виявлення причин цих відмінностей було проаналі-

зовано процеси впорскування палива і згоряння в 

циліндрі. 

 

 
      а)              б) 

  
     в)       г) 

Рис. 1. Індикаторні діаграми при роботі на ДП та ВПЕ:  

а – n=1500 хв
-1

, Ne=64 кВт; б – n=1500 хв
-1

, Ne=85 кВт; в – n=2000 хв
-1

, Ne=73,6 кВт;  

г – n=2000 хв
-1

, Ne=100 кВт 

 

З наведених залежностей зміни тиску палива 

перед форсункою від кута повороту колінчастого 

вала (рис. 2) видно, що моменти початку впорску-

вання ВПЕ і ДП майже співпадають. Дещо більш 

ранній початок впорскування ДП пояснюється ме-

ншою його стискальністю. Впорскування ВПЕ на 

3-5 град. п.к.в. більш тривале, ніж ДП,. що поясню-

ється збільшенням циклової подачі ВПЕ при одна-

ковій потужності. 

Внаслідок збільшення циклової подачі та збі-

льшення в’язкості палива максимальний тиск впор-

скування ВПЕ зростає на 14-18 %, що може приз-

водити до покращення розпилювання палива.  

Розрахункові значення температур у циліндрі 

двигуна наведено на рис. 3. Видно, що температура 

в циліндрі при використанні ВПЕ знижується на 

15-30 К. Зазначене зниження температури поясню-

ється збільшенням теплоємності циклової подачі 

при використанні ВПЕ, а отже і витрат теплоти на 

нагрів та випаровування палива. 

Зниження максимальної температури в цилін-

дрі та зменшення тривалості процесу згоряння ма-

ють вчинити позитивний вплив на зниження рівня 

викидів оксидів азоту з ВГ дизеля. Це підтверджу-

ється багатьма експериментальними дослідження-

ми використання ВПЕ в дизелях [1,2,5-10]. 

Тепловиділення в циліндрі при використанні 

ВПЕ починається пізніше на 3-5 град. п.к.в., ніж 

при використанні ДП (рис. 4). Зважаючи на майже 

однаковий момент впорскування обох видів палива 

збільшення на 2-4 град. п.к.в. періоду затримки 

запалювання при використанні ВПЕ може поясню-

ватися зростанням енергії активації палива та зни-

женням температури та тиску в циліндрі в момент 

початку впорскування палива. 
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   а)              б) 

 
      в)       г)

Рис. 2. Тиск палива перед форсункою при роботі на ДП та ВПЕ:  

а – n=1500 хв
-1

 Ne=64 кВт; б – n=1500 хв
-1

 Ne=85 кВт;  

в – n=2000 хв
-1

, Ne=73,6 кВт; г – n=2000 хв
-1

, Ne=100 кВт 

Максимальна швидкість згоряння і площа під 

кривою тепловиділення в ході періоду спалаху для 

ВПЕ більше, ніж для ДП. Цей факт можна поясни-

ти тим, що за більш тривалий період затримки за-

палення встигає випаруватися більша кількість па-

лива. Відповідно збільшується частка палива, що 

згорає за період швидкого згоряння і швидкість 

тепловиділення в цей період. 

Аналіз процесу дифузійного згоряння показує, 

що в цей період згоряння швидкість тепловиділен-

ня при згорянні ВПЕ вища, ніж при згорянні ДП. 

Момент закінчення згоряння (досягнення мо-

менту рівності нулю швидкості тепловиділення) 

ДП і ВПЕ приблизно однаковий. З урахуванням 

більш пізнього моменту початку згоряння ВПЕ 

можна зробити висновок про те, що тривалість зго-

ряння ВПЕ менша, ніж згоряння ДП незважаючи на 

те, що теплоємність ВПЕ більше, ніж ДП. Це підт-

верджує зростання швидкості згоряння ВПЕ порів-

няно з ДП. 

Відомо декілька гіпотез, що розкривають 

механізм впливу ВПЕ на процеси згоряння в дизе-

лях. В рамках однієї з гіпотез вплив ВПЕ поясню-

ють насамперед каталітичним впливом продуктів 

дисоціації води на процес згоряння палива. В умо-

вах високих температур камери згоряння дизеля 

водяна пара дисоціює на водень та кисень, а також 

на радикали водню та гідроксильні групи. Наяв-

ність у камері згоряння радикалів водню сприяє 

прискоренню хімічних реакцій та більш повному 

вигоранню вуглеводнів. 

Автори іншої гіпотези схильні пояснювати 

вплив ВПЕ на робочий процес дизеля вторинним 

розпилюванням палива у камері згоряння внаслідок 

скипання води («мікровибухів»), що знаходиться 

всередині краплі ВПЕ. 

Наявність механізму вторинного розпилюван-

ня палива  (явища «мікровибуху») підтверджують 

детальні дослідження горіння крапель ВПЕ [2,4], в 

ході яких була використана високошвидкісна відео 

зйомка. 

Про каталітичний вплив продуктів дисоціації 

води на процеси згоряння палива в циліндрі дизеля 

можна судити за результатами ряду досліджень 

додавання водяної пари до повітря на впуску в дви-

гун [1,3,12]. Вплив такого заходу на швидкість 

процесу згоряння якісно нагадує вплив ВПЕ.
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      а)              б) 

 
      в)       г) 

Рис. 3. Температура в циліндрі дизеля при роботі на ДП та ВПЕ:  

а – n=1500 хв
-1

, Ne=64 кВт; б – n=1500 хв
-1

, Ne=85 кВт; в – n=2000 хв
-1

, Ne=73,6 кВт;  

г – n=2000 хв
-1

, Ne=100 кВт
 

 

З аналізу характеристик диференційного теп-

ловиділення дослідженого дизеля є підстави вважа-

ти, що при згорянні ВПЕ мають місце обидва меха-

нізму впливу. 

Явище «мікровибуху» може вчиняти істотний 

вплив на процеси в циліндрі дизеля в начальний  

період згоряння. Саме на початку згоряння диспер-

сність розпилювання палива вчиняє найбільший 

позитивний вплив на процес згоряння і вторинне 

розпилювання палива внаслідок явища «мікрови-

буху» може сприяти покращенню згоряння.  

Варто відзначити, що у сучасних дизелях до-

сягається достатньо висока дисперсність розпилю-

вання палива, а отже, потенціал з покращення про-

цесу згоряння за допомогою підвищення дисперс-

ності палива у камері згоряння є у значній мірі ви-

черпаним. 

Результати досліджень свідчать, що саме про-

тягом дифузійного згоряння і догоряння палива за 

рахунок каталітичного впливу радикалів водню і 

гідроксильних груп підвищується швидкість зго-

ряння ВПЕ. Очевидно, що в цей період локальна 

концентрація активних радикалів значна у безпосе-

редній близькості до крапель незгорілого палива і 

сприяє його вигорянню. 

Підсумовуючи можна відзначити, що фактор 

каталітичного впливу продуктів дисоціації води є 

превалюючим у позитивному впливі ВПЕ на про-

цес згоряння в дизелі. 

 

Висновки 

Проведені дослідження автотракторного дизе-

ля дозволяють визначити особливості процесів су-

мішоутворення та згоряння ВПЕ.  

ВПЕ із вмістом води 16,3% по вазі, з якою бу-

ло проведено дослідження, має нижню питому теп-

лоту згоряння на 17,5% меншу, ніж ДП, в’язкість 

на 7% більшу за ДП, стискальність на 15-18% бі-

льшу, ніж ДП. 

Максимальний тиск впорскування ВПЕ вище 

на 8-12 МПа, а тривалість процесу впорскування – 

на 3-4 град. п.к.в. більша, ніж ДП внаслідок збіль-

шення циклової подачі для забезпечення незмінної 

потужності дизеля. 
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      а)             б) 

 
      в)              г)

Рис. 4. Характеристика диференційного тепловиділення дизеля при роботі на ДП та ВПЕ: 

 а – n=1500 хв
-1

, Ne=64 кВт; б – n=1500 хв
-1

, Ne=85 кВт;  

в – n=2000 хв
-1

, Ne=73,6 кВт; г – n=2000 хв
-1

, Ne=100 кВт
 

 

Температура в циліндрі дизеля зменшується 

на 10-30 К.  Зниження максимальної температури в 

циліндрі поряд зі зменшенням тривалості процесу 

згоряння є основними чинниками, що обумовлю-

ють зниження рівня викидів оксидів азоту з ВГ ди-

зеля. 

Період затримки спалахування палива при ви-

користанні ВПЕ збільшується на 1-3 град. п.к.в., 

що, в свою чергу, призводить до збільшення частки 

палива, яка випаровується за цей період, а отже – 

до збільшення швидкості тепловиділення в період 

спалахування палива. Тривалість процесу згоряння 

ВПЕ на 2-5 град. п.к.в. менша, ніж ДП, незважаючи 

на більшу тривалість процесу впорскування пали-

ва. 

Результати експериментальних досліджень до-

зволяють оцінити ступінь впливу двох основних 

гіпотез, що розкривають механізм впливу ВПЕ на 

процес згоряння палива в дизелі: каталітичного 

впливу продуктів дисоціації води на хімічні реакції 

в циліндрі та вторинного розпилювання палива 

внаслідок скипання води всередині крапель ВПЕ 

(гіпотеза «мікровибухів»). Ефект від використання 

ВПЕ на процес згоряння в дизелі обумовлений 

комплексною дією обох механізмів впливу. Протя-

гом початкових періодів згоряння вторинне розпи-

лювання палива вчиняє помітний вплив на процес 

згоряння. В цілому превалюючим чинником є ката-

літичний вплив продуктів дисоціації води на хіміч-

ні реакції в циліндрі дизеля. 
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ОСОБЕННОСТИ ПРОЦЕССА СГОРАНИЯ В ДИЗЕЛЕ ПРИ РАБОТЕ НА ВОДОТОПЛИВНОЙ ЭМУЛЬСИИ 

А.П. Марченко, И.В. Парсаданов, А.А. Прохоренко, А.В. Савченко, А.А. Осетров, Д.В. Мешков 

Проанализированы физико-химические свойства водотопливной эмульсии и их влияние на процессы смесеобразо-

вания и сгорания топлива. Приведена методика проведения и результаты экспериментальных исследований дизеля 

4ЧН12/14 на водотопливной эмульсии. Проанализированы основные гипотезы, раскрывающие механизм влияния водо-

топливной эмульсии на процессы смесеобразования и сгорания: гипотеза «микровзрывов» и гипотеза каталитического 
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воздействия продуктов диссоциации воды на процесс сгорания. По результатам исследований сделаны выводы о степе-

ни влияния каждого из механизмов в течении отдельных периодов сгорания. 
 

FEATURES COMBUSTION PROCESS IN DIESEL ENGINES WHEN WORKING AT WATER-FUEL EMULSION 

A.P. Marchenko, I.V. Parsadanov, A.A. Prokhorenko, A.V. Savchenko, A.A. Osetrov, D.V. Meshkov 

Analyzed the physical-chemical properties of water-fuel emulsion and their effect on mixture formation and combustion of 

fuel. Method of holding and results of experimental research of diesel engine 4CHN12 / 14 on water-fuel emulsion. Analyzed the 

main hypothesis, revealing the effect mechanism of water emulsion fuel mixture formation and combustion processes: hypothesis 

of "micro-explosions" hypothesis and catalytic effects of products of dissociation of water in the combustion process. According 

to the research findings on the extent of the influence of each of the mechanisms within individual periods. 
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Р. Н. Радченко, Н. С. Богданов 

ЭФФЕКТИВНОСТЬ ТРАНСФОРМАЦИИ ТЕПЛОТЫ В ТРЕХСТУПЕНЧАТОЙ 

СИСТЕМЕ ОХЛАЖДЕНИЯ НАДДУВОЧНОГО ВОЗДУХА СУДОВОГО 

МАЛООБОРОТНОГО ДИЗЕЛЯ  
 

Проанализирована эффективность трансформации теплоты в трехступенчатой системе охлаждения над-

дувочного воздуха судового малооборотного дизеля. Трехступенчатый охладитель наддувочного воздуха та-

кой системы включает последовательно расположенные в воздушном тракте высокотемпературную сту-

пень отвода высокопотенциальной теплоты от наддувочного воздуха после турбокомпрессора на нагрев 

промежуточного теплоносителя, служащего источником теплоты для теплоиспользующей холодильной 

машины, ступень охлаждения наддувочного воздуха забортной водой и низкотемпературную ступень глубо-

кого охлаждения наддувочного воздуха, использующую холод, генерируемый теплоиспользующей холодильной 

машиной. 
 

Анализ проблемы и постановка цели 

исследования 

На судах морского флота в качестве главных 

двигателей применяются в основном малооборот-

ные дизели (МОД). Их термодинамическая 

эффективность зависит в значительной степени от 

температуры наддувочного воздуха: с ее 

повышением эффективный КПД МОД снижается, а 

удельный расход топлива bе, соответственно, 

возрастает [1–3].  

В судовых МОД все более широкое распро-

странение находят двухступенчатые системы 

охлаждения наддувочного воздуха с использовани-

ем теплоты, отводимой в высокотемпературной 

ступени охладителя наддувочного воздуха 

(ОНВВТ ), для нагрева воды на нужды судовой 

энергетической установки, например, нагрева пи-

тательной воды утилизационного пароводяного 

котла (УК) до температуры примерно 90 °С, нагре-

ва топлива, масла, на другие теплофикационные 

цели.  

Однако, опыт эксплуатации МОД транспорт-

ных судов показывает, что при нагрузках главного 

двигателя свыше 50 % генерируемая теплота пре-

вышает потребности судовых потребителей, а при 

нагрузках главного двигателя 85…90 % и темпера-

туре наружного воздуха около 0 °С это превыше-

ние составляет 50…100 %, что резко снижает эф-

фективность утилизации теплоты [3]. В то же вре-

мя повышенные температуры забортной воды в 

системе охлаждения наддувочного воздуха приво-

дят к падению эффективных КПД и мощности, 

возрастанию удельного расхода топлива bе , что 

весьма остро ставит проблему охлаждения надду-

вочного воздуха. Одним из направлений ее реше-

ния является применение теплоиспользующих хо-

лодильных машин (ТХМ), утилизирующих теплоту 

наддувочного воздуха, выпускных газов и других 

источников сбросной теплоты МОД [4–6].  

Цель работы – анализ эффективности транс-

формации теплоты в трехступенчатой системе 

охлаждения наддувочного воздуха судового МОД.  

Изложения основного материала 

Наиболее простой и надежной в эксплуатации 

из теплоиспользующих холодильных машин 

является эжекторная холодильная машина (ЭХМ). 

Использование в ЭХМ низкокипящего рабочего 

тела (НРТ)-хладагента обеспечивает глубокое 

охлаждение воздуха без поддержания вакуума в 

испарителе НРТ-охладителе воды (И-ОВ) 

промежуточного водяного контура охлаждения 

наддувочного воздуха.  

На рис. 1 приведена схема трехступенчатой 

системы охлаждения наддувочного воздуха на базе 

ЭХМ, использующей теплоту наддувочного возду-

ха. Теплоиспользующая система охлаждения (ТСО) 
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наддувочного воздуха на базе ЭХМ включает по-

следовательно расположенные в воздушном тракте 

высокотемпературную ступень охлаждения ОНВВТ  

(после ТК), промежуточную ступень охлаждения 

(ПО) наддувочного воздуха забортной водой и низ-

котемпературную ступень ОНВНТ  дополнительно-

го глубокого охлаждения воздуха в ЭХМ после его 

охлаждения забортной водой в ПО. Теплота, отве-

денная от воздуха в ОНВВТ , трансформируется с 

помощью ЭХМ в холод, используемый для охла-

ждения воздуха в ОНВНТ .  

Генератор ЭХМ состоит из двух секций: эко-

номайзерной Гэ, в которой происходит нагрев жид-

кого НРТ, поступающего из конденсатора ЭХМ с 

температурой конденсации, например                           

tк  = 35…45 °С, до температуры кипения НРТ в ис-

парительной секции Ги  генератора tг = 100…120 °С 

промежуточным теплоносителем-пресной водой, к 

которой, в свою очередь, подводится теплота Qг  от 

наддувочного воздуха после ТК в ОНВВТ , в ре-

зультате чего температура наддувочного воздуха 

снижается от tв = tг1 = 230…240 °С (на входе 

ОНВВТ ) до tв = tг2 = 110 °С (на выходе из ОНВВТ – 

входе в ПО). 
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Рис. 1. Схема трехступенчатой системы охла-

ждения наддувочного воздуха на базе ЭХМ, исполь-

зующей теплоту наддувочного воздуха: К и Т – 

компрессор и турбина ТК ДВС; ОНВВТ  и ОНВНТ  – 

высоко- и низкотемпературная ступени ОНВ; ПО 

– промежуточный охладитель наддувочного возду-

ха (забортной водой); ЭХМ: ГЭ  и  ГИ  – экономай-

зерная и испарительная секции генератора ЭХМ; 

Кн – конденсатор; И-ОВ – испаритель-охладитель 

пресной воды; Н – насос; ДК – дроссельный клапан; 

НВ –наружный воздух; УГ – уходящие газы ДВС; 

ЗВ – забортная вода 
 

Из генератора пары НРТ поступают в 

конденсатор ЭХМ, охлаждаемый забортной водой, 

и конденсируются, а жидкий НРТ после 

дросселирования испаряется в испарителе-

охладителе воды (И-ОВ) при низком давлении, 

соответственно и температуре t0 = 3…5 °С, 

охлаждая воду, в свою очередь отводящую теплоту 

Q0  от наддувочного воздуха в ОНВНТ .  

Такая ТСО представляет собой трехступенча-

тую трехконтурную систему охлаждения надду-

вочного воздуха с пресной водой – в первом, НРТ – 

во втором и забортной водой – в третьем, разо-

мкнутом, контурах охлаждения. Она обеспечивает 

охлаждение наддувочного воздуха ниже темпера-

туры забортной воды. 

При этом теплота, отведенная от наддувочно-

го воздуха в ОНВВТ  и используемая генератором 

ЭХМ: Qг = Gв∙св(tг1 – tг2 ),  где Gв – расход воздуха; 

св – теплоемкость воздуха; tг1 и tг2 – температуры 

наддувочного воздуха (греющей среды для ЭХМ) 

на входе и выходе ОНВВТ, соответственно; темпе-

ратуры забортной воды tзв  и пресной воды tw  про-

межуточного контура охлаждения, наддувочного 

воздуха tвв2 , охлажденного в ПО (на входе в 

ОНВНТ ) и наддувочного воздуха tв2 , охлажденного 

в ОНВНТ ; кипения хладона t0  в испарителе-

охладителе пресной воды (И-ОВ).  

Эффективность трансформации теплоты в си-

стеме охлаждения наддувочного воздуха судового 

МОД с помощью ЭХМ характеризуется тепловым 

коэффициентом  = Q0 /Qг , представляющим собой 

отношение полученной холодопроизводительности 

Q0  к затраченной теплоте Qг . 

На рис. 2 приведено изменение температуры 

воздуха tв , пресной воды tw и хладагента t0 в гене-

раторе и испарителе НРТ (И-ОВ), а также коэффи-

циентов теплоотдачи к воде w , воздуху в , хлада-

генту а  и теплопередачи k , приведенных к внут-

ренней поверхности труб, температурного напора 

, плотности теплового потока q к внутренней по-

верхности труб и тепловой нагрузки Q по глубине 

L трехступенчатого ОНВ (по ходу воздуха) при 

температуре воздуха на выходе ОНВВТ  – его эко-

номайзерной секции tв = tг2 = 110 °С. 

Потенциально возможная минимальная тем-

пература охлажденного воздуха tв2  на выходе из 

ОНВНТ  зависит от температуры кипения НРТ t0 : 

tв2 = t0 + 5 °C + 12 °C, где 5 °C – разница темпера-

тур пресной воды и НРТ (хладагента) в И-ОВ, а 

12 °C – разница температур наддувочного воздуха 

и пресной воды промежуточного водяного контура 

охлаждения в ОНВНТ . 

Результаты расчетов показали, что при охлаж-

дении наддувочного воздуха после ТК в ОНВВТ  до 

температуры tв = tг2 = 110 °С температура надду-

вочного воздуха после ОНВНТ  составляет пример-

но tв2 = 22 °С, т.е. практически равна потенциально 

возможной минимальной ее величине при темпера-

туре кипения НРТ t0 = 5 °C. 
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Рис. 2. Изменение температуры наддувочного воздуха tв , пресной воды tw  промежуточного контура охла-

ждения (воздух-вода) и НРТ в генераторе tг  и испарителе t0  ТЭХМ (а), а также коэффициентов теплоот-

дачи к воде w , воздуху в , хладагенту а  и теплопередачи k , приведенных к внутренней поверхности 

труб, температурного напора , плотности теплового потока q к внутренней поверхности труб и тепло-

вой нагрузки Q (б)  по глубине L  (по ходу воздуха) трехступенчатого ОНВ при температуре наддувочного 

воздуха на выходе из ОНВВТ  tв = tг2 = 110 °С  

 

Изменение тепловой нагрузки Q, влагосодер-

жания d, коэффициента влаговыпадения , количе-

ства влаги W, выпадающей из воздуха, и аэродина-

мического сопротивления P по глубине L трех-

ступенчатого ОНВ по воздуху (t0 = 5 °C; tв = tг2 = 

110 °С) приведено на рис. 3. 
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Рис. 3. Изменение тепловой нагрузки Q, влагосодержания d, коэффициента влаговыпадения , количества 

влаги W, выпадающей из воздуха, и аэродинамического сопротивления P по глубине L трехступенчатого 

ОНВ по воздуху (t0 = 5 °C; tв = tг2 = 110 °С) 
 

При этом глубина трехступенчатого ОНВ по 

ходу воздуха L = 1,5 м, аэродинамическое сопро-

тивление P = 2200 Па. 

Зависимость теплового коэффициента ζ 

трансформации теплоты наддувочного воздуха от 

его температуры на выходе из ОНВВТ  tв = tг2  при 
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охлаждении воздуха в ОНВНТ  до tв2 =22 °C показа-

на на рис. 4. 
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Рис. 4. Зависимость теплового коэффициента ζ 

трансформации теплоты наддувочного воздуха от 

его температуры на выходе из ОНВВТ  tг2  при 

охлаждении воздуха в ОНВНТ  до  tв2 = 22 °C 
 

Как видно, для охлаждения наддувочного воз-

духа в ОНВНТ  до минимальной температуры, по-

тенциально возможной при температуре кипения 

НРТ t0 = 5 °C и воздуха на входе ОНВВТ  (после ТК) 

tв =tг1 = 230…240 °С теплоты, отведенной от возду-

ха в ОНВВТ  при снижении его температуры до         

tв = tг2 = 110 °С, будет достаточно, если ζ ≥ 0,34.  

 

Заключение 

В результате анализа эффективности транс-

формации теплоты в трехступенчатой системе 

охлаждения наддувочного воздуха судового МОД 

определены минимальные значения теплового ко-

эффициента ζ теплоиспользующей холодильной 

машины, обеспечивающие максимальную глубину 

охлаждения за счет высокопотенциальной теплоты, 

отводимой от наддувочного воздуха после ТК.  
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ЕФЕКТИВНІСТЬ ТРАНСФОРМАЦІЇ ТЕПЛОТИ В ТРИСТУПІНЧАСТІЙ СИСТЕМІ ОХОЛОДЖЕННЯ 

НАДДУВНОГО ПОВІТРЯ СУДНОВОГО МАЛООБЕРТОВОГО ДИЗЕЛЯ  

Р. М. Радченко, М. С. Богданов 

Проаналізована ефективність трансформації теплоти в триступінчастій системі охолодження наддувного повітря 

суднового малообертового дизеля. Триступінчастий охолоджувач наддувного повітря такої системи включає послідовно 

розташовані у повітряному тракті високотемпературний  ступінь відводу високопотенційної теплоти от наддувного по-

вітря після турбокомпресора на нагрів проміжного теплоносія, який служить джерелом теплоти для тепловикористову-

ючої холодильної машини, ступінь охолодження наддувного повітря забортною водою та низькотемпературний ступінь 

глибокого охолодження наддувного повітря, що використовує холод, генерований тепловикористовуючою холодильною 

машиною. 

 
THE EFFICIENCY OF HEAT TRANSFORMATION IN THREE-STAGE SCAVENGE AIR COOLING SYSTEM  

OF MARINE LOW SPEED DIESEL ENGINE 

R. M. Radchenko, N. S. Bohdanov 

Transformation efficiency of heat in the three-stage charge air cooling system of marine diesel engine was investigated. A 

three stage air cooler of this system includes consistently located inside tract with high temperature heat from high-grade dissipa-

tion stage supercharging air after turbocharger for heating an intermediate coolant, the heat source for the employee by waste 

heat recovery refrigeration machine, step charging air cooling seawater and low-temperature stage of deep cooling charge air 

cooler that uses cold, generated by waste heat recovery refrigeration machine. 
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А.А. Прохоренко 

МЕТОД РОЗРАХУНКУ ЗМІННОЇ ФОРМИ КРУТИЛЬНИХ КОЛИВАНЬ  

КОЛІНЧАСТОГО ВАЛА 

У статті надано опис простого методу розрахунку резонансних режимів, амплітуд кутів закручення і ме-

ханічних дотичних напружень складних крутильних коливань колінчастого вала двигуна на основі чисельного 

розв'язання високорівневої системи нелінійних диференціальних рівнянь у вигляді моделі в просторі станів. 

Метод може використовуватись для розв'язання оптимізаційних задач вибору й обґрунтування конструк-

тивних параметрів демпферів крутильних коливань або інших антиколивальних пристроїв. 

 

Змушені крутильні коливання, яких зазнають 

колінчасті вали двигунів внутрішнього згоряння, є 

істотним негативним фактором, що призводить до 

виникнення шуму й вібрацій двигуна на окремих 

режимах роботи, створює значні додаткові механі-

чні напруги змінного знака в елементах вала, по-

рушують рівномірність його обертання [1]. Прак-

тична задача розрахунків крутильних коливань має 

три аспекти: визначення резонансних частот обер-

тання колінчастого вала; визначення абсолютних 

амплітуд змушених коливань кінців вала; чисельну 

оцінку виникаючих дотичних механічних напруг 

крутіння в кривошипах [1, 2]. 

Для розрахунків крутильних коливань існують 

і широко використовуються відомі спеціальні ме-

тоди, що базуються на розгляді еквівалентних (або 

наведених до них) коливальних систем [1-3]. При 

цьому приймаються значні теоретичні спрощення, 

скорочення й припущення, але методики розрахун-

ків залишаються складними й громіздкими [3], що 

утрудняє виконання на їхній основі оптимізаційних 

конструкторських завдань. Слід помітити, що в цей 

час розробляються й нові методи розрахунків [4, 5], 

що враховують змінність моментів інерції, кутової 

швидкості обертання, більш точно враховують зов-

нішні силові впливи тощо. Але всі вони також не 

відрізняються простотою методик рішення. 

Нами пропонується досить простий метод ро-

зрахунку дійсних амплітуд і механічних напруг 

крутильних коливань колінчастого валу двигуна 

внутрішнього згоряння на основі чисельного роз-

в'язання високорівневої системи нелінійних дифе-

ренціальних рівнянь у вигляді моделі в просторі 

станів. Метою статті є ілюстрація використання 

запропонованого методу, який полягає в наступно-

му. 

Диференціальне рівняння руху окремої обер-

тально-коливної маси кривошипа має такий загаль-

ний вигляд: 
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, 1 1 , 1 1 ,

i

i i i i i i i i i
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d
C C

dt

K K M t W

   

   


       

        (1) 

 

де  – приведений масовий момент інерції окремої 

обертової частини; Δ – відхилення її кутової шви-

дкості обертання; Δ – відхилення кута повороту, 

C – дисипативний коефіцієнт сусідніх з масою ді-

лянок; K – коефіцієнт жорсткості сусідніх ділянок; 

M(t) – прикладений і W – відведений крутний мо-

мент (впливи, що збурюють); i – порядковий номер 

обертової маси. У відповідності зі схемою дослі-

джуваної коливальної системи, ті або інші члени 

рівняння (1), крім першого, можуть бути відсутні. 

У принципі, в рівнянні також може бути враховане 

й сухе тертя. Набір таких диференціальних рівнянь 

за числом ступенів свободи (коливних мас) стано-

вить систему рівнянь, або іншими словами – мате-

матичну модель, яка й описує коливальну поведін-

ку колінчастого вала. 

Наприклад, для зображеної на рис. 1 схеми 

колінчастого вала шестициліндрового двигуна з 

маховиком і рідинним демпфером математична 

модель є набором з дев’яти рівнянь: 
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(2) 

Тут 1…6, F, FD, D – масові моменти інерції, 

відповідно, кривошипів, маховика, корпуса й внут-

рішнього диска рідинного демпфера; К6D, К12, К23, 

К34, К45, К56, КF1 – відповідні коефіцієнти жорсткос-

ті з’єднуючих ділянок; СFD – дисипативний коефі-

цієнт демпфера. Сухе тертя й дисипація енергії в 

матеріалі кривошипів у даному випадку для спро-

щення не враховані. Таким чином, модель (2) має 

18-й порядок, оскільки d dt  , а 

2 2d dt d dt   . Помітимо, що при відсутності 

демпфера останні два рівняння із системи (2) ви-
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ключаються й її порядок знижується до 14-го.  

 
Рис. 1. Схема коливальної системи колінчастого 

вала шестициліндрового двигуна 
 

Одержана математична модель (2) може бути 

представлена в просторі станів у вигляді [6]: 
 

     

     

,

.

x t x t u t

y t x t u t

   

   

A B

C D
  (3) 

Де A – власна матриця коливальної системи, B – 

матриця керування, C – матриця виходу, D – мат-

риця прямого зв'язку, x(t) – вектор стану, u(t) – век-

тор входу (впливів), y(t) – вектор виходу. Перше 

рівняння моделі (3) є рівнянням стану, друге – рів-

нянням виходу. Враховуючи, що прямий зв'язок у 

системі відсутній (D = 0), а вектор виходу збігаєть-

ся з вектором стану (C = 1), модель можна спрос-

тити до запису: 

     

   

,

.

x t x t u t

y t x t

   



A B
  (4) 

Важливою властивістю динамічних моделей у 

просторі станів є те, що вони дозволяють дослі-

джувати й нелінійні системи [6]. В нашому випадку 

нелінійність пов’язана з наявністю у відсіку двигу-

на поступового руху, що призводить до змінності 

масового моменту інерції в окремих відсіках, а від-

так, й матриць А та В. Тож, математична модель (4) 

буде мати вигляд: 

         

   

,

.

x t x x t x u t

y t x t

   



A B
 (5) 

Приведений змінний масовий момент інерції 

k-го відсіку  
k t  визначається виходячи з сумар-

ної кінетичної енергії системи, яка в свою чергу 

складається з кінетичних енергій поступального 

(
AE ) та обертального (

BE ) рухів: 

 
2

2
k A B kE E E t


    .  (6) 

Відомо, що 2 2A A AE m v , а 2 2B BE     (
Am  

та 
Av  – відповідно маса та швидкість частин, що 

рухаються поступально, 
B  – масовий момент іне-

рції частин, що обертаються), тоді можна скласти 

рівняння 

 
22 2

2 2 2

A
k A B

v
t m
 

   ,  (7) 

з якого, після скорочень та перестановок, випливає: 
 

 
2

2

A

k B A

v
t m   


.   (8) 

 

З кінематики кривошипно-шатунного механі-

зму відома формула обчислення швидкості поршня 

в залежності від кута повороту кривошипа φ: 

     sin sin 2
2

Av R t t
 

     
 

. (9) 

Після підстановки формули (9) у (8), отримає-

мо формулу для обчислення змінного приведеного 

масового моменту інерції k-го відсіку: 

       
2

2 sin sin 2
2

k B A k kt m R t t
 

        
 

.(10) 

Складемо необхідні матриці й вектори моделі 

(5) [6], користуючись виглядом системи диферен-

ційних рівнянь (2).  

Власна матриця А(х) являє собою квадратну 

розріджену стрічкову, п’ятидіагоналеву матрицю 

розміром 18×18. Її ненульові діагоналі такі: 

 
           

23 34 45 56 61 12
, 1

1 2 3 4 5 6

1, ,1, ,1, ,1, ,1, ,1, ,1, ,1,0,1DF
i i

F

K K K K KK K
x

t t t t t t


 
  

       
A ;    , 15 0 , ,0,FD FD

i i

D FD

C C
x

 
    

  
A ; 

 
     

     

12 23 23 341 1 12
1,1

1 2 3

34 45 45 56 56 6 1

4 5 6

0, ,0, ,0, ,0, ,0,

,0, ,0, ,0, ,0,0 ;

F F
i

F

D D

D

K K K KK K K
x

t t t

K K K K K K K

t t t



 
    

   

   
    

    

A

 

   2, 13 0 , ,0,FD FD
i i

D FD

C C
x 

 
  

  
A ;  

           
23 34 45 56 61 12

3,

1 2 3 4 5 6

,0, ,0, ,0, ,0, ,0, ,0, ,0,0DF
i i

D

K K K K KK K
x

t t t t t t


 
  

       
A , 

де 1,18i  . 

Матриця керування В(x) також розріджена, 

розміром 9×18, з ненульовими елементами 

              1 1 1 1 1 11
2 , 1 2 3 4 5 6, , , , , ,i i Fx t t t t t t

            B  

              1 1 1 1 1 11
2 , 1 2 3 4 5 6, , , , , ,i i Fx t t t t t t

            B , 

де 1,7i  . 

Вектор впливів має вигляд: 

              1 2 3 4 5 6colon , , , , , , ,0,0u t W M t M t M t M t M t M t  

              1 2 3 4 5 6colon , , , , , , ,0,0u t W M t M t M t M t M t M t  

Вектор виходу, який дорівнює вектору стану: 
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     1 1 6 6colon , , , , , , , , , ,F F D D FD FDy t x t            

     1 1 6 6colon , , , , , , , , , ,F F D D FD FDy t x t            . 

Зауважимо, що всі наведені далі у статті чис-

лові вихідні дані та результати розрахунків призна-

чені лише для ілюстрації застосування методу, що 

описується. У якості вихідних даних використані 

конструктивні параметри колінчастого вала шести-

циліндрового дизеля СМД-31 (6ЧН12/14) і його 

індикаторна діаграма на номінальному режимі ро-

боти. Масиви значень крутного моменту отримані в 

результаті динамічних розрахунків, виконаних за 

відомими методиками [1, 2]. 

Модель у просторі станів (5) досить легко мо-

же бути вирішена чисельними методами інтегру-

вання, навіть з урахуванням нелінійності системи 

та змінного у часі вектора впливів u(t) [6]. Однак, 

слід мати на увазі значну жорсткість і ступінь кон-

сервативності системи, що вимагає застосування 

методів інтегрування більш високих порядків, на-

приклад – Рунге-Кутта IV [7], або неявних методів 

інтегрування зі змінним кроком. Крім того, важли-

вим зауваженням при організації процесу чисель-

ної реалізації моделі є те, що ігнорування розрі-

дженості матриць призводить до значного неви-

правданого збільшення обчислювальних ресурсів і 

тривалого часу комп'ютерного розрахунку. 

Для матриці коливань А(x) досліджуваної сис-

теми можна визначити значення власних чисел FOi 

(а їх знаходження сучасними комп'ютерними мате-

матичними інструментами не викликає утруднень). 

При цьому, внаслідок несталості матриці А, зна-

чення цих власних чисел будуть змінними, а їх се-

редні величини за один оборот колінчастого вала 

будуть тотожні поняттю частоти вільних гармоній-

них коливань системи. Використовуючи залежність 

30k FOin k   , де k – номери гармонік (як правило 

 8, 15...18k   із кроком 0,5, причому для чотири-

тактного двигуна небезпечними є й „напівгармоні-

ки”), є змога визначити резонансні частоти обер-

тання колінчастого вала для обраної кількості гар-

монік крутного моменту, що проілюстровано на 

рис. 2 для найнижчої власної частоти розглянутої 

коливальної системи. Отримана діаграма дозволяє 

провести вибір режимів для подальших розрахун-

ків при резонансних частотах обертання колінчас-

того вала (у даному прикладі для n9,5 = 2040 хв
–1

 та 

n10,5 = 1840 хв
–1

).  

Результат моделювання у вигляді поточних за 

часом кутів закручення окремих елементів колінча-

стого вала наведений на рис. 3. Аналіз цих резуль-

татів показує, що вони містять у собі не тільки не-

рівномірність, викликану крутильними коливання-

ми, але й загальну нерівномірність обертання колі-

нчастого вала, обумовлену сумарним підведеним 

до системи крутним моментом, що змінюється у 

часі. 
 

 
Рис. 2. Резонансні частоти обертання  

колінчастого валу 
 

 
Рис. 3. Узагальнені поточні кутові відхилення мас 

колінчастого вала 

 

Для виділення розв'язку за нерівномірністю 

обертання колінчастого вала, викликаною лише 

крутильними коливаннями, скористаємося наступ-

ним підходом. Складемо й розв'яжемо модель руху 

тієї ж системи, але прийнявши її параметри зосере-

дженими у відповідності зі схемою на рис. 4.  

 
Рис. 4. Схема коливальної системи колінчастого 

вала із зосередженими масами 

Математична модель, що описує таку розра-

хункову схему (у даному випадку – двохмасову), 

буде мати вигляд: 

     

 

;

0.

F

S FD F FD S

FD

FD FD F FD

d
t C M t W

dt

d
C

dt


     


    


(11) 

Тут 

             
1 2 3 4 5 6S Ft t t t t t t        
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 – загальний масовий момент інерції зосередженої 

обертової маси колінчастого вала, а 

             
1 2 3 4 5 6SM t M t M t M t M t M t M t     

 – сумарний крутний момент, підведений до нього. 

Тоді, при розгляді даної моделі в просторі станів, її 

відповідні матриці й вектор впливів запишуться 

таким чином: 

 
   

0 1 0 0

0 0

0 0 0 1

0 0

FD FD

S S

f

FD FD

FD FD

C C

t t
x

C C

 
 
 
  

  
 
 

 
   

A , 

    colon 0,1 ,0,0f Sx t B ,    
f Su t M t W  . 

 

Розв'язання моделі (11) з урахуванням засто-

сування розрідженої матриці виходу розміром 4×18 

з ненульовими елементами 2 1,1 1f i C  й 2 ,2 1f i C , 

де 1,9i  , дозволить одержати вектор виходу у 

вигляді 

       colon 9 colon , .f f f F Fy t x t     C   

У випадку відсутності демпфера крутильних 

коливань розглядається одномасова схема, а систе-

ма (11) перетворюється у одне рівняння 

   
S F St d dt M t W     і її розв’язання значно 

спрощується. 

Для одержання розв'язку у вигляді відхилень 

кутів і кутових швидкостей, викликаних тільки 

крутильними коливаннями, необхідно визначити 

різницю отриманих векторів виходу y  та fy , але в 

континуумі значень поточного кута повороту колі-

нчастого вала F: 

     t F F f Fy y y     . (12) 

Для розв’язання рівняння (12) будемо вважати 

синхронізуючим (тобто за значенням якого форму-

ється закон зміни підведених крутних моментів для 

всіх коливних мас) поточний кут повороту махови-

ка φF. Очевидно, що його значення формується як: 

 

0

t

F Ft dt   .   (13) 

У свою чергу, значення F – це відхилення 

ΔF, які накладені на якусь постійну середню куто-

ву швидкість обертання колінчастого вала 0 і які є 

другим елементом обчисленого раніше вектора 

виходу y(t). Отже, можна записати: 

 

 
0 0 2F F y t      . (14) 

Тоді, після підстановки рівняння (14) у (13), 

одержимо: 

      
0 2 0 2

0 0

t t

F t y t dt t y t dt        .(15) 

У виразі (15) другий доданок є не що інше, як 

поточне відхилення кута маховика ΔφF, яке також 

визначене у векторі виходу y(t). Тобто 

   
0 0 1F Ft t t y t       . (16) 

Таким чином, отримуємо параметрично зада-

ну неявну функцію     , FF y t t . Застосувавши 

той же підхід для вектора виходу моделі із зосере-

дженими масами (11), одержимо необхідний роз-

в'язок у вигляді різниці неявних функцій 

           , ,t F F f f Fy F y t t F y t t     , який є 

вектором виходу у просторі кута повороту колінча-

стого вала і його не складно перетворити у вектор у 

часовому континуумі  
ty t . Практично дана задача 

вирішується за допомогою нерівномірної прямої та 

зворотної інтерполяції значень функцій, що задані 

таблично. Результат виконаних за такою методи-

кою обчислень наведений на рис. 5. 

 
Рис. 5. Поточні кутові відхилення мас колінчасто-

го вала в результаті дії крутильних коливань 

 

За допомогою статистичного аналізу одержа-

них результатів можна побудувати діаграму мак-

симальних кутових амплітуд крутильних коливань 

окремих мас колінчастого вала, яка й наведена на 

рис. 6. З рисунку видно, що в усіх випадках вузол 

коливань приходиться на корінну шийку 1,2. 

 

 
Рис. 6. Максимальні амплітуди крутильних  

коливань окремих мас колінчастого вала 
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На основі отриманих амплітуд коливань не 

викликає труднощів визначення дотичних механіч-

них напруг крутіння у кривошипах з використан-

ням формули [2]: 

, 1

, 1 13 max

16 i i

i i i i

k

K

d



    


, (17) 

де dk – характерний діаметр (діаметр шатунної або 

корінної шийки); i – порядковий номер коливної 

маси за схемою на рис. 1. Одержані за формулою 

(17) значення дотичних напруг у кривошипах колі-

нчастого вала при різних частотах його обертання, 

представлені на рис. 7. Як видно з рисунка, резуль-

тати розрахунків, які хоч і носять ілюстраційний 

характер, ані якісно, ані в порядку значень не роз-

ходяться із відомими даними досліджень з цього 

питання (напр. [1, 2]). До того ж, наведена загальна 

методика розрахунків крутильних коливань є дово-

лі простою у реалізації та використанні, що обумо-

влює можливість її застосування для розв'язання 

оптимізаційних задач вибору й обґрунтування 

конструктивних параметрів демпферів або інших 

антиколивальних пристроїв, які можуть бути вста-

новлені на колінчастому валі. 

Таким чином, за результатами виконаної ро-

боти можна зробити висновки: 

1. Запропонований і проілюстрований у засто-

суванні простий спосіб розрахунків резонансних 

режимів, амплітуд кутів закручення і механічних 

дотичних напружень складних (вимушених, 

пов’язаних та параметричних) крутильних коли-

вань колінчастого вала двигуна на основі чисельно-

го розв'язання високорівневої системи нелінійних 

диференціальних рівнянь у вигляді моделі в прос-

торі станів. 

2. Описаний метод може бути успішно вико-

ристаний для розв'язання оптимізаційних задач 

вибору й обґрунтування конструктивних парамет-

рів демпферів крутильних коливань або інших ан-

тиколивальних пристроїв. 
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Рис. 7. Дотичні механічні напруги крутіння: 

1 – нерезонансні режими; 2 – резонансний ре-

жим k = 9,5; 3 – резонансний режим k = 10,5 
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МЕТОД РАСЧЕТА ПЕРЕМЕННОЙ ФОРМЫ КРУТИЛЬНЫХ КОЛЕБАНИЙ  

КОЛЕНЧАТОГО ВАЛА 

А.А. Прохоренко  

В статье описан простой метод расчета резонансных режимов, амплитуд углов закрутки и механических касатель-

ных напряжений сложных крутильных колебаний коленчатого вала двигателя на основе численного решения высоко-

уровневой системы нелинейных дифференциальных уравнений в виде модели в пространстве состояний. Метод может 

использоваться для решения оптимизационных задач выбора и обоснования конструктивных параметров демпферов 

крутильных колебаний или других антиколебательных устройств.  

 

THE METHOD OF CALCULATING A VARIABLE FORM OF TORSIONAL  

CRANKSHAFT OSCILLATIONS 

А. Prokhorenko 

This article describes a simple method for calculating the resonant modes, angles spin amplitudes and mechanical shear 

stresses sophisticated engine crankshaft torsional oscillations based on the numerical solution of the high-level system of nonlin-

ear differential equations in a model in the state space. The method can be used to solve optimization problems of selection and 

validation of design parameters torsional vibration dampers or other anti-vibration devices. 
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В.А. Опалев  

СОВЕРШЕНСТВОВАНИЕ ПРИВОДНОГО ТУРБОКОМПРЕССОРА  

ДВУХТАКТНОГО ДИЗЕЛЯ 3ТД-3А 
 

Представлены результаты экспериментальных и расчётных исследований приводного турбокомпрессора 

дизеля 3ТД-3А с мультипликатором, используемым в дизеле 5ТДФ. Показано, что за счёт увеличения ча-

стоты вращения вала и КПД  турбины,  снижения механических потерь в мультипликаторе компрессора  

улучшена топливная экономичность дизеля. Для расширения диапазона характеристик компрессора с 

трехъярусным рабочим колесом увеличенного диаметра предложено применять на входе щелевое устрой-

ство с присоединённым объёмом. 
    

Введение 

Двухтактные турбопоршневые дизели с про-

тивоположно движущимися поршнями конструк-

ции ГП «ХКБД» имеют высокие удельные пара-

метры: литровую и габаритную мощность - соот-

ветственно 55 кВт/л и 1000 кВт/м
3
, малую удель-

ную массу - 1,3 кг/кВт [1]. Благодаря применению 

приводного турбокомпрессора (ТК), т.е. механиче-

ской связи между лопаточными машинами и ко-

ленчатым валом двигателя, обеспечивается высо-

кая приёмистость, эффективная мощность и каче-

ственный газообмен на частичных нагрузках [2]. 

Кроме этого, применяемые в приводных ТК рабо-

чие колёса (РК) центробежного компрессора (ЦБК) 

и осевой турбины (ОТ) можно рассматривать как 

маховики, которые потребляют при резком повы-

шении частоты вращения механическую мощность 

и отдают двигателю при уменьшении частоты вра-

щения. Например, в дизеле 5ТДФ изменение часто-

ты вращения коленчатого вала от режима макси-

мального крутящего момента до режима макси-

мальной мощности или обратно происходит за 

0,2…0,3 секунды [3]. Расчёты, проведенные для 

дизеля 3ТД-3А показывают, что механическая 

мощность, потребляемая приводным ТК при уве-

личении частоты вращения, или отдаваемая двига-

телю при уменьшении частоты вращения составля-

ет 220…294 кВт, т.е. сопоставима  с мощностью 

дизеля. Из вышеописанного следует, что примене-

ние приводного ТК в дизелях обеспечивает назем-

ным транспортным машинам (НТМ), где устанав-

ливаются данные дизели, более высокие динамиче-

ские показатели, по сравнению с двигателями со 

свободным ТК, имеющим только газовую связь 

лопаточных машин с поршневой частью, что отме-

чал ещё А.Д. Чаромский [4].   

Формулирование проблемы  

Приводной ТК обеспечивает определённые 

преимущества двигателю для НТМ, но в то же вре-

мя приводит к ухудшению топливной экономично-
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сти, особенно на режимах частичных нагрузок и 

холостого хода [5, 6]. Для обеспечения приемлемой 

топливной экономичности в двухтактных дизелях 

конструкции ГП «ХКБД» в турбокомпрессорах 

применяется расположение лопаточных машин по 

схеме Н.К. Рязанцева, в которой компрессор распо-

ложен с одного торца двигателя, а турбина с друго-

го [3], что исключает подогрев воздуха в компрес-

соре от турбины, а значит и снижение плотности 

наддувочного воздуха. Кроме этого, для достиже-

ния высокого адиабатического КПД проектирова-

ние проточных частей лопаточных машин произво-

дится с учётом специфики их работы при механи-

ческой (жёсткой) связи с коленчатым валом двига-

теля [7]. В то же время необходимо стремиться к 

уменьшению механических потерь в самом приво-

де, (в мультипликаторе компрессора), что обеспе-

чивается применением подшипников качения. 

В дизеле 3ТД-3А был применен компрессор с 

трёхъярусным РК диаметром на выходе D2=220 мм, 

частотой вращения на режиме максимальной мощ-

ности ( maxNe , nк.в.=2600 мин
-1

) - nк=35400 мин
-1

 и c 

механическим КПД мультипликатора (штатный 

привод) м = 0,94. Чтобы повысить механический 

КПД необходимо снижать частоту вращения ком-

прессора, что вынуждает применять трёхъярусные 

РК ЦБК с увеличенным диаметром на выходе D2 

при сохранении неизменным диаметра на входе D1. 

Существуют оптимальные отношения диаметров 

D1/D2, в том числе и для трёхъярусных РК. Сниже-

ние этого отношения может приводить к ухудше-

нию основных параметров компрессора [7], что 

требует проведения исследований, направленных 

на совершенствование проточной части ЦБК. Так-

же необходимо оценить изменение окружного КПД 

осевой турбины с безлопаточным сопловым аппа-

ратом, применяемой в дизеле 3ТД-3А, при измене-

нии частоты вращения РК осевой турбины при ис-

пользовании нового привода ТК. 

Целью данной работы является исследование 

и совершенствование приводного турбокомпрессо-

ра двухтактного дизеля 3ТД-3А. 

Результаты исследования  

В двухтактных дизелях конструкции 

ГП «ХКБД» мощность к рабочему колесу ЦБК пе-

редаётся через мультипликатор, по двум ветвям – 

от коленчатого вала двигателя и от турбины [8]. 

Кинематическая схема механической связи при-

водного компрессора с коленчатым валом дизеля 

3ТД-3А представлена на рис. 1. 

В штатном приводе количество зубьев в ше-

стернях следующее: Z1=40, Z2=38, Z3=66, Z4=18, 

Z5=60, Z6=17, Z7=55, Z8=55, Z9=25, а передаточное 

отношение от коленчатого вала дизеля к РК ЦБК 

равно ік = 13,62. 

 
 

Рис. 1. Кинематическая схема привода компрессо-

ра дизеля 3ТД-3А: 1 - рабочее колесо ЦБК; 

2 - рабочее колесо осевой турбины; 3 - коленчатый 

вал двигателя; Z1…Z9 - шестерни привода 

 

Для уменьшения частоты вращения РК ЦБК 

предложено применить в ЦБК дизеля 3ТД-3А вме-

сто штатного мультипликатора мультипликатор 

компрессора дизеля 5ТДФ. Данный мультиплика-

тор (опытный привод) позволил повысить механи-

ческий КПД компрессора до м = 0,95 и суще-

ственно снизить трудоёмкость и себестоимость 

изготовления дизеля 3ТД-3А. Поскольку в мульти-

пликаторе применяются подшипники качения, то 

снижение их частоты вращения повышает надёж-

ность работы ЦБК. В опытном приводе ТК количе-

ство зубьев в шестернях следующее: Z1=40, Z2=36, 

Z3=65, Z4=18, Z5=58, Z6=19, Z7=53, Z8=55, Z9=25, а 

передаточное отношение ік = 12,25.  

Для сохранения окружной скорости (U2) РК 

ЦБК и степени повышения давления ( *

ê ) был уве-

личен диаметр РК до D2 = 240 мм при сохранении 

среднего диаметра D1ср = 101 мм таким же, как и в 

штатном ЦБК, что вызвало сокращение рабочего 

диапазона компрессора (рис. 2), особенно на режи-

ме максимального крутящего момента (Мкрmах, 

nк.в.=1950 мин
-1

). 

Адиабатический КПД компрессора не изме-

нился по сравнению со штатным вариантом - мак-

симальные значения 8,0* ê  при U2 = 400 м/с 

(Nеmах) и 82,0* ê  при U2 = 300 м/с (Мкрmах). 

Поскольку дизель 3ТД-3А имеет малый объём 

воздушного ресивера, а также большие амплитуды 

колебаний расхода и давления воздуха из-за малого 
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количества цилиндров, то ЦБК дизеля должен 

иметь повышенный запас по помпажу, по сравне-

нию с двигателями типа 6ТД [9, 10]. 

 

 
 

Рис. 2. Характеристики компрессора с опытным 

приводом и D2 = 240 мм: 

 - без щелевого устройства;  

 - с щелевым устройством; 

 - 
линия совместных режимов 

работы дизеля и компрессора 

 

Анализ работы компрессора на безмоторном 

стенде показал, что причиной сужения характери-

стик ЦБК является срыв потока, возникающий на 

лопатках вращающегося направляющего аппарата 

(ВНА), с переходом в помпаж. Для устранения 

срывных явлений было предложено применить в 

компрессоре перед рабочим колесом ЦБК в виде 

кольцевой щели, соединённой с замкнутым объё-

мом по типу щелевого устройства подробно опи-

санного в работе [10]. Применение щелевого 

устройства с присоединённым объёмом суще-

ственно расширило рабочий диапазон работы ком-

прессора (рис. 2) практически без изменения ос-

новных параметров ЦБК и позволило обеспечить 

требуемый запас по помпажу. 

Как видно из рис. 1 передаточное отношение 

от коленчатого вала дизеля 3ТД-3А к рабочему 

колесу турбины в штатном варианте привода тур-

бокомпрессора равно iт = 9,26. В опытном варианте 

привод ТК турбины остаётся прежним, т.е. редук-

тор турбины имеет тот же набор шестерён (Z8 и Z9), 

но за счёт изменения числа зубьев шестерён в 

мультипликаторе компрессора (Z6 и Z7) передаточ-

ное отношение iт = 9,66. В результате частота вра-

щения рабочего колеса турбины ТК увеличивается. 

Для оценки изменения основных параметров осе-

вой реактивной турбины с безлопаточным сопло-

вым аппаратом (БСА) по методике, изложенной в 

работе [7], была определена и построена зависи-

мость окружного КПД турбины (u) от относитель-

ной окружной скорости колеса тербины 

( SCUU / ), которая представлена на рис. 3. 

При этом u определяется по формуле: 

)]cos12)1(

cos(cos1[2

2

1
2
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UUU
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, 

 

где  - коэффициент скорости входного патрубка; 

 - степень реактивности; 

1 - угол выхода потока из БСА; 

 - коэффициент скорости РК; 

2 - угол выхода газа из РК. 

При применении опытного привода ТК за счёт 

увеличения частоты вращения рабочего колеса ОТ 

на режиме максимальной мощности 

(nк.в.= 2600 мин
-1

) увеличение КПД турбины соста-

вит 4%, а на режиме максимального крутящего 

момента (nк.в.= 1950 мин
-1

) КПД турбины увеличи-

вается на 9% (рис. 3). Необходимо отметить, что 

дальнейшее увеличение частоты вращения РК ОТ 

нецелесообразно, поскольку это ухудшит надёж-

ность работы редуктора турбины из-за применения 

в нём подшипников качения, которые имеют огра-

ничения по частоте вращения. Кроме этого, турби-

на дизеля 3ТД-3А рассчитана на получение макси-

мального окружного КПД (u =0,85) при её работе 

на режиме работы двигателя 0,8 Nemax (рис. 3), а 

существенное увеличение частоты вращения РК 

ОТ уменьшит КПД турбины на данном режиме и 

увеличит при работе дизеля на большей мощности, 

что может ухудшить путевую экономичность НТМ, 

поскольку дизель большую часть времени работает 

не на максимальной мощности, а на частичных 

нагрузках [3]. Повышение же частоты вращения РК 

ОТ с опытным приводом ТК сдвинет максималь-

ный окружной КПД турбины в зону режима работы 

двигателя 0,83 Nemax, что вполне допустимо для 

НТМ с дизелем 3ТД-3А, а снижение КПД турбины 

на режиме 0,8 Nemax незначительное и соста-

вит 0,6% (рис. 3). 
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Рис. 3. Зависимость окружного КПД турбины от 

кинематического параметра нагрузки: 

точки 1 и 2 - режим Мкр max; 

точки 3 и 4 - режим Nе max; 

точки 5 и 6 - режим 0,8 Nе max; 

 - опытный привод ТК;  

 -  штатный привод ТК 

 

В результате проведенных исследовательских 

работ были даны рекомендации применить опыт-

ный привод ТК (мультипликатор компрессора дви-

гателя 5ТДФ) в дизеле 3ТД-3А с новой проточной 

частью компрессора (D2=240 мм) при сохранении 

той же самой осевой турбины с безлопаточным 

сопловым аппаратом. Среднестатистические значе-

ния параметров дизелей, полученные в результате 

испытаний на режимах внешней  характеристики  

(Nemax, Мкрmax) со штатным приводом ТК и с опыт-

ным приводом ТК приведены в таблице. 

Снижение механических потерь в мультипли-

каторе компрессора и повышение мощности тур-

бины за счёт повышения КПД позволило несколько 

снизить давление наддува путём уменьшения 

окружной скорости РК ЦБК с опытным приводом 

ТК на 2%, что также уменьшило потребляемую 

мощность компрессором наддува. Улучшение топ-

ливной экономичности двигателя с приводным ТК 

должно происходить по всей нагрузочной характе-

ристике [6], а не только в точках внешней характе-

ристики. Как видно из таблицы 1 столь незначи-

тельное уменьшение давления наддува в опытном 

варианте не повлияло на мощность дизеля и прак-

тически не изменило температуру отработавших 

газов на выходе из турбины. В то же время улуч-

шилась топливная экономичность дизеля, особенно 

на режиме максимального крутящего момента 

(Ne = 316 кВт), что объясняется гораздо большим 

повышением КПД турбины на этом режиме, по 

сравнению с режимом максимальной мощности 

(Ne = 368 кВт).   

 

Таблица 1. Среднестатистические значения 

параметров дизелей со штатным и с опытным при-

водом ТК 

 

Мощ-

ность 

Ne,  

кВт 

Удель-

ный 

эффек-

тивный 

расход 

топлива,  

ge, 

г/(кВтч) 

Давление 

наддува, 

Рк, 

МПа 

Расход 

воздуха, 

Gв,  

кг/с 

Темпера-

тура газов 

на выпус-

ке, 

tr, 
0
C 

Штатный привод ТК, D2 = 220 мм 

368 220 0,271 0,79 570 

316 218 0,192 0,54 625 

Опытный привод ТК, D2 = 240 мм 

368 218 0,268 0,78 575 

316 211 0,188 0,52 635 

 

Заключение 

В результате исследований приводного ТК ди-

зеля 3ТД-3А установлено, что снижение механиче-

ских потерь в компрессоре и повышение КПД тур-

бины возможно за счёт применения мультиплика-

тора ЦБК двигателя 5ТДФ. При этом, необходимо 

использовать РК ЦБК увеличенного диаметра, что 

требует расширения диапазона характеристик ком-

прессора путём применения на входе щелевого 

устройства с присоединённым объёмом. 

Таким образом, использование в конструкции 

дизеля 3ТД-3А мультипликатора компрессора ди-

зеля 5ТДФ (опытный привод ТК) позволяет улуч-

шить топливную экономичность двигателя 

3ТД-3А, повысить надёжность работы компрессора 

за счёт снижения частоты вращения РК ЦБК, а 

также существенно снизить трудоёмкость и себе-

стоимость изготовления дизеля 3ТД-3А. 
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УДОСКОНАЛЕННЯ  ПРИВОДНОГО ТУРБОКОМПРЕСОРА ДВОТАКТНОГО ДИЗЕЛЯ 3ТД-3А 

В.А. Опалєв 

Представлено результати експериментальних і розрахункових досліджень, застосовуваного в дизелі 3ТД-3А при-

водного турбокомпресора з мультиплікатором (дослідний привод), який використовується у компресорі двигуна 5ТДФ. 

Показано, що застосування дослідного привода поліпшує паливну економічність дизеля 3ТД-3А за рахунок збільшення 

частоти обертання турбіни, що підвищує її ККД, а також за рахунок зниження механічних втрат у мультиплікаторі ком-

пресора. Для розширення діапазону характеристик компресора з триярусним робочим колесом збільшеного діаметра 

запропоновано застосовувати на вході щілинний пристрій із приєднаним об’ємом. 

 

PERFECTING OF A DRIVE TURBOCOMPRESSOR TWO-STROKE DIESEL 3TD-3A 

V.A. Opalev 

The experimental and calculated studies applied in a diesel of a 3TD-3А, drive turbocompressor with a multiplicator (ex-

perimental drive), used in the compressor of the engine 5TDF are introduced. Is rotined, that the applying of an experimental 

drive meliorates fuel profitability of a diesel of a 3TD-3А at the expense of magnification of a rotation speed of the turbine, that 

increases boiler efficiency, and also at the expense of lowering mechanical losses in a multiplicator of the compressor. It is of-

fered to apply to expansion of a gamut of performances of the compressor with three stage by an impellor of the augmented di-

ameter on an input the slotted device with affixed bulk. 
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ОЦЕНКА ВЛИЯНИЯ ПОКРЫТИЯ НА ТЕМПЕРАТУРУ ВСПЫШКИ НА 

 СКОЛЬЗЯЩЕМ КОНТАКТЕ 

Предложена уточненная расчетная оценка влияния покрытия на неустановившуюся температурную 

вспышку в условиях скользящего контактирования при граничном или сухом трении с учетом теплофизиче-

ских свойств слоистой структуры пары трения. Приведены зависимости температуры вспышки на множе-

ственном контакте от толщины покрытия при различных значениях относительной продолжительности 

цикла нагружения и их числа. Дан пример оценки влияния медного покрытия на температурную вспышку в 

паре трения гильза цилиндра – поршневое кольцо быстроходного дизеля. 

 

Введение 

Постановка проблемы. Как известно [1,2], 

одним из перспективных способов повышения про-

тивозадирной стойкости трущихся пар является 

нанесение защитных покрытий на рабочие поверх-

ности сопряженных деталей. К настоящему време-

ни накоплен обширный опыт применения различ-

ных антифрикционных и  антизадирных покрытий 

двигателей, отличающихся как по назначению, так 

и уровнем форсирования [3,4]. Установлено, что 

тонкие покрытия с высокой теплопроводностью, 

нанесенные на поверхности трения, могут суще-

ственно уменьшить величину температурных 

вспышек, причем их величины иногда сопостави-

мы или даже больше поверхностных температур 

[5,6]. 

Вместе с тем в проведенных расчетах исполь-

зовалась упрощенная модель контакта, в которой 

микронеровность, расположенная на одном полу-

бесконечном теле, двигалась по гладкому другому 

полубесконечному телу, т.е. без учета циклическо-

го воздействия со стороны неровностей контртела. 

Подобное допущение может привести к ошибоч-

ным результатам, затруднит анализ и изучение 

тепловых процессов на дискретном контакте твер-

дых тел с покрытиями. Модель множественного 

контакта предложена в работе [7], однако в ней не 

рассматриваются многослойные элементы пары 

трения. 

Поэтому актуальным является дальнейшее 

уточнение расчетной оценки влияния покрытий на 

снижение температурного режима с учетом реаль-

ных условий контактирования шероховатых по-

верхностей и изменения величин теплофизических 

параметров в зависимости от толщины покрытий и 

времени трения. 

Цель работы - уточнить расчетную оценку 

влияния покрытия на неустановившуюся темпера-

турную вспышку на скользящем контакте, а также 

применить ее к паре трения гильза цилиндра – 

поршневое кольцо (ГЦ – ПК) двигателя внутренне-

го сгорания в условиях множественного контакта и 

граничной смазки. 

Основной материал. Для расчетной оценки 

влияния покрытия на температурную вспышку за 

основу была взята модель множественного контак-

та, предложенная в работе [8]. 

Неровность поверхности поршневого кольца с 

нанесенным покрытием из материала высокой теп-

лопроводности λп и толщиной hп скользит относи-

тельно неровностей поверхности гильзы цилиндра. 

Все неровности пары трения покрыты адсорбиро-

ванной масляной пленкой толщиной δм с коэффи-

циентом теплопроводности λм. Предполагается, что 

трение на фактическом пятне касания со средним 

диаметром dc осуществляется с одинаковой интен-

сивностью qк и длительностью τк, равной отноше-

нию диаметра dc к скорости скольжения V. Неров-

ность ПК охлаждается через одинаковые проме-

жутки времени между двумя последовательными 

контактами τр, равными отношению среднего рас-

стояния между  неровностями sc к скорости сколь-

жения V. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 
 

 

Конечная температура  (j–1)-го цикла нагру-

жения принимается равной начальной температуре 

для последующего j-го цикла. 

  
q           qк 
                     
       апр.  , λпр                               τ        
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                                          τк                         

τр                                          τ                                              
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Рис. 1 Расчетная схема замещения для  

определения температурной вспышки  t1min в  

конце первого цикла нагружения неровностей 

 В. Г. Заренбин, Т.Н. Колесникова, 2016 

 



Конструкция ДВС 

 
ISSN 0419-8719      ДВИГАТЕЛИ ВНУТРЕННЕГО СГОРАНИЯ 1'2016 25 

На рис.1 приведена расчетная схема замеще-

ния для определения температурной вспышки  t1min 

в конце первого цикла нагружения неровностей [9].  

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Рис.2 Изменение максимальной температуры 

вспышки tmax от толщин нанесенного покрытия hп  

при различных   значениях  : 

1 - 2,1 ;    2 - 5,1 ;   3 - 2  

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

После первого цикла нагружения   температу-

ру движущейся неровности можно записать в виде 

[9]: 
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где тп1 – коэффициент распределения тепловых 

потоков, найденный из условия равенства макси-

мальных или средних поверхностных температур 
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где  к(Fo1), к(Fo2) – функции чисел Fо1=a1пр.
. 

τр/dс
2
 и Fо2=a2пр..(τр–τк)/dc

2
; а1пр; а2пр – приведенные 

коэффициенты температуропроводности, соответ-

ственно, за время τp и (τр–τк); λпр1 – приведенная 

теплопроводность за время τр. 

Приведенные теплофизические характе-

ристики материалов ПК и ГЦ находились по из-

вестным формулам [1]: 
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Эффективная глубина проникновения тепла за 

время существования пятна касания неровностей τк 

равна: 

при  τм<τк≤τм+τп 

)(73,1 мкпмк.эф  aв , 

где:  τп=h
2
п/(3ап),  τм=δ

2
м/(3ам);  

при   τк>τм+τп   

)(73,1 пмккпмк.эф  ahв , 

при  τк>τм      

)(73,1 мкцмц.эф  aв ; 

ап, ац, ак, aм – соответственно коэффициенты тем-

пературопроводности материалов покрытия, ГЦ, 

ПК и масляной пленки. 

Приведенная теплоемкость:  
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Приведенная плотность: 
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Рис.3. Изменение максимальной температуры 

вспышки tmax  от числа циклов нагружения N 

 при 2,1  и различных значениях hп:     

1 – hп =0;    2 – hп =4
.
10

-6
м  ;   3 – hп =8

.
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где ρм, см, ρц, сц, ρк, ск, ρп, сп – соответственно, 

плотность и теплоемкость слоя масла, ГЦ, ПК и 

покрытия. 

 В конце N цикла нагружения:  
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а1пр.j, а2пр.j  – приведенные коэффициенты темпера-

туропроводности, соответственно, за промежутки 

времени jτp и (jτр–τк); λпр.j – приведенный коэффици-

ент теплопроводности за промежуток время jτp. 

Коэффициент распределения тепловых потоков:  
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tц , tк – средние температуры поверхностей ГЦ и 

ПК; апр.ц и λпр.ц – соответственно, приведенные ко-

эффициенты температуро-проводности и тепло-

проводности ГЦ за промежуток времени jτp. 

При малых значениях числа Фурье (Fo<0,1) 

формула для tmin примет вид: 
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что совпадает с формулой приведенной в работе 

[7]. 

Максимальная температура вспышки после j–

го цикла нагружения возникает в момент, когда 

тепло проникает на всю толщину граничной мас-

ляной пленки, т.е. при  τmax=jτp+τм, тогда  








 мм

м

тп
minmax

2 аq
tt к

.           (2) 

На рисунке 2 представлены изменения макси-

мальной температуры вспышки tmax от толщины 

нанесенного покрытия hп и различных значений 

относительной продолжительности цикла нагруже-

ния кp /   при следующих исходных данных: 

к=70Вт/(мК), ц=50Вт/(мК), м=0,14Вт/(мК),   

п=393 Вт/(мК), ак= 2,210
-5

 м
2
/с, ац= 1,510

-5
 м

2
/с,   

ам=8,610
-8

 м
2
/с, ап=1,110

-4
 м

2
/с,  dс=5,710

-6
м, 

м=0,110
-6

м, к=1,610
-6

с, qк=5
.
10

8
Вт/м

2
,  N=10. 

Видно, что при 2,1  увеличение толщины 

покрытия hп от нуля до 8
.
10

-6
 м приводит к сниже-

нию tmax на 8
о
С (6%). При 2  уменьшение tmax 

составляет всего 3
о
С. 

Увеличение N от 2 до 10 при 2,1  и  hп=4
.
10

-

6
м повышает tmax на 6

о
С, при hп=8

.
10

-6
м – на 2

о
С 

(рис.3). Таким образом, для выбранных условий 

трения при N≥10 и 2  независимо от толщины 

покрытия увеличение tmax практически не происхо-

дит. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Рис.4. Изменение  температуры вспышки  t  для 

единичной неровности  при разрушении масляной 

пленки в зависимости от времени 

 контактирования  τ : 

1 – без покрытия, 2  –  с покрытием 

 

Приведенные результаты получены при усло-

вии отсутствия разрушения смазки и последующе-

го контактирования металлических поверхностей. 

Однако, если на контакте возникнет температура 

выше критической для разрушения смазки, то в 

расчете температурной вспышки масляная пленка 

не учитывается, и при оценке интенсивности теп-

лового потока qк принимается коэффициент трения 

для несмазанного покрытия, соответствующий ре-

альным условиям контактирования. 

В этом случае приведенные теплофизические 

характеристики при τк>τм+τп будут определяться по 

формулам: 
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На рисунке 4 показаны изменения температу-

ры вспышки t для единичной неровности при раз-

рушении смазки в зависимости от времени и раз-
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личных видов трения. Коэффициент трения при 

граничной смазке, а также для несмазанной по-

верхности с покрытием принят равным  f1=0,08; для 

несмазанной поверхности без покрытия – f2=0,2; 

qк=6,8
.
10

8
Вт/м

2
, к=310

-6
с.  

Остальные исходные данные приведены вы-

ше.  

При наличии покрытия  максимальное сниже-

ние температуры вспышки достигает 20
0
С, что бу-

дет способствовать предотвращению дальнейшего 

разрушения масляных пленок и снижению вероят-

ности возникновения заедания на трущихся по-

верхностях. Что касается влияния на температуру 

вспышки отношения   и числа циклов нагружения 

N, то оно практически остается таким же, как и при 

неразрушенных масляных слоях. 

Предложенные расчетные формулы были ис-

пользованы для оценки влияния покрытия из элек-

тролитической меди на температурную вспышку на 

контакте неприработанных поверхностней ГЦ-ПК 

быстроходного дизеля при следующих основных 

исходных данных [2,6]:     п=393 Вт/(мК),    сп=389 

Дж/(кгК),   ρп=8950 кг/м
3
,   ап=1,1

.
10

-4
м

2
/с,  контур-

ное давление –  рс=6,5МПа,  НВ=0,410
4 

МПа,   

Е=2,110
4 
МПа,     f1 =0,08,    f2=0,2,     tк=120

о
С. 

Приведенная комплексная характеристика 

шероховатостей – Δ = 0,036. Скорость скольжения -  

V=1,7 м/с.  

Предварительно найден вид деформации в зо-

нах фактического контакта  по известной формуле 

для контурного давления, приводящего к пластиче-

скому деформированию двух шероховатых по-

верхностей [1,2]: 
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2212
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)1(

2

4,5
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HB
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При   υ= 3,6 и μ= 0,3 получим рс.кр= 4,1МПа. 

Заданное контурное давление на контакте рс 

превышает рс.кр, поэтому в зоне контакта будут 

наблюдаться пластические деформации. 

Значение отношения среднего расстояния 

между пятнами контакта s к среднему диаметру 

пятна контакта, т.е.  c/ dss cc , при пластиче-

ском контакте находим как [8]: 

5,0)/(2

2

HBpc


 . 

Для принятых данных   31, т.е. можно ис-

пользовать единичную модель контакта. 

Средний диаметр пятна контакта при пласти-

ческом деформировании [1,2]: 







 2

1

5,0
c )/(

22
HBp

r
d c

.  

 Для приведенного   радиуса   неровностей 

r=41
.
10

-6
м средний диаметр пятна контакта равен   

dc=4,7
.
10

-6
м.  Тогда  длительность контакта  

τк=dc/V=2,8
.
10

-6
с.                

Используя формулу (2) при tmin= tк после пер-

вого цикла нагружения  найдем максимальную 

температуру поверхности трения в момент проник-

новения тепла на всю толщину масляной пленки 

(τ=τм)    tmax=275
o
C. 

Если принять допустимую температуру по-

верхности трения равной 240
o
C ,  то в этом случае 

произойдет разрушение адсорбированного масля-

ного слоя и образование металлического микро-

контакта. 

Из формулы (1) температура на фактическом 

пятне касания в конце однократного взаимодей-

ствия неровностей (τ=τк) равна: 

для металлического контакта без покрытия 

tmin=146
o
C, с покрытием tmin=129

o
C. 

Следовательно, наличие медного покрытия на 

поршневом кольце в условиях нарушения  гранич-

ной смазки  снижает  температуру на контакте на 

17
о
С (12%). 

Выводы. 1. Предложена уточненная расчет-

ная оценка влияния покрытия на неустановившую-

ся температурную вспышку в условиях скользяще-

го контактирования при граничном или сухом тре-

нии с учетом теплофизических свойств слоистой 

структуры пары трения. 

2. Приведены зависимости температуры 

вспышки на множественном контакте от толщины 

покрытия при различных значениях относительной 

продолжительности цикла нагружения и их числа. 

В условиях, когда относительная продолжитель-

ность цикла нагружения больше 2 и число циклов 

нагружения больше 10, можно использовать упро-

щенную (единичную) модель контакта.     

3. Дан пример оценки влияния медного по-

крытия на температурную вспышку в паре трения 

гильза цилиндра – поршневое кольцо быстроход-

ного дизеля. Установлено, что для выбранных 

условий трения  наличие покрытия из электроли-

тической меди на поршневом кольце приводит к 

снижению температуры поверхности на 12%, что 

снижает вероятность задира и износ пары трения 

гильза цилиндра – поршневое кольцо ДВС. 
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ОЦІНКА ВПЛИВУ ПОКРИТТЯ НА ТЕМПЕРАТУРУ СПАЛАХУ НА КОВЗНОМУ КОНТАКТІ 

В.Г. Заренбін, Т.М. Колеснікова 

Запропонована уточнена розрахункова оцінка впливу покриття на несталий температурний спалах в умовах ковза-

ючого контактування при граничному або сухому терті з урахуванням теплофізичних властивостей шаруватої структури 

пари тертя. Приведені залежності температури спалаху на множинному контакті від товщини покриття при різних зна-

ченнях відносної тривалості циклу вантаження і їх числа. Даний приклад оцінки впливу мідного покриття на температу-

рний спалах в парі тертя гільза циліндра - поршневе кільце швидкохідного дизеля. 

 

ESTIMATION OF INSLUENCE OF A COVERING ON FLASH TEMPERATURE ON SLIDING CONTACT 

V.G. Zarenbin, Т.N. Kolesnikova 

Offered acute accounting estimation of influence of covering on unsettle temperature flash in the environment of slippery 

contact under the bound and dry friction which includes thermal features of multilayer structure of friction parts. Indicated de-

pendences of flash’s temperature on the multilayer contact from thickness of covering under the different marks of relative con-

tinuation of loading cycle and their amount. Represented the example of estimation of influence of copper covering on the tem-

perature flash in the parts of friction of cylinder’s sleeve – piston’s ring of fast-moving diesel. 
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О.Ю. Линьков, В.В. Пылёв, С.А. Кравченко 

ОЦЕНКА ВЛИЯНИЯ НАГАРА НА ТЕМПЕРАТУРНОЕ СОСТОЯНИЕ ДНИЩА  

ГОЛОВКИ ЦИЛИНДРОВ СРЕДНЕОБОРОТНОГО ДИЗЕЛЯ 

Рассмотрены представления о возникновении трещин в перемычках головки цилиндра тепловозного дизеля. 

Оценено влияние нагара на поверхности огневого днища головки цилиндра на её температурное состояние. 

Исследована проблема, связанная с неравномерным распределением тепловых потоков поверхностью днища. 

Проведено расчетное исследование влияния неравномерного распределения нагара на температурное состо-

яние огневого днища головки цилиндра четырехтактного тепловозного дизеля. 

 

 

Введение. Большое количество магистраль-

ных (2ТЭ116, 2ТЭ121, ТЭП70, ТЭП75) и маневро-

вых (ТГМ6, ТЭМ7) тепловозов оснащены четырех-

тактными среднеоборотными дизелями типа Д49 

(12ЧН26/26), разработанными в Коломне (Россия) 

на тепловозостроительном заводе и выпускаемыми 

с 1975 г. На железнодорожном транспорте в  

Украине имеется значительная потребность в за-

мене деталей данных двигателей. Одной из про-

блемных деталей является головка цилиндра. Как 

показала практика использования указанных дизе-

лей, достаточно часто встречающейся поломкой 

является появление трещин на её огневой поверх-

ности в перемычке между клапанами (рис. 1), а 

также между клапаном и отверстием форсунки.  

 

 
 

Рис. 1. Трещина на огневой поверхности головки 

цилиндра 

 

Изготавливается головка из высокопрочного 

чугуна ВПЧ-НМ-П. Согласно ТУ срок службы 

данной детали должен соответствовать сроку 

службы дизеля (3,6 млн. км пробега). Однако ре-

альный срок службы головок цилиндров составляет 

600 … 800 тыс. км. По этой причине потребитель 

постоянно заинтересован как в поставках новых 

изделий, так и, что особо актуально, в повышении 

срока их эксплуатации. 

Анализ проблемы. В Украине эксплуатиру-

ются головки цилиндров производства Коломен-

ского завода, Полтавского ТРЗ (литые заготовки 

поставляются из Германии) и Кременчугского ме-

ханического завода  (собственное литьё). Срок 

службы головок этих производителей несколько 

отличается, но в целом позволяет исключить весо-

мое влияние качества материала и нарушения тех-

нологии изготовления на растрескивание перемы-

чек. Это обстоятельство выдвигает задачу матема-

тического моделирования и анализа состояния кон-

струкции с целью ее совершенствования.  

Среди известных факторов, вызывающих по-

явление трещин в перемычках головок цилиндров, 

рассматривают габариты головки, толщину огнево-

го днища, конфигурацию литейных сопряжений 

внутренних поверхностей, плавающую конструк-

цию седел клапанов, особенности жидкостного 

охлаждения. При этом возникновение трещин по-

ясняется высоким уровнем термических напряже-

ний, вызванных значительным перепадом темпера-

тур преимущественно в радиальном направлении 

цилиндра в условиях циклических низкочастотных 

и высокочастотных изменений нагрузки [1, 2]. 

В результате анализа состояния головок ци-

линдров, имеющих исследуемые дефекты, выявле-

но наличие нагара на огневой поверхности головки. 

При этом нагар образуется неравномерно по ука-

занной поверхности, что позволяет выделить три 

характерные зоны, представленные на рис. 2. 

Здесь в общем случае зону 1 можно характе-

ризовать постоянным наличием нагара в процессе 

эксплуатации дизеля, зону 2 – образованием нагара 

на частичных нагрузках и выгоранием на тяжелых 

режимах нагружения, зону 3 – практическим отсут-

ствием нагара. 

Являясь теплоизолятором, нагар перераспре-

деляет тепловые потоки, уменьшая их величину в 

зонах с большим слоем нагара и увеличивая в зо-
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нах с меньшим. Можно предположить, что указан-

ное явление вносит дополнительный вклад в уве-

личение перепада температур по головке цилиндра. 

Причем этот перепад имеет преимущественно 

окружной характер, при котором увеличиваются 

термические напряжения в зоне перемычек. Уро-

вень этого вклада на сегодня не исследован. 

 

 
 

Рис. 2. Огневая поверхность головки цилиндра с 

нагаром 

 

Известно, что нагар обладает свойствами ча-

стично-динамической теплоизоляции [3]. Поэтому, 

для учета его влияния на температурное состояние 

головки цилиндров необходимо решение задачи 

высокочастотной нестационарной теплопроводно-

сти в области днища в сочетании с моделировани-

ем стационарного трехмерного температурного 

состояния в остальной области головки. Методика 

такого моделирования предложена и реализована 

применительно к поршню, представлена в [4, 5]. 

Для обоснования её использования применительно 

к головке цилиндров нужны предварительные ис-

следования по оценке влияния отложений нагара на 

днище головки цилиндров на её температурное 

состояние.  

Изложение основного материала. 

В работе предложено решение температурной 

задачи днища головки в следующей постановке. 

Теплопроводность огневого днища рассматривает-

ся как одномерная, в направлении его толщины. На 

первом этапе исследований с учетом параметров 

рабочего тела дизеля устанавливается тепловой 

поток от рабочего тела в головку цилиндров. На 

втором этапе, с учетом допущения, что нагар пере-

крывает 50 % площади головки, а суммарный теп-

ловой поток от рабочего тела в головку цилиндров 

при этом не изменяется, устанавливается темпера-

турное состояние части головки, имеющей нагар и 

части, свободной от нагара. На этой основе уста-

навливается оценочное влияние нагарообразования 

на теплоперепад между рассматриваемыми зонами  

огневой поверхности головки. 

Расчетное исследование нестационарного вы-

сокочастотного температурного состояния днища 

головки выполнено с применением математической 

модели [6]: 
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где Т0(х), Т(х,τ) – температуры днища на расстоя-

нии x от огневой поверхности в начальный момент 

времени и в текущий момент τ; Тг(τ), Тв – темпера-

туры рабочего тела в камере сгорания и охлажда-

ющей жидкости в полости головки; αг(τ), αв – ко-

эффициенты теплоотдачи от соответствующих сред 

к телу головки; λ, с, ρ – теплопроводность, тепло-

емкость и плотность материалов, соответственно; l 

– толщина днища головки. 

Теплофизические свойства чугуна, из которо-

го выполнена головка цилиндра, задавались как 

температурозависимые в соответствии с [7]; для 

слоя нагара они приняты: λ = 1,7 Вт/(м∙К), с = 1260 

Дж/(кг∙К) и ρ = 2000 кг/м
3
 [8]. Граничные условия 

со стороны поверхности охлаждения: αв = 1800 

Вт/(м
2
∙К), Тв = 363 К [9]. Коэффициент теплоотдачи 

со стороны рабочего тела определялся согласно 

формуле проф. Г. Вошни.  

Исследование проводилось на режиме работы 

дизеля Ne = 1470 кВт, n = 1000 мин
-1

 для толщин 

нагара от 0 до 0,75 мм. Толщина днища головки 

принята 15 мм. 

Расчеты выполнялись при помощи программ-

ного комплекса, реализованного на языке Free Pas-

cal. 

1 

2 

3 
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Результаты расчетного высокочастотного 

температурного состояния огневой поверхности 

головки цилиндров при различных толщинах нага-

ра представлены на рис. 3. 

Из рисунка видно, что наличие нагара приводит к 

существенному росту температуры на его поверх-

ности. 

 
Рис. 3. Мгновенные температуры поверхности головки цилиндра:  

цифры у кривых – толщина нагара, мм 
 

Так, например, при толщине нагара 0,75 мм 

эта температура на протяжении рабочего цикла 

двигателя превышает температуру исходной по-

верхности головки на 40 … 90 градусов. Это обсто-

ятельство приводит к уменьшению теплового по-

тока в головку в зоне наличия нагара и его увели-

чения в свободной от нагара зоне до 9 %.  

На рис. 4 представлены зависимости средне-

цикловой температуры для различных зон днища 

головки. Видно, что исходная расчетная темпера-

тура при отсутствии нагара равна 207 ºС. 

 
Рис. 4. Зависимость среднецикловой температуры поверхности головки цилиндра от толщины нагара:  

1 – поверхность слоя нагара; 2 – поверхность материала головки под нагаром;  

3 – поверхность головки в зоне, свободной от нагара 
 

При толщине слоя нагара 0,75 мм средняя 

температура на его поверхности возрастает до 

250 ºС, а материала головки под нагаром снижается 

до 197 ºС. При этом температура свободной от 

нагара части поверхности головки возрастает до 

220 ºС. Таким образом, наличие нагара снижает 

температуру собственно поверхности головки в его 

зоне на 10 градусов и увеличивает температуру 

головки в свободной от нагара зоне на 13 градусов. 

В целом имеет место температурный перепад по 

поверхности головки, равный 23 градуса.  

Аналогичные исследования выполнены при 

увеличенной до 20 мм толщине днища головки. В 

данном случае, при общем увеличении температу-

ры для исходной конструкции до 232 ºС, увеличе-

ние теплоперепада по поверхности головки прак-

тически не происходит. Расчетное его значение при 

толщине нагара 0,75 мм составило 24 градуса.  

Полученный результат свидетельствует о 

необходимости учета наличия нагара на части по-

верхности днища головки цилиндров тепловозного 

двигателя при решении задачи повышения долго-

вечности межклапанных перемычек головки. 

 

Заключение 

Выполнены предварительные исследования и 

разработана методика оценки влияния отложений 

нагара на днище головки цилиндров на его темпе-

ратурное состояние. Использована математическая 

модель нестационарной высокочастотной одно-

мерной теплопроводности. Показано, что нагар, 

имеющий место на части огневого днища, может 

служить дополнительным фактором высокой тер-

мической напряженности головок. Это обстоятель-

ство следует учитывать в задачах повышения дол-

говечности межклапанных перемычек головок, в 

частности, тепловозных дизелей типа Д49. 

Дальнейшее направление работ предполагает 

моделирование трехмерного температурного со-

стояния головок цилиндров с учетом нагарообразо-

вания на их днище. 

 



Конструкция ДВС 

 
ISSN 0419-8719      ДВИГАТЕЛИ ВНУТРЕННЕГО СГОРАНИЯ 1'2016 32 

Список литературы: 

1.  Исаев Е. В. Оценка напряженного состояния и запаса 

прочности элементов днища головок цилиндров // Трак-

торы и сельхозмашины. – 1974. – №4. – С. 10-12. 2. Кос-

тин А. К. Теплонапряженность двигателей внутреннего 

сгорания: Справочное пособие / Костин А. К., Ларионов 

В. В., Михайлов Л. И. – Л. : Машиностроение, 1979. – 222 

с. 3. Оцінка температурного стану стінки камери зго-

ряння поршня з шаром нагару / Марченко А. П., Шпаков-

ский В. В., Пильов В. В. та ін. // Двигатели внутреннего 

сгорания. – 2012. – №2. – С. 37-41. 4. Марченко А. П. 

Методика моделирования нестационарного высокочас-

тотного температурного состояния поршня двигателя 

внутреннего сгорания / А. П. Марченко, В. В. Пылёв // 

Известия высших учебных заведений : Машиностроение. 

– 2013. – № 5. – С. 58-63. 5. Марченко А. П. Моделювання 

нестаціонарного високочастотного температурного 

стану поршня двз з теплоізольованою поверхнею камери 

згоряння / А. П. Марченко, В. В. Пильов // Двигатели 

внутреннего сгорания. – 2015. – № 2. – С. 41-47. 6. Пи-

льов В. В. Визначення впливу теплоізоляції камери зго-

ряння на показники роботи ДВЗ : автореф. дис. ... канд. 

техн. наук : спец. 05.05.03 „Двигуни та енергетичні 

установки” / Пильов В. В. – Харків, 2014. – 20 с. 7. Про-

цессы в перспективных дизелях / Шеховцов А. Ф., Абрам-

чук Ф. И.,. Крутов В. И. и др. ; под ред. А. Ф. Шеховцова. 

– Харьков : Изд-во «Основа», 1992. – 352 с. 8. Кавтара-

дзе Р. З. Локальный теплообмен в поршневых двигате-

лях: Учеб. пособ. для вузов / Кавтарадзе Р. З. – М. : Изд-

во МГТУ им. Н.Э. Баумана, 2007. – 472 с. 9. Шеховцов А. 

Ф. Разработка конечноэлементной модели теплона-

пряженного и деформированного состояния головки 

цилиндров быстроходного дизеля / Шеховцов А. Ф., Три-

нев А. В., Авраменко А. Н. // Двигатели внутреннего сго-

рания. – 2007. – № 1. – С. 20-30. 

 
Bibliography (transliterated): 

1. Isayev, E. V. (1974), “Assessment of the state of stress and the 

bottom margin of the cylinder heads elements strength”, Tractors 

and agricultural machinery [“Otsenka napryazhennogo sostoyaniya 
i zapasa prochnosti elementov dnishcha golovok tsilindrov”, 

Traktory i selkhozmashiny], №4. pp.10-12. 2. Kostin, A. K., 

Larionov, V.V., Mikhaylov, L.I. (1979) “Thermal stress of 
combustion engines: a Reference Guide [Teplonapryazhennost 

dvigateley vnutrennego sgoraniya: Spravochnoye posobiye], Lenin-

grad: Mashinostroyeniye.  222 p. 3. Marchenko, A. P., Shpakovskyi, 
V. V., Pylov, V. V. and etc. (2012) “Evaluation of temperature state 

combustion piston chamber wall with a layer of soot” Internal com-

bustion engines  [“Otsinka temperaturnoho stanu stinky kamery 
zghoriannia porshnia z sharom naharu”, Dvyhately vnutrenneho 

shoranyia]. №2, pp. 37-41. 4. Marchenko, A.P., Pylev, V.V. (2013) 

“Methods of modeling of non-stationary high-temperature state of 
the internal combustion engine piston” Proceedings of the higher 

educational institutions: Engineering. [“Metodika modelirovaniya 

nestatsionarnogo vysokochastotnogo temperaturnogo sostoyaniya 
porshnya dvigatelya vnutrennego sgoraniya” Izvestiya vysshikh 

uchebnykh zavedeniy : Mashinostroyeniye]. №5. pp. 58-63. 5. 

Marchenko, A.P., Pylev, V.V.  (2015) “Simulation of unsteady state 
of high temperature ICE piston insulated from the surface of the 

combustion chamber” Internal combustion engines [“Modeliuvannia 

nestatsionarnoho vysokochastotnoho temperaturnoho stanu porshnia 
dvz z teploizolovanoiu poverkhneiu kamery zghoriannia” Dvyhately 

vnutrenneho shoranyia] №2. pp. 41-47. 6. Pylov, V.V. (2014) 

Determining the impact of the combustion chamber insulation on the 
performance of internal combustion engines: Thesis Candidate of 

Technical Sciences, specialty 05.05.03 "Engines and Power Plants" 

[Vyznachennia vplyvu teploizoliatsii kamery zghoriannia na 
pokaznyky roboty DVZ : avtoref. dys. kand. tekhn. nauk : spets. 

05.05.03 „Dvyhuny ta enerhetychni ustanovky”].  Kharkiv, 20 p. 7. 

Shekhovtsov, A.F., Abramchuk, F.I., Krutov, V.I. and others, ed. A.F. 
Shekhovtsov (1992) “Processes in promising diesel”  [“Protsessy v 

perspektivnykh dizelyakh”] Kharkov : Publishing house «Osnova», 

352 p. 8. Kavtaradze, R.Z. (2007 ) “Local heat transfer in piston 
engines: Textbook for High Schools” [Lokalnyy teploobmen v 

porshnevykh dvigatelyakh: Ucheb. posob. dlya vuzov] Moscow : 

Publishing house  MGTU named N.E. Baumana. 472 p. 9. She-
khovtsov, A.F., Trinev, A.V., Avramenko, A.N. (2007 ) “Development 

of finite element model of heat-stressed and deformed state of the 

cylinder head speed diesel engine”, Internal combustion engines  
[“Razrabotka konechnoelementnoy modeli teplonapryazhennogo i 

deformirovannogo sostoyaniya golovki tsilindrov bystrokhodnogo 

dizelya”, Dvigateli vnutrennego sgoraniya]. №1. pp. 20-30. 

Надійшла до редакції 05.07.2016 р. 

 

Линьков Олег Юрьевич – канд. техн. наук, доцент, доцент кафедры двигателей внутреннего сгорания Нацио-

нального технического университета «Харьковский политехнический институт», Харьков, Украина, e-mail: 

linkov@ukr.net. 

Пильов Вячеслав Владимирович – канд. техн. наук, младший научный сотрудник кафедры двигателей внутрен-

него сгорания Национального технического университета «Харьковский политехнический институт», Харьков, Украина,  

e-mаіl: vv3pylyov@i.uа. 

Кравченко Сергей Александрович – канд. техн. наук, с.н.с., старший научный сотрудник кафедры двигателей 

внутреннего сгорания Национального технического университета «Харьковский политехнический институт», Харьков, 

Украина, e-mail: dvskhpi2016@gmail.com. 

 

ОЦІНКА ВПЛИВУ НАГАРУ НА ТЕМПЕРАТУРНИЙ СНАН ДЕНЦЯ ГОЛОВКИ ЦИЛІНДРІВ 

 СЕРЕДНЬОБЕРТОВОГО ДИЗЕЛЯ 

О.Ю. Ліньков, В.В. Пильов, С.О. Кравченко 

Розширено уявлення щодо виникнення тріщин в перетинках головки циліндра тепловозного дизеля. Оцінено вплив 

нагару на поверхні вогневого денця головки циліндра на її температурний стан. Досліджено проблему, пов’язану з нері-

вномірним розподілом теплових потоків по поверхні денця. Проведено розрахункове дослідження впливу нерівномірно-

го поширення нагару на температурний стан вогневого денця головки циліндра чотирьохтактного тепловозного дизеля.  
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THE ESTIMATION OF CARBON DEPOSIT INFLUENCE ON THE TEMPERATURE STATE 

 OF THE MIDDLE SPEED DIESEL CYLINDER HEAD  

O.U. Linkov, V.V. Pylyov, S.O. Kravchenko 

Conception of cylinder head fractures origin in the locomotive diesels is expanded. The carbon deposit influence on the 

cylinder head temperature state is estimated. The nonuniform heat flux distribution is studied. Carbon layer presents on the four-

stroke locomotive diesel cylinder head surface considering during its temperature state simulation is performed. 
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В.А. Пылев, Р. Ариан, И.А. Нестеренко  

СОВЕРШЕНСТВОВАНИЕ МЕТОДИЧЕСКОГО  

ОБЕСПЕЧЕНИЯ САПР ПОРШНЯ ДВС 

В работе выполнен анализ известных подходов и схем по поддержке автоматизированного проектирования 

двигателей внутреннего сгорания с учетом повышения эффективности процесса проектирования. Рас-

смотрены известные особенности прохождения проекта поршня ДВС в САПР. На основе анализа кон-

струкций поршней дизелей, условий их теплообмена со стороны камеры сгорания и влияния термонапря-

женного состояния на процесс разрушения кромки камеры сгорания поршня уточнены этапы анализа кон-

струкций поршней и порядок их прохождения в многоэтапной САПР с учетом многовариантности детали-

зации исходных данных. 
 

Введение 

Совершенствование двигателей внутреннего 

сгорания  в первую очередь связывают с улучше-

нием протекания внутрицилиндровых процессов, в 

т.ч. – за счет формоизменения  камеры сгорания 

(КС). В связи с этим, а также неизменной тенден-

цией увеличения уровня форсирования двигателей, 

достаточно сложной наукоемкой является задача 

обеспечения требуемого уровня надежности наибо-

лее теплонапряженных деталей, образующих КС, – 

поршней, головок цилиндров, клапанов.  

В последнее время существенно обострилась 

проблема обеспечения физической надежности 

поршней форсированных дизелей, связанная с рас-

трескиванием кромок КС. Согласно современным 

представлениям это растрескивание вызвано пере-

гревом поршней и значительными перепадами их 

температурного состояния для двигателей, условия 

эксплуатации которых предполагают частые и рез-

кие смены нагрузки [1,2]. 

Безусловно, необходимый уровень физиче-

ской надежности конструкций должен быть обес-

печен на стадии их проектирования. При этом 

ожидается как сокращение времени на доводку 

объектов проектирования на стендах и в условиях 

эксплуатации, так и уменьшения общего времени 

разработок и затрат на разработки. Этим обуслов-

лена высокая актуальность работ данного направ-

ления. 

Практическая реализация указанного ком-

плекса требований на сегодня и в перспективе 

предполагает использование систем автоматизации 

проектирования. Это означает, что совершенство-

вание двигателей, их систем, узлов, деталей и от-

дельных конструктивных элементов должно сопро-

вождаться совершенствованием соответствующих 

подсистем интегрированной САПР ДВС.     

Анализ проблемы 

На сегодня теория САПР представлена доста-

точно большим количеством публикаций, в кото-

рых речь идет о системах и собственно процессе 

автоматизированного проектирования сложных 

технических объектов, в том числе и ДВС [3-5]. В 

тоже время для непосредственного их применения 

и совершенствования необходима существенная 

конкретизация. Такая конкретизация находит свое 

развитие в части совершенствования программного 

обеспечения САПР, как базового, так и специали-

зированного. Применительно к анализу деталей КС 

это относится к программным комплексам, осно-

ванным на использовании методов конечных эле-

ментов и конечных разностей [6-8]. При этом до-

стоверность результата и качество его анализа воз-

лагается на проектировщика, его возможности в 

части постановки задачи и задания граничных 

условий (ГУ). На него также возлагается решение о 

возврате на предыдущие этапы многоэтапной 

САПР, повторном решении задач данного этапа 

либо передачи результатов на последующие этапы 

проектирования. Здесь под этапом понимают ло-

гично завершенный фрагмент проектирования, на 

основе результатов которого принимают решение о 

дальнейшем направлении работ в соответствии с 

имеющими место маршрутами. При этом важно, 

что эффективность САПР определяется именно 

минимальным повтором решаемых задач на каж-

дом этапе выполнения проекта в многоэтапной 

САПР [9]. 
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Известно, что структурная целостность авто-

матизированной системы предполагает наличие  

совершенного методического обеспечения [9]. Этот 

вид обеспечения направлен на решение задач 

САПР и должен отражать все этапы проектных 

работ, а также порядок их прохождения. В обоб-

щенном виде порядок выполнения работ обеспечи-

вается использованием модели проектирования 

технической системы, представленной на рис. 1 

[10,11]. Такая модель позволяет конкретизировать 

состав одноэтапных САПР и интегрировать их в 

единую систему. 

Конкретизация модели применительно к под-

держанию процесса проектирования сложной тех-

нической системы предложена в [12,13].  

 
Рис. 1. Общая схема проектирования 

 технической системы 

 

Ее реализация для проектирования ДВС и его 

элементов представлена на рис. 2 [14]. Примени-

тельно к поршню при выполнении анализа (блок 7) 

на начальных этапах проектирования предложено 

использовать осесимметричную геометрическую 

модель конструкции и осесимметричные ГУ задачи 

теплопроводности. Ресурс кромки КС поршня до ее 

растрескивания (блок 7) предложено устанавливать 

исходя из концепции гарантированного его обеспе-

чения. Это означает, что если в результате числен-

ного моделирования разрушение кромки КС не 

достигнуто, то это гарантирует ресурс поршня в 

реальных условиях эксплуатации двигателя рас-

смотренного назначения. 

В целом видно, что блок анализа 7 должен 

иметь сложную структуру, используемое про-

граммное обеспечение которого зависит от рас-

сматриваемого подэтапа проектирования. 

Представленный процесс проектирования 

предполагает учет условий эксплуатации кон-

струкции на всех основных этапах прохождения 

проекта (блок 14). При этом в блок анализа пере-

даются данные модели нестационарного нагруже-

ния двигателя, которая учитывает назначение дви-

гателя [14]. 

Дальнейшее развитие методология проектиро-

вания поршня ДВС получила в [15]. В соответствии 

с требованиями эффективной поддержки жизнен-

ного цикла конструкции поршня в целом, здесь 

поставлена и решена задача последовательно-

параллельного функционирования САПР и автома-

тизированных систем технологической подготовки 

производства и промышленного проектирования. 

Последнее означает начало работы последующей 

автоматизированной системы до завершения рабо-

ты предыдущей.  

Процесс проектирования поршня предложено 

осуществлять на основе применения условно-

корректных ГУ задачи теплопроводности, устанав-

ливаемых в блоке 14 в соответствии с рис. 3. При 

этом в ряде случаев применительно к тонкостен-

ным поршням получены решения с использовани-

ем сокращенного маршрута проектирования, ис-

ключающего этапы блоков 10,11. Последнее обсто-

ятельство поясняется использованием концепции 

гарантированного обеспечения ресурса, условно-

корректных ГУ и особенностей  термомеханиче-

ского нагружения поршней бензиновых ДВС отно-

сительно поршней дизелей [16]. 

Существенное ускорение процесса проектиро-

вания здесь достигнуто за счет корректной замены 

модели нестационарного нагружения двигателя 

одним наиболее нагруженным переходным процес-

сом. 

Важно, что на время выполнения анализа кон-

струкции также влияют принятая геометрическая 

модель и ГУ задачи теплопроводности. При этом 

аналогично предыдущим исследованиям [14] пред-

лагается использование осесимметричных ГУ, но 

не осесимметричной геометрической модели 

поршня, для которой возможно рассмотрение сим-

метричной относительно плоскости качания шату-

на части.  

Ускорение процесса проектирования также 

следует ожидать от применения рациональных 

маршрутов прохождения проекта непосредственно 

в блоках 7 в соответствии с рис. 2,3. Применитель-

но к модели анализа прочности поршня такая 

маршрутизация представлена на рис. 4  [17]. 
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Здесь основной маршрут анализа конструкции 

представлен блоками 1-5. При этом в блоках 2-5 

предполагается использование уточненных алго-

ритмических математических моделей. Ускорен-

ный маршрут анализа предполагает прохождение 

проекта блоками 1,2,6,7,5. Здесь ускорение дости-

гается за счет применения в блоках 6 и 7 эмпириче-

ских аналитических моделей, получение которых 

осуществляют на основе предварительных расче-

тов, выполненных в блоках 2-4. При этом ясно, что 

достоверность результатов определяется входными 

данными – принятой геометрической моделью 

поршня x и принятой моделью эксплуатации двига-

теля Ξ. При этом влияние последней на уровень 

расчетной физической надежности конструкции 

определяется принятыми ГУ.  Таким образом, для 

общего случая совершенствования конструкции 

поршня нерешенными являются задачи обоснова-

ния: принятой геометрической модели поршня; 

способа назначения ГУ задачи теплопроводности; 

перехода от нестационарной модели эксплуатации 

двигателя данного назначения к рассмотрению од-

ного, наиболее опасного переходного процесса. 

 

 
 

Рис. 2. Обобщенная схема процесса проектирования ДВС либо его элементов 
 

Перспективным направлением дальнейшего 

совершенствования САПР поршня ДВС является 

реализация перехода от концепции гарантирован-

ного обеспечения ресурса к концепции работы кон-

струкции на пределе прочности. Указанная задача 

также не может быть решена без обоснованного 

задания входных данных для моделирования. 

Основная часть 

Согласно общей теории САПР создание авто-

матизированной системы предполагает типизацию 
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обеспечению САПР поршня ДВС типовыми на се-

годня являются маршруты поддержания проекта, 

представленные на рис. 2-4. При этом, как видно из 

приведенного выше анализа отсутствует типизация 

входных данных моделирования. Применительно к 

задачам гарантированного обеспечения ресурса и 

работе конструкции на пределе прочности, а также 

с учетом минимизации объемов натурных испыта-

ний в блоке 13 рис.2 и блоке 11 рис.3 на основе 

ранее выполненных исследований [16-20] предла-

гается схема задания выходных данных для анализа 

конструкции, используемая в блоке 1 рис. 4. Разра-

ботанная схема представлена в табл. 1.  

Методология использования данной схемы за-

ключается в следующем. Первоначально принима-

ются наиболее упрощенные варианты входных 

данных, после чего осуществляется их поэтапное 

усложнение в направлениях таблицы по строкам 

слева направо и столбцам сверху вниз. При этом в 

типовой маршрут анализа прочности поршня до-

бавляется блок анализа напряженно-

деформированного состояния поршня на устано-

вившемся режиме, размещаемый между блоками 2 

и 3 рис.4. 
 

 
 

Рис. 3. Маршрутизация сквозной поддержки проекта поршня в автоматизированных системах 

его проектирования, технологической подготовки производства и промышленного проектирования 
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ют полный анализ конструкции с использованием 

маршрута проектирования 1-5 согласно рис. 4. Ес-

ли результаты ресурсной прочности в блоке 5 мож-

но считать совпадающими, принимают более про-

стую модель данных, в противном случае осу-

ществляют дальнейшее их усложнение.  

Если на этапе анализа стационарные темпера-

турное и (или) напряженно-деформированного со-

стояния поршня не совпадают, сразу переходят к 

полному анализу конструкции с использованием 

маршрута проектирования 1-5. 

 
 

Рис. 4. Маршрутизация процесса анализа прочности поршня 

 

Таблица 1. Варианты задания входных данных в системе анализа прочности поршня 
 

Особенности геометрической модели 

Упрощенная модель Детализированная модель 

Особенности расчетной модели 

Часть геометрической модели, отсе-

ченная плоскостями, проходящими 

через ось цилиндра вдоль и поперек 

оси коленчатого вала 

Часть геометрической модели, 

отсеченная плоскостью, прохо-

дящей через ось цилиндра вдоль 

либо поперек оси коленчатого 

вала 

Полная геометрическая  

модель 

Особенности модели эксплуатации 
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согласно методике [14]. 

В результате пользователь САПР получает 
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тирования, определяемого блоками 1,2,6,7,5. 
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эксплуатации рассмотрена, например, в [19]. Гра-

ничные условия задач теплопроводности могут 

учитывать такие факторы как уровень нагрузки, 

частоту вращения коленчатого вала, угол опереже-

ния подачи топлива, наличие регулируемого охла-

ждения поршня [20]. Вид управляющих функций 

ГУ нестационарной задачи теплопроводности зави-

сит от рассматриваемой зоны поршня, рассматри-

ваемого переходного процесса в соответствии с 

выбранной моделью эксплуатации, а также време-

ни переходного процесса [21]. Учет перечисленных 

влияющих факторов также должен быть включен в 

маршрут анализа входных данных. 

Выводы 

Совершенствование конструкций поршней 

ДВС в условиях устойчивой тенденции увеличения 

уровня форсирования двигателей усложняет задачу 

обеспечения заданного ресурса кромок КС. При 

этом необходимый уровень физической надежно-

сти конструкций должен быть обеспечен на стадии 

их проектирования, при уменьшении общего вре-

мени разработок, затрат на разработки и сокраще-

нии объемов натурных испытаний. 

При использовании достаточно эффективных 

математических моделей и программных комплек-

сов особое внимание следует уделять методиче-

скому обеспечению САПР в части совершенство-

вания маршрутов проектирования технических 

объектов. 

Анализ известных вариантов методического 

обеспечения САПР поршня ДВС показал, что до-

стоверность результатов проектирования на сего-

дня определяется качеством выбранных решений в 

части подготовки входных данных. В работе пред-

ложена обобщенная схема формирования данных 

различного уровня детализации и методология их 

использования. 

Предложенное совершенствование методиче-

ского обеспечения САПР поршня ДВС направлено 

на повышение эффективности процесса проектиро-

вания при обеспечении результатов проектирова-

ния, соответствующих современным тенденциям 

перехода от концепции гарантированного обеспе-

чения ресурса к концепции работы конструкции на 

пределе прочности. 
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ВДОСКОНАЛЕННЯ МЕТОДИЧНОГО ЗАБЕЗПЕЧЕННЯ САПР ПОРШНЯ ДВЗ 

В.О. Пильов, Р. Аріан, І.О. Нестеренко 

У роботі виконано аналіз відомих підходів і схем з підтримки автоматизованого проектування двигунів внутріш-

нього згоряння з урахуванням підвищення ефективності процесу проектування. Розглянуто відомі особливості прохо-

дження проекту поршня ДВЗ в САПР. На основі аналізу конструкцій поршнів дизелів, умов їх теплообміну з боку каме-

ри згоряння і впливу термонапруженого стану на процес руйнування кромки камери згоряння поршня уточнені етапи 

аналізу конструкцій поршнів і порядок їх проходження в багатоетапній САПР з урахуванням багатоваріантності деталі-

зації вихідних даних. 

 

PERFECTION OF METHODICAL SOFTWARE CAD PISTON ICE 

V. Pyilev, R. Aryan, I. Nesterenko 

In work the analysis of known approaches and schemes to support the automated design of internal combustion engines 

with a view of improving the efficiency of the design process. Notable features are considered passing piston combustion engine 

project in CAD. Based on the analysis of constructions of Pistons of diesel engines, their conditions of heat transfer from the 

combustion chamber and the effect of Thermo-Stressed State on the degradation process of the edge of the combustion chamber 

of a piston refined analysis stages of constructions of pistons and the manner of their passing in a multi-stage CAD taking into 

account the diversity of detail of source data. 
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РАСЧЁТНАЯ ОЦЕНКА ТЕПЛОВОГО СОСТОЯНИЯ ПОРШНЯ  

ТРАНСПОРТНОГО ДИЗЕЛЯ 

В работе приведены основные этапы и результаты математического моделирования теплового состояния 

поршня транспортного дизеля 6Ч15/15. В качестве исследуемого режима рассматривается режим номи-

нальной мощности. Задача решается с использованием метода конечных элементов в трёхмерной стацио-

нарной постановке. Анализ условий работы поршня и совершенствование его конструкции с использованием 

расчётных методов является важным и перспективным аспектом в процессе конструирования и доводки 

ДВС. 

 

Введение 

Повышение надёжности дизеля направлено в 

первую очередь, на улучшение условий работы 

деталей камеры сгорания (КС), а именно, наиболее 

теплонапряженных элементов – поршней, клапанов 

и головок цилиндров. 

Оценка условий работы поршня дизельного 

двигателя позволяет в дальнейшем совершенст-

вовать его конструкцию, оценивать параметры 

термонапряженного состояния деталей цилинд-

ропоршневой группы, а по ним – и возможность 

увеличения цилиндровой мощности, выбирать ра-

циональные размеры наиболее нагруженных дета-

лей.  

Экспериментальные исследования теплового 

состояния поршня на работающем двигателе со-

пряжены с определёнными сложностями, связан-

ными, в первую очередь, с передачей сигнала от 

термопар к регистрирующим приборам. Для таких 

измерений используют прерывистые токосъемные 

устройства, непрерывные токосъемные устройства, 

а также беспроводные системы передачи информа-

ции [1,2]. Также нашел свое применение метод из-

мерения температур деталей на основе использова-

ния кристаллических измерителей максимальной 

температуры (ИМТК) [3,4]. Реже находят примене-

ние и другие методы [1], которые аналогично 

ИМТК позволяют установить температурное со-

стояние детали в исследуемой зоне лишь одно-

кратно, на одном режиме работы двигателя. 
Использование метода конечных элемен-

тов (МКЭ) позволяет проводить сравнительные 

численные исследования теплового состояния 

поршня с достаточной точностью, при этом в пре-

делах исследуемого уровня форсирования двигате-

ля, при доводке конструкции поршня, можно све-

сти экспериментальные исследования к минимуму 

[4,5]. 

Анализ публикаций 

Расчётной оценке теплового и теплонапря-

женного состояния поршня посвящено значитель-

ное количество работ [2,4-6]. В этих работах тепло-

вое состояние поршня рассматривается в трёх-

мерной постановке с использованием МКЭ. При 

описании задачи теплопроводности авторы,  поль-

зуясь полученными ранее экспериментальными 

данными либо результатами литературного обзора, 

задают на теплообменной поверхности граничные 

условия (ГУ) [7,8].  Применительно к поршню 

наиболее часто используются ГУ третьего рода.  

Теплообменная поверхность поршня разбива-

ется на определённое количество участков (подоб-

ластей) на которых ГУ задаются в зависимости от  

наличия экспериментальных данных термометри-

рования поршня, особенностей внутрицилиндро-

вых процессов, конструктивных особенностей 

поршня. Наибольшую трудность при этом пред-

ставляет задача назначения ГУ по поверхности ка-

меры сгорания. Основные аспекты ее решения 

представлены в [2,6,9]. 

Количество подобластей задания ГУ по по-

верхностям поршня в среднем варьируется от 14 до 

24. При этом, согласно данным работ [5,6,10-12], 

такой подход позволяет добиться хорошего согла-

сования расчётных и экспериментальных показате-

лей, а погрешность в описании температурного 

поля поршня в среднем не превышает 5-12%.  

В работе [13] показано, что при исследовании 

термических напряжений в теле поршня необходи-

мое количество подобластей ГУ может быть уве-

личено вдвое. В работе [14] достигнута погреш-

ность при описании температурного поля поршня 

до 3% и менее. Однако, согласно современной кон-

цепции проектирования поршней, особенно при 

осуществлении их доводки, погрешность расчетов 

в 5-12% считается допустимой и, соответственно, 

допустимо применение ГУ по данным двигателей 

аналогов [4]. 

Использование МКЭ, реализованного в со-

временных программных комплексах, например, 

таких как  Salome, позволяет генерировать геомет-

рию поршня и расчётную сетку с минимальным 

участием пользователя, что позволяет значительно 

сократить время, необходимое для описания задачи 

и проведения расчётов. 

 А.А. Бабич, С.А. Громов, А.М. Левтеров, 2016 
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Таким образом, анализ условий работы порш-

ня и совершенствование его конструкции с исполь-

зованием расчётных методов является важным и 

перспективным аспектом в процессе конструиро-

вания и доводки поршневых двигателей внутренне-

го сгорания. 

Цель и постановка задачи 

Цель работы – расчётная оценка теплового со-

стояния поршня при работе дизеля на режиме но-

минальной мощности. 

В работе ставились такие задачи: 

- провести литературный обзор по методам 

математического моделирования теплового состоя-

ния поршня дизеля; 

- синтезировать расчётную область и расчёт-

ную сетку для моделирования теплового состояния 

поршня дизеля 6Ч 15/15; 

- с использованием расчётных методов оце-

нить температурное поле поршня дизеля на режиме 

номинальной мощности; 

- сделать выводы и рекомендации по улучше-

нию условий работы поршня транспортного дизе-

ля. 

Основные результаты работы сводятся к сле-

дующему. Объект исследования  тепловое со-

стояние поршня транспортного дизеля 6Ч15/15. 

Краткая техническая характеристика дизеля пред-

ставлена в таблице 1.  

 

Таблица 1. Краткая техническая характери-

стика дизеля 
 

№№ Показатель 
Значе-

ние 

Размер-

ность 

1 Эффективная 

мощность 

220 кВт 

2 Число цилиндров 6 - 

3 Диаметр цилиндра 150 мм 

4 Ход поршня 150 мм 

5 Удельный 

эффективный 

расход топлива 

238  г/кВт ч 

6 Частота вращения 

коленчатого вала, 

соответствующая 

режиму 

номинальной 

мощности 

2600 мин
-1

 

7 Степень сжатия 15,8 - 

8 Литровая мощность 13,75 кВт/л 

 

Для моделирования теплового состояния 

поршня на его теплообменной поверхности, с уче-

том рекомендаций работ [5,6,10-12] были выделе-

ны 19 подобластей, на которых задавались ГУ 3-го 

рода. Схема задания ГУ приведена на рис. 1., а их 

значения представлены в таблице 2.  

Далее был проведен расчет теплового со-

стояния поршня транспортного дизеля в трехмер-

ной стационарной постановке. 

 
 

Рис. 1. Схема задания ГУ 3-го рода 

 

Таблица 2. Значения ГУ 3-го рода 

№№ 
α t 

Вт/м
2
 К 

o
C 

1 300 970 

2 450 970 

3 500 970 

4 520 970 

5 550 970 

6 570 970 

7 580 970 

8 450 950 

9 400 950 

10 300 800 

11 250 700 

12 200 600 

13 200 500 

14 200 400 

15 16000 220 

16 200 250 

17 12000 200 

18 3000 160 

19 500 150 

20 300 120 
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Расчетная сетка, описывающая конфигурацию 

поршня, представлена на рисунке 2. 

Результаты расчета представлены на рис. 3. 

Максимальная температура поршня 330
о
С получе-

на в центральной части огневого днища поршня (на 

рис. 3. не показана). Температура по радиусу огне-

вого днища изменяется от 315
о
С в центральной 

части до 285
о
С – в зоне боковой поверхности го-

ловки поршня (рис. 3). На рис. 3.а показано расчёт-

ное температурное поле поршня в плоскости, ле-

жащей вдоль оси поршневого пальца. Температура 

в области боковой поверхности головки поршня 

изменяется от 275
о
С до 260

о
С по её высоте (рис. 3. 

а). 

В зоне первого компрессионного кольца тем-

пература достигает 235
о
С, в области второго – 

225
о
С, а в зоне маслосъемного кольца – 210

о
С (рис. 

3.а). 

Температурное поле поршня в плоскости, 

перпендикулярной оси поршневого пальца, при-

ведено на рис. 3.б. Окружная неравномерность 

температурного поля поршня в среднем составляет 

5 – 12 
о
С, что связано с особенностями конструк-

ции поршня и головки цилиндров.  

По высоте юбки поршня температура изменя-

ется от 195 до 165 
о
С (рис. 3.б). 

 

 
Рис. 2. Расчетная сетка (1110804 конечных эле-

ментов и 1583303 узловые точки) 

 

 

Анализ рисунков 3 а и 3 б показывает, что для 

существующего уровня форсирования двигателя 

(13,75 кВт/л) на режиме номинальной мощности 

температура поршня в наиболее нагретых зонах не 

превышает допустимых значений для алюминиево-

го сплава АК, а расчетные температуры в зоне пер-

вого компрессионного кольца незначительно пре-

вышают 220 
о
С, и при использовании современных 

моторных масел обеспечивается надежная работа 

а) б) 

Рис. 3. Температурное поле поршня, 
о
С: 

а –меридиональное сечение по оси поршневого пальца;  

б –меридиональное сечение, перпендикулярное оси поршневого пальца 
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поршневых колец и соблюдаются нормальные 

условия смазки. 

 

Выводы 

В результате проведенного расчетного иссле-

дования можно отметить следующее: 

- из литературного обзора следует, что ис-

пользование метода конечных элементов в сочета-

нии с рекомендуемыми ГУ третьего рода, является 

допустимым способом оценки теплового состояния 

поршня на начальных стадиях его проектирования 

и, что более важно, при доводке существующих 

конструкций; 

- разработанная расчётная область и сетка 

позволили корректно описать в трехмерной поста-

новке сложную конструкцию поршня  транспорт-

ного дизеля; 

- в результате расчетного исследования уста-

новлено, что температурное поле головки поршня 

при работе дизеля 6Ч 15/15 на режиме номиналь-

ной мощности имеет незначительную окружную 

неравномерность (порядка 5-12 
о
С), а максималь-

ная температура поршня в наиболее нагретых зо-

нах не превышает допустимые значения для  ис-

пользуемого алюминиевого сплава; 

- имеются резервы для увеличения литровой 

мощности дизеля 6Ч 15/15 по критерию температур 

поршня. В случае превышения допустимых значе-

ний температур поршня её можно снизить приме-

нением масляного охлаждения.  

Дальнейшее направление работ связано с по-

иском резервов совершенствования конструкции на 

основе анализа многовариантных расчетов при 

корректном применении части представленной 

геометрической модели и увеличении размеров 

конечных элементов в различных зонах поршня без 

потери точности результатов.  
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РОЗРАХУНКОВА ОЦІНКА ТЕПЛОВОГО СТАНУ ПОРШНЯ ТРАНСПОРТНОГО ДИЗЕЛЯ 

О.О. Бабич, С.А. Громов, А.М. Лєвтєров 

В роботі наведено основні етапи та результати математичного моделювання теплового стану поршня транспортно-

го дизеля 6Ч15/15. В якості досліджуваного режиму розглядається режим номінальної потужності. Задача вирішується з 

використанням методу скінчених елементів в тривимірній постановці. Аналіз умов роботи поршня та удосконалення 

його конструкції з використанням розрахункових методів є важливим та перспективним аспектом в процесі конструю-

вання та доводки ДВЗ. 

 

SETTLEMENT ESTIMATION OF THE THERMAL CONDITION THE TRANSPORT DIESEL PISTON  

А. Babich, S. Gromov, A. Levterov 

In work the basic stages and results of mathematical modeling of a thermal condition the transport diesel piston engine 

6Ч15/15 are resulted. As a researched mode the mode of rated power is considered. The problem is solved with use of a method 

of final elements in three-dimensional stationary statement. The analysis of operating conditions of the piston and perfection of 

his design with use of settlement methods is the important and perspective aspect during designing and operational development 

ICE. 
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А.В. Тринёв, Д.Г. Сивых, В.А. Несвитайло 

РАЗРАБОТКА СИСТЕМЫ ЛОКАЛЬНОГО ОХЛАЖДЕНИЯ 

ПОДШИПНИКОВОГО УЗЛА ТУРБОКОМПРЕССОРА  

АВТОТРАКТОРНОГО ДИЗЕЛЯ 

 
Приведены результаты безмоторных экспериментов, в которых воспроизведена физическая модель систе-

мы автоматического регулирования теплового состояния подшипника турбокомпрессора ТКР-11Н, прове-

дено численное моделирование работы системы для идентификации результатов физического моделирова-

ния. Отмечается эффективность системы локального воздушного охлаждения при работе турбокомпрес-

сора на форсированных режимах, а также при резких сбросах нагрузки и аварийных остановках двигателя. 

Проведенный безмоторный эксперимент подтверждает возможность регулирования теплового состояния 

подшипника на критических эксплуатационных режимах. 

 

Введение 

Важнейшей проблемой при разработке и со-

вершенствовании конструкций современных авто-

тракторных дизелей остается дальнейшее улучше-

ние их топливной экономичности, экологических 

показателей при высокой надежности основных 

 А.В. Тринёв, Д.Г. Сивых, В.А. Несвитайло, 2016 
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механизмов и систем. Одним из путей решения 

поставленной проблемы, является использование 

наддува, в частности для быстроходных дизелей, 

работающих при частых и резких изменениях 

нагрузки. В значительной степени повышению об-

щего КПД агрегата наддува способствует снижение 

механических потерь в подшипниковом узле, что 

достигается за счет стабильной смазки узла, созда-

ния условий для эффективного теплоотвода от 

подшипника к турбокомпрессору (ТК),  и от наибо-

лее нагретой части ротора со стороны турбинного 

колеса. При этом, как показывают результаты про-

веденных испытаний, а также опыт эксплуатации 

ТК на быстроходных дизелях автотракторного ти-

па, условия смазки могут ухудшится при резких 

сбросах нагрузки, аварийных остановках дизеля, а 

также при роботе на режимах с высоким уровнем 

форсирования по температуре цикла. Указанные 

режимы сопровождаются забросом температуры 

подшипника, перегревом ротора, его деформацией, 

что может привести к выходу ТК из строя. Решени-

ем отмеченной проблемы могло бы служить ло-

кальное, управляемое в автоматическом режиме 

охлаждение подшипникового узла.  

В работе на основе проведенных эксперимен-

тальных и расчетных исследований теплового со-

стояния подшипниковых узлов турбокомпрессоров 

ТКР-8,5, ТКР-11, которые используются для над-

дува автотракторных дизелей, подтверждена эф-

фективность локального воздушного охлаждения 

(ЛВО) узла на отдельных, критических режимах, а 

также показана возможность выборочного автома-

тического управления на таких режимах. 

Анализ публикаций 

Результаты экспериментальных исследований 

теплового состояния подшипникового узла турбо-

компрессора ТКР-11Н приведены в работе [1]. Как 

отмечалось в публикации, подшипниковый узел  

этого ТК выполнен в виде бронзовой невращаю-

щейся моновтулки и имеет две радиальные опор-

ные и две торцевые трущиеся поверхности. Под-

шипник установлен в центральной бобышке сред-

него корпуса, при работе двигателя смазывается 

моторным маслом. 

Испытание ТК проводились на дизеле 

4ЧН12/14 по нагрузочной характеристике при ча-

стоте вращения коленчатого вала nкв=1900 мин-1 на 

режиме номинальной мощности. Исследовалось 

тепловое состояние подшипника с помощью двух 

термопар, установленных на упорных торцевых 

поверхностях. Кроме установившихся режимов, в 

эксперименте моделировались медленная и крити-

ческая для ТК резкая остановки ДВС.  

На установившихся режимах температуры 

подшипника со стороны компрессора и турбины 

практически одинаковые, что объясняется высокой 

теплопроводностью материала подшипника-

бронзы. В зависимости от режима нагружения тем-

пература подшипника также изменяется незначи-

тельно (103˚С на режиме с pе=0,6 МПа и 112˚С на 

режиме с ре=0,94 МПа). Резкая остановка дизеля 

(отключение топливоподачи), работавшего на ре-

жиме номинальной мощности, приводит к забросу 

температуры подшипника на Δt=80 – 90˚С [1]. Ука-

занный эффект вызван прекращением подачи масла 

к подшипнику и, соответственно, резким снижени-

ем теплоотвода от подшипника. Результаты экспе-

риментального исследования [1] были в последу-

ющем использованы для восстановления исходного 

температурного поля подшипника на номинальном 

режиме в безмоторном эксперименте с моделиро-

ванием ЛВО подшипника, а также для разработки 

математической модели (ММ) теплонапряженного 

состояния подшипникового узла ТК и в дальней-

шем разработки ММ агрегата в целом. 

Результаты комплексных экспериментальных 

исследований теплового состояния турбокомпрес-

сора ТКР-11Н анализируются в работе [2]. Испы-

тания проводились на безмоторной установке и на 

двигателе 4ЧН12/14. В ходе безмоторных испыта-

ний в качестве рабочего тела для турбины исполь-

зовался газ с температурой 910-930К, получаемый 

сжиганием дизельного топлива в камере сгорания. 

Смазка подшипникового узла и его охлаждение 

производились за счет подачи моторного масла под 

давлением 0,3-0,35 МПа и температуры 350-360К. 

Закон изменения давления на выходе из компрес-

сора при испытаниях на безмоторной установке 

соответствовал расходной характеристике двигате-

ля, работающего по нагрузочной характеристике 

при номинальной частоте вращения коленчатого 

вала nкв=1900 мин
-1

. Как в безмоторном, так и в 

моторном экспериментах определялись температу-

ры среднего корпуса со стороны компрессора Т1, 

температура диска уплотнения компрессора в зоне 

контакта уплотнительного кольца с внутренней 

поверхностью диска Т2, температура среднего кор-

пуса со стороны турбины за диском рабочего коле-

са Т3, температура диска уплотнения турбины в 

зоне контакта уплотнительного кольца с внутрен-

ней поверхностью диска Т4 [2]. Отмечается хоро-

шее согласование результатов моторных и безмо-

торных испытаний, детально проанализированы 

температурные характеристики по отдельным кон-

трольным участкам ТК в зависимости от темпера-

туры отработавших газов на входе в турбину. По-

лученные экспериментальные результаты [2] были 
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использованы в ходе расчетных исследований тем-

пературного состояния подшипникового узла. 

Расчетные экспериментальные исследования 

влияния конструкции подшипникового узла мало-

размерного ТК на процессы смазки и теплоотвода 

рассматриваются в работе [3]. На расчетном этапе 

исследования разработана конечноэлементная уз-

ловая математическая модель теплового состояния 

турбокомпрессора ТКР-8.5, позволяющая оценить 

влияние отдельных конструктивных факторов на 

тепловое состояние подшипника. Предложенный 

вариант решения позволяет снизить температуру 

подшипника на 25-30˚С [3]. Таким образом, как 

показал проведенный анализ литературных источ-

ников, исследование теплового состояния малораз-

мерных ТК для автотракторных дизелей с учетом 

роста уровня их форсирования и разработка меро-

приятий, снижающих теплонапряженность деталей 

ТК, были и являются актуальными. 

Цели и задачи исследования 

Цель работы – повышение надежности мало-

размерных ТК, которые устанавливаются на фор-

сированных дизелях автотракторного типа. В рабо-

те ставились и были решены следующие задачи:  

- оценить эффективность ЛВО подшипнико-

вого узла ТК в ходе безмоторного эксперимента; 

- разработка ММ теплового состояния под-

шипника ТК с локальным охлаждением, уточнение 

по результатам безмоторного эксперимента гра-

ничных условий задачи теплопроводности; 

- разработка системы автоматического регу-

лирования теплового состояния (САРТС) подшип-

ника ТК, проверка работоспособности САРТС в 

ходе безмоторного эксперимента. 

Основные результаты исследования 

В качестве объекта исследования был выбран 

подшипник скольжения (бронзовая втулка турбо-

компрессора ТКР-11Н). В серийном варианте ТК 

подшипник установлен в центральной бобышке 

среднего корпуса с зазором 60-107 мкм, зазор меж-

ду шейками вала ротора и опорными поверхностя-

ми подшипника составляет 20-99 мкм. От враще-

ния и осевого перемещения он удерживается осе-

вым фиксатором, через который организован тор-

цевой подвод масла к трущимся поверхностям [1]. 

В отдельных конструктивных вариантах ТК этой и 

близких размерностей применялось жидкостное 

охлаждение среднего корпуса с образованием до-

полнительных проточных полостей в корпусе, со-

единенных с рубашкой охлаждения двигателя. При 

этом увеличивались габариты и масса ТК, возника-

ли проблемы с уплотнением полостей охлаждения. 

Недостатком такого конструктивного варианта 

также является то, что при внезапной остановке 

двигателя и прекращении циркуляции жидкостного 

охладителя-смазочного масла через ТК неизбежны 

забросы температуры подшипника, температурные 

деформации ротора, о которых ранее говорилось. 

Управляемое воздушное охлаждения подшипника 

позволяет устранить эти недостатки. 

Оценка эффективности ЛВО подшипника бы-

ла проведена на стенде, детальное описание кото-

рого можно найти в работе [4]. Для проведения 

эксперимента был изготовлен узел подшипника, 

содержащий стальной корпус и крышку, а также 

размещенный в образованной полости подшипник-

бронзовую втулку турбокомпрессора ТКР-11Н. 

Посредством штуцера к проточной полости в кор-

пусе подводился сжатый воздух. Подшипник был 

оснащён тремя термопарами хромель-алюмель, 

установленными вблизи краев и посредине под-

шипника. На рис.1 показан общий вид узла.   
 

 

Рис.1. Общий вид экспериментального  

подшипникового узла 

Стенд также снабжён ресивером поршневого 

компрессора (источник сжатого воздуха в системе 

ЛВО), промежуточным ресивером для стабилиза-

ции давления воздуха непосредственно на входе в 

узел подшипника, расходомером воздуха РГ-40. 

Контролируются также температура и давление 

охлаждающего воздуха в промежуточном ресивере. 

Значение температуры в контрольных точках под-

шипника фиксировались в цифровой форме с по-

мощью разработанного специально для этого экс-

перимента АЦП, а также параллельно контролиро-

вались по цифровому вольтметру А 565. 

Безмоторный эксперимент проводился в два 

этапа. На первом этапе ставилась задача оценить 

эффективность воздушного охлаждения подшип-

ника при резкой остановке двигателя и забросе 

температур до 170-190˚С [1]. При этом оценить 

скорость снижения температуры подшипника в 

зависимости от избыточного давления сжатого 

воздуха, его температуры на входе в узел. На всех 

режимах определялся расход охладителя, что поз-

воляет определить уровень энергетических затрат, 
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необходимых для такого локального охлаждения. 

На этом этапе включение и отключение подачи 

воздуха производилось в ручном режиме без эле-

мента автоматизации. Подшипник нагревался до 

критических температур электронагревателем и по 

достижению этих значений включалась подача 

охладителя. 

На рис.2 представлен график изменения тем-

пературы подшипника в контрольной точке 1 на 

одном из режимов с указанными параметрами 

охладителя. Подшипник установлен вертикально, 

подогрев производится со стороны его нижнего 

торца. Расход охладителя на представленном ре-

жиме составил Gв=5,1 м
3
/ч при избыточном давле-

нии рв=0,3 МПа. 

 

Рис. 2. Изменение температуры подшипника в 

контрольной точке 1 от момента подачи охла-

ждающего воздуха (Gв=5,1 м
3
/ч рв=0,3 МПа) 

 

На втором этапе исследования решалась зада-

ча автоматизации процесса охлаждения. Постав-

ленная задача является не менее важной, т.к. по-

стоянная подача охладителя на всех режимах нера-

циональна, связана с дополнительными затратами 

мощности двигателя на привод воздушного ком-

прессора, например, тормозного, который предпо-

лагается использовать в качестве источника сжато-

го воздуха в системе ЛВО подшипникового узла. 

В качестве задающего параметра в САРТС 

может быть назначена температура отработавших 

газов на выходе из турбины ТК, ее максимальные, 

критические значения, при заданном уровне фор-

сирования двигателя. При этом в случае резкого 

сброса нагрузки, аварийной остановки двигателя 

включение подачи охладителя может производится 

для предотвращения поломки подшипника в руч-

ном, аварийном режиме.  

Разработанная САРТС подшипника ТК пред-

ставляет собой терморегулятор с гистерезисом по 

температуре включения-выключения. Основой си-

стемы служит микроконтроллер ATmega328, ха-

рактеристики которого по данным [5] приведены в 

табл.1. 
 

Таблица 1. Характеристики микроконтроллера 

ATmega328 

Рабочее напряжение 5В 

Цифровые вхо-

ды/выходы 

14 (в т.ч. 6 

ШИМ-выходы) 

Аналоговые входы 6 

Максимальный ток од-

ного вывода 

40 мА 

Максимальный выход-

ной ток вывода 3.3V    

50 мА 

Flash-память 32 КБ  

SRAM 2 КБ 

EEPROM 1 КБ 

Тактовая частота 16 МГц 

  

Функциональная схема контроллера теплового 

состояния показана на рис.3. Плата системы управ-

ления имеет преобразователь интерфейсов USB-

UART на микроконтроллере ATmega16U2.   

 

  
Рис. 3. Функциональная схема контроллера тепло-

вого состояния: 

ТП – термопара; У – усилитель; К – кнопка; Ф – 

фильтр; ЖКИ – жидкокристаллический индика-

тор; МК – микроконтроллер; А – аналоговый вход; 

Ц – цифровые входы/выходы; Р – реле; Кл. – клапан 

электромагнитный; СТ – стабилизатор вторично-

го электропитания; ПК – персональный компью-

тер; UART – интерфейс последовательного обме-

на; USB-UART – преобразователь интерфейсов 

 

С помощью преобразователя осуществляется 

USB подключение с персональным компьютером 

для перепрограммирования, а также для визуализа-

ции контролируемых параметров температуры с 

исследовательской целью. Благодаря соответству-

ющему программному обеспечению возможно 

управление с ПК и запись данных на диск.  

Напряжение питания +12 В от аккумулятор-

ной батареи преобразуется стабилизатором напря-

жения в +5 В для питания узлов схемы. Для кон-

троля температуры используется термопара хро-

мель-алюмель с нормирующим усилителем на ос-

нове операционного усилителя LM358. Диапазон 
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измеряемых температур ограничен верхним преде-

лом 700 °С. 

При необходимости подачи воздуха для охла-

ждения, через управляемое от микроконтроллера 

реле коммутируется на землю цепь питания элек-

тромагнитного клапана. В качестве такого испол-

нительного устройства в разработанной САРТС 

нами был использован промышленно изготавлива-

емый фирмой Lovato клапан, применяемый в газо-

баллонном оборудовании для перекрытия газовой 

магистрали при стоянке или работе двигателя на 

бензине. Общий вид клапана представлен на рис.4. 

 
Рис. 4. Электромагнитный клапан 

 

Клапан имеет следующие основные характе-

ристики [6]: диаметр входной магистрали 6мм; 

мощность катушки электромагнитного клапана 

8Вт, напряжение питания 12В. Взаимодействие 

оператора с системой управления осуществляется 

посредством двухстрочного 16-ти символьного 

жидкокристаллического индикатора с регулируе-

мой подсветкой (рис.5). На индикатор выводится 

информация о текущем состоянии клапана (вклю-

чён - выключен), регистрируемая температура и 

время в секундах до выключения клапана подачи 

охлаждающего воздуха.  

При необходимости ручного управления от-

крытием клапана дополнительно предусмотрена 

кнопка, изменяющая состояние клапана (открыт – 

закрыт). Как отмечалось, в этом режиме система 

работает при аварийных остановках двигателя, рез-

ком сбросе нагрузки. Переключение клапана в руч-

ном режиме будет выполняться только в интервале 

контролируемой температуры между минимальной 

температурой выключения и максимальной темпе-

ратурой включения.  

Логика работы системы заключается в непре-

рывном контроле температуры, которая регистри-

руется термопарой. Как только температура превы-

сит максимально допустимую температуру, вклю-

чится реле питания клапана. При этом клапан от-

кроется, проходящий через него воздух попадет в 

турбокомпрессор, и температура начнет снижаться. 

Как только температура понизится до установлен-

ной температуры выключения, клапан закроется. 

При открытом положении клапана производится 

обратный отсчет времени, определенный на работу 

по охлаждению. Если этого времени будет недо-

статочно для достижения нижнего предела регули-

рования, система отключит подачу воздуха по ис-

течению времени. 

 

 
 

Рис.5. Жидкокристаллический индикатор  
 

Таким образом, при доводке САРТС подлежат 

настройке три параметра управления: максималь-

ная температура включения клапана; минимальная 

температура выключения клапана; время подачи 

воздуха для охлаждения. 

При проведении безмоторного эксперимента 

для проверки работоспособности САРТС в реаль-

ном времени визуализировались данные по изме-

нению температуры на виртуальном приборе, со-

ставленном в программе LabView. Внешний вид 

прибора представлен на рис.6.  
 

 
 

Рис.6. Внешний вид виртуального прибора  
 

Следующим этапом исследования может стать 

моторный эксперимент с установкой на двигателе 

модернизированного варианта турбокомпрессора с 

локальным воздушным охлаждением подшипнико-

вого узла.  

При работе двигателя на режимах с предельно 

высокой температурой отработавших газов, а также 

при резкой остановке двигателя предполагается для 

охлаждения подшипника использовать запас сжа-

того воздуха, хранящийся в баллонах тормозной 

системы автомобиля или в автономной системе 

локального воздушного охлаждения. Такие авто-

номные системы могут найти практическое приме-

нение на большегрузных автомобилях, для которых 
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дополнительное увеличение массы, связанное с 

размещением элементов системы локального охла-

ждения, является несущественным, но повышает 

показатели надежности форсированного ДВС и 

турбокомпрессора. 

Заключение  

Проведенные безмоторные эксперименты с 

моделированием управляемого в автоматическом 

режиме ЛВО подшипникового узла подтвердили 

эффективность такого охлаждения для режимов с 

высоким уровнем форсирования автотракторных 

дизелей, а также на режимах с резким сбросом 

нагрузки при аварийных остановках двигателя. 

Планируется для подтверждения работоспособно-

сти и надежности системы проведение моторных 

испытаний. 
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РОЗРОБКА СИСТЕМИ ЛОКАЛЬНОГО ОХОЛОДЖЕННЯ ПІДШИПНИКОВОГО ВУЗЛА 

ТУРБОКОМПРЕСОРА АВТОТРАКТОРНОГО ДИЗЕЛЯ 

О.В. Триньов, Д.Г. Сівих, В.А. Несвітайло 

Наведено результати безмоторних експериментів, в яких відтворено фізичну модель системи автоматичного регу-

лювання теплового стану підшипника турбокомпресора ТКР-11Н, проведено числове моделювання роботи системи для 

ідентифікації результатів фізичного моделювання. Відзначається ефективність системи локального повітряного охоло-

дження при роботі турбокомпресора на форсованих режимах, а також при різких скиданнях навантаження та аварійних 

зупинках двигуна. Проведений безмоторний експеримент підтверджує можливість регулювання теплового стану підши-

пника на критичних експлуатаційних режимах. 

 

DEVELOPMENT OF LOCAL COOLING BERING UNITS AVTOMOTIVE DIESEL 

TURBOCHARGER 

А. Trynоv, D. Sivyh, V. Nesvitaylo 

Results of motorless experiments are given. In this are reproduced the physical model of the turbocharger bearing              

TKR-11N thermal state automatic regulation system, a numerical system operation simulation to identify the results of physical 

modeling. There efficiency of local air cooling while working on turbocharger forced modes, as well as sudden dumping of load 

and emergency stops the engine. Held without motorized experiment confirms the ability to heat a bearing on the state of regula-

tion of critical operating conditions. 
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А.В. Белогуб, Нгуен Ван Зионг, О.Ю. Линьков, С.А. Кравченко 

РАЗРАБОТКА КОНСТРУКЦИИ «ЛЕГКОГО» ПОРШНЯ ДЛЯ ДИЗЕЛЕЙ  

ТИПА Д100 

В работе рассмотрен вариант замены серийного составного поршня тепловозного дизеля типа 10Д100 мас-

сой 20 кг на новый – массой 13 кг. Приведены результаты оптимизации формы внутренней поверхности 

стальной верхней части поршня. Показано, что расчетные максимальные температуры на поверхности 

камеры сгорания предлагаемой конструкции несколько ниже, чем у серийного, а запасы прочности в напря-

женных местах конструкции не ниже чем у серийного. Озвучена техническая проблема, связанная с внедре-

нием предлагаемого поршня и пути ее решения. 

 

Анализ проблемы и постановка цели  

исследования 

На железнодорожном транспорте работает 

большое количество магистральных тепловозов, на 

которых установлены двухтактные дизели со 

встречно движущимися поршнями 2Д100 и 10Д100 

средней быстроходности, созданные на Харьков-

ском заводе транспортного машиностроения. Дви-

гатель 10Д100 является форсированным вариантом 

двигателя 2Д100. При форсировке было увеличено 

давление наддува и, как следствие, внесены изме-

нения в конструкцию поршневой группы. При этом 

поршни двигателя 10Д100 (рис. 1) могут устанав-

ливаться и на двигатель 2Д100 [1].  

 
Рис. 1. Конструкция поршня 10Д100: 1 – ста-

кан поршня; 2 – плита верхняя; 3 – прокладка верх-

няя; 4 – вставка; 5 – шатун; 6 – втулка бронзовая; 

7 – палец; 8 – прокладка нижняя, 9 – плита ниж-

няя; 10 –кольцо стопорное 

Однако на сегодняшний день эти двигатели 

имеют значительный пробег (с момента начала се-

рийного производства прошло более 60 лет) и нуж-

даются в серьёзной модернизации, направленной 

на снижение токсичности отработавших газов и 

повышение экономичности и надежности. 

Одним из узлов, нуждающихся в модерниза-

ции, является цилиндропоршневая (ЦПГ) группа, а 

именно поршень, уменьшение массы которого мо-

жет снизить расход топлива и износ деталей ЦПГ.  

Цель исследования – повышение механиче-

ского КПД двигателя типа Д100 путем уменьшения 

движущихся масс кривошипно-шатунного меха-

низма (КШМ), в частности поршня. 

Изложение основного материала 

На рис. 1 представлена конструктивная схема 

существующего поршня двигателя 10Д100. Пор-

шень состоит из стакана 1, изготовленного из вы-

соколегированного серого чугуна, вставки 4 с уста-

новленными сверху и снизу плитами 2, 9 и регули-

ровочными прокладками 3, 8, с помощью которых 

регулируется линейный размер камеры сжатия. 

Вставка удерживается в корпусе стопорным коль-

цом 10. Применение такого способа соединения 

вместо шпилечного позволяет устранить концен-

трации напряжений в головке поршня от резьбовых 

отверстий. В отверстиях вставки в бронзовых втул-

ках 6 свободно (скользящая посадка) вставлен 

поршневой палец 7 для соединения с головкой ша-

туна. Ряд деталей, не существенных с точки зрения 

анализа конструкции, не показан. 

В транспортных двухтактных двигателях рас-

пространена именно составная конструкция порш-

ня. Поскольку поршень является и элементом си-

стемы газораспределения, открывая и закрывая 

выпускные (и/или впускные) окна, то цельная алю-

миниевая конструкция не выдерживает постоянно-

го соприкосновения с потоками горячих отрабо-

тавших газов, имеющих температуру более 2000ºС. 

В таких двигателях всегда предусмотрена жаровая 

накладка из жаропрочной высоколегированной 

стали или чугуна (как в нашем случае), что позво-

ляет решить проблему теплового нагружения го-

 А.В. Белогуб, Нгуен Ван Зионг, О.Ю. Линьков, С.А. Кравченко, 2016 
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ловки поршня и обеспечить надежность работы 

узла. Однако применение чугунного стакана порш-

ня, позволяющего обеспечить надежность кон-

струкции, обладает значительной массой, а, значит, 

значительными силами инерции возвратно-

поступательных масс и связанными с ними силами 

трения. 

В настоящее время часто встречаются кон-

струкции поршней для четырехтактных форсиро-

ванных автотракторных дизелей, состоящие из 

стальной (чугунной) головки и корпуса из алюми-

ниевого сплава, собранного на пальце (рис. 2). В 

данной работе предлагается использовать опыт 

применения составных поршней автотракторных 

дизелей для поршня дизелей типа Д100. 

 

 
 

Рис. 2. Составной поршень форсированного авто-

тракторного дизеля 

 

Это позволит существенно снизить массу 

поршневой группы. Как следствие должны умень-

шиться силы инерции и потери на трение, связан-

ные с воздействием инерционных нагрузок [2]. 

Как было упомянуто выше жаровая накладка 

(зона камеры сгорания), находясь в непосредствен-

ном соприкосновении с горячими газами с темпе-

ратурой более 2000 °С, может нагреваться до 800 

°С. При этом она испытывает переменные силовые 

воздействия от давления (с максимумом до 12 МПа 

для дизеля 10Д100) и сил инерции. Следует отме-

тить, что в отличие от четырехтактного двигателя 

эти воздействия на поршень действуют на каждом 

обороте коленчатого вала. Для охлаждения жаро-

вой накладки, как правило, используется штатная 

масляная система двигателя. Более эффективное, с 

точки зрения теплоотвода, водяное охлаждение 

требует замкнутых хорошо герметизированных 

полостей, что затруднительно для высоко- и 

среднеоборотных двигателей. В нашем случае для 

штатного поршня применяется масляное охлажде-

ние. Масло подается из верхней головки поршня в 

галерею между стаканом и верхней плитой, после 

чего сливается в картер.  

При расчетном исследовании рассматривался 

вариант с минимальным масляным охлаждением 

поршня для выявления его наиболее проблемных 

зон. 

Предлагаемая конструкция, модель которой 

представлена на рис.3, состоит из стальной жаро-

прочной головки 1, корпуса из алюминиевого спла-

ва 3, уплотнительных колец 2, выполненных из 

чугуна. Возможно уплотнение не разрезным коль-

цом или кольцом из другого материала.  

Верхние поршневые кольца установлены сле-

дующим образом: два – в головке; два – в корпусе. 

Они обеспечивают надежную изоляцию рабочего 

объема цилиндра. Головка и корпус, как и аналоги 

(рис.3), собраны на поршневом пальце. Шатунный 

подшипник для моделирования напряженного со-

стояния предложен в виде втулки. В реальной кон-

струкции могут быть приняты другие варианты 

выполнения этого подшипника. Предлагаемая кон-

струкция поршня хорошо показывает себя в авто-

тракторных высоконагруженных дизелях. 

 
Рис. 3. Трехмерная модель предлагаемого варианта 

поршня:  

1 – головка поршня; 2 – кольцо; 3 – корпус;  

4 – втулка бронзовая; 5 – палец; 6 – заглушка;  

7 – шатун 
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Для исключения (минимизации) попадания 

воздуха и продуктов сгорания из соответствующих 

коллекторов в масляные картеры дизеля преду-

смотрены уплотняющее кольцо 2 между головкой 

поршня и корпусом и заглушка 6 поршневого 

пальца.  

Модельная масса предлагаемого поршня со-

ставляет 13 кг против 18,9…19,6 кг у верхнего и 

19,2…20,0 кг у нижнего. 

Такое значительное снижение массы поршня 

приводит к уменьшению силы инерции возвратно-

поступательно движущихся масс (рис. 4) и пропор-

циональной ей части силы трения. 

 
Рис. 4. Силы инерции возвратно-поступательно 

движущихся масс двигателя 10Д100 
 

С целью определения работоспособности 

предложенной конструкции, были выбраны гра-

ничные условия (ГУ) для проведения модельного 

эксперимента [3].  

На рис. 5 приведена расчетная индикаторная 

диаграмма, на основании которой выбраны ГУ по 

КС. Тепловой расчет проводился по упрощенной 

методике, что допустимо для оценочного исследо-

вания. 

 
Рис. 5. Индикаторная диаграмма двигателя 

10Д100 

Зоны приложения ГУ и их значения для пред-

лагаемой конструкции поршня представлены на 

рисунке 6 и в таблице 1. Для штатного поршня ГУ 

приняты такими же. 

 
 

Рис. 6. ГУ для предлагаемой конструкции поршня:  

1– центральная часть КС; 2 – периферия КС;  

3 – жаровой пояс; 4 – нижняя грань ручья 1го 

кольца; 5 – нижняя грань ручья 2-го кольца; 6 – 

внутренняя грань 2-го кольца; 7 – верхняя грань 2-

го кольца; 8 – внутренние поверхности поршня; 9 – 

центральная часть внутренней поверхности, огра-

ниченной «стойками»; 10 – внутренние поверхно-

сти масляной галереи 

 

Таблица 1. Граничные условия для жаровой 

накладки (головки) поршня 

Номер зоны 

поршня 

Действующая 

температура, 

Tос, K 

Коэфф. кон-

вективной теп-

лопередачи  

α, Вт/(м²К) 

1 1000 150 

2 940 1170 

3 800 500 

4 550 30000 

5 460 15000 

6 460 1000 

7 460 2000 

8 385 200 

9 400 500 

10 500 50 

 

Известно, что для корректной идентификации 

ГУ необходимы результаты физического модели-

рования, но в данном случае, для оценочного срав-

нения, мы посчитали достаточным приведенных 

значений, одинаковых как для существующей кон-

струкции, так и для предлагаемого варианта. При 

реальном конструировании необходимо будет про-

вести физическое термометрирование, достаточное 

для идентификации 3-х мерного температурного 

поля или воспользоваться имеющимися экспери-

ментальными данными по термометрированию 

штатных поршней дизеля 2Д100, полученных 

проф. Г.Б. Розенблитом [4]. 
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В таблице 2 приведены данные о свойствах 

материалов, принятых в проведенном исследова-

нии. 

 

Таблица 2. Свойства материалов, примененных для моделирования 

Свойство 
Единицы 

измерения 

Значение 

Легирован-

ная сталь 

Литая сталь Сплав  

алюминия 

Бронза Серый  

чугун 

Модуль упругости Н/м
2
 2,1·10

11
 1,9·10

11
 7,24·10

11
 1,1·10

11
 6,617·10

11
 

Коэффициент 

Пуассона 
- 0,28 0,27 0,33 0,37 0,27 

Модуль сдвига Н/м
2
 7,9·10

10
 8,6·10

10
 2,8·10

10
 4·10

10
 5·10

10
 

Плотность кг/м
3
 7700 7300 2780 8900 7200 

Предел прочности 

при растяжении 
Н/м

2
 723825600 413613000 485000000 394380000 151658000 

Предел текучести Н/м
2
 620422000 275742000 345000000 258646000 572165000 

Коэфф. тепл. 

расширения 
1/К 1,3·10

-5
 1,2·10

-5
 2,32·10

-5
 2,4·10

-5
 1,2·10

-5
 

 

Результаты модельного исследования темпе-

ратурного состояния поршней приведены на ри-

сунке 7 и в таблице 3. Для контроля температурно-

го состояния поршня были выбраны точки в кон-

центраторах формы.  

 
а) 

 
б) 

 

Рис. 7. Модальные поля температур поршня:  

а – существующий; б – предлагаемый 

Проведено моделирование состояния поршня, 

нагруженного вышеприведенным температурным 

полем и силовыми нагрузками (давление в цилин-

дре 10 МПа, ускорение поршня – 8,5 м/с
2
). 

В таблице 3 приведены значения температур, 

полученные в исследуемых точках.  

 

Таблица 3. Температуры в контрольных точ-

ках 

Номер 

точки кон-

троля 

Серийный 

поршень 

Новый 

поршень 

1 371 354 

2 549 513 

3 536 513 

4 558 527 

5 560 552 

6 448 444 

7 236 263 

8 342 324 

9 458 461 

10 377 399 

11 483 482 

12 149 163 

 

На рис. 8 приведены поля напряжений в зонах 

головки поршня, геометрия которых подверглась 

конструкторской оптимизации. Как видно из ри-

сунков в исследуемых зонах нет концентраторов 

напряжений, а их максимальные значения не пре-

восходят пределов текучести для серых чугунов и, 

тем более, литейных сталей. Запас прочности по 

пределу текучести – 1,1 по литейной стали и 2,3 по 

чугуну. 

При конструкторской оптимизации в качестве 

ограничений мы пользовались, в первую очередь, 

значениями напряжений, полученных при модель-
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ном эксперименте с существующим поршнем. В 

предлагаемом поршне по поставленным условиям 

напряжения не должны были превышать таковых в 

«старом». Нужные нам значения получены итера-

циями, связанными с толщиной донца, шириной 

проушины под пальцевое отверстие и радиусами 

скруглений в местах, где напряжения превышали 

уровень таковых в штатном поршне. 

 

               
 

Рис. 8. Зоны наибольшей концентрации напряжений в жаровой накладке поршня 

 

Существенным недостатком для конкретного 

применения (двухвальный двигатель со встречно 

движущимися поршнями) является трудность регу-

лирования степени сжатия, которая в серийном 

двигателе осуществляется подбором прокладок 3 и 

5 (рис. 1). Для вновь производимых двигателей это 

не является проблемой, поскольку с появлением 

высокоточных бесконтактных приборов измерения 

длин (расстояний) проблема решается введением 

технологических операций замера реальных рас-

стояний между валами, длин шатунов и вычисле-

нием компрессионных высот верхнего и нижнего 

поршней каждого цилиндра и расточкой пальцево-

го отверстия в головке и корпусе строго под размер 

данного цилиндра. В случае модернизации, осо-

бенно в условиях локомотивных депо задача не-

сколько усложняется, но она может быть решена 

организационно-техническими мероприятиями, 

заключающимися в проведении необходимых за-

меров при разборке двигателя и заказа индивиду-

альных поршней. 

 

Заключение 

Предлагаемая конструкция, известная по при-

менению на форсированных автотракторных дизе-

лях, может быть использована в двигателях типа 

Д100. При этом масса поршневого комплекта мо-

жет быть снижена на 7 кг при уменьшении количе-

ства деталей поршня до пяти наименований. При 

разработке конструкторско-технологических меро-

приятий такой замены в первую очередь необхо-

димо обратить внимание на обеспечение необхо-

димой степени сжатия и оптимизации системы 

масляного охлаждения поршня. 
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РОЗРОБКА КОНСТРУКЦІЇ «ЛЕГКОГО» ПОРШНЯ ДЛЯ ДИЗЕЛІВ ТИПУ Д100 

О.В. Білогуб, Нгуен Ван Зіонг, О.Ю. Ліньков, С.О. Кравченко 

У роботі розглянуто варіант заміни серійного складеного поршня тепловозного дизеля типу 10Д100 масою 20 кг на 

новий - масою 13 кг . Наведено результати оптимізації форми внутрішньої поверхні сталевої верхньої частини поршня . 

Показано , що розрахункові максимальні температури на поверхні камери згоряння пропонованої конструкції трохи 

нижчі, ніж у серійного, а запаси міцності в напружених місцях конструкції не нижчі, ніж у серійного . Озвучена технічна 

проблема , пов'язана з впровадженням пропонованого поршня і шляхи її вирішення. 

 

DEVELOPMENT OF STRUCTURES OF "LIGHT" PISTON FOR DIESEL ENGINES TYPE D100 

A.V. Belogub, Nguyen Van Duong, O.U. Linkov, S.O. Kravchenko 

The paper considers the option of replacing the composite piston serial type locomotive diesel 10D100 20 kg new - a mass 

of 13 kg. The results of optimization of the shape of the steel inside the top of the piston. It is shown that the calculated maxi-

mum temperature on the combustion chamber surface of the proposed design is somewhat lower than in batch, and safety factors 

in design strained areas not lower than serial. It is shown that the technical problems associated with the introduction of the pro-

posed piston and its solutions. 
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П.М. Канило, А.П. Марченко, И.В. Парсаданов, А.П. Поливянчук 

ПОВЫШЕНИЕ КАНЦЕРОГЕННОЙ БЕЗОПАСНОСТИ 

ТРАНСПОРТНЫХ ДВИГАТЕЛЕЙ ВНУТРЕННЕГО СГОРАНИЯ 
 

Проведен сравнительный анализ Европейских требований к экологической безопасности легковых автомоби-

лей с различными двигателями внутреннего сгорания. Рассмотрены пути и методы повышения эколого-

канцерогенной безопасности транспортных двигателей внутреннего сгорания, включая использование аль-

тернативных топлив с повышенным водородным показателем, а также способы существенного повышения 

топливной экономичности двигателей. Делается вывод о том, что автомобильный транспорт является 

определяющим загрязнителем атмосферы городов канцерогенно-мутагенными ингредиентами и поэтому в 

требованиях к экологической безопасности автомобилей с двигателями внутреннего сгорания должна учи-

тываться суммарная канцерогенная составляющая отработавших газов, поступающих в атмосферу. 

 

Введение 

Сокращение природных ресурсов, в первую 

очередь нефтяных, их неэффективное использова-

ние, а также ухудшение качества окружающей сре-

ды являются важнейшими составляющими углуб-

ляющегося топливно-экологического кризиса. Для 

снижения потребления нефтяных топлив и эколо-

гической опасности транспортных средств с ДВС  

реальное практическое значение имеют существен-

ное повышение их топливной экономичности в 

условиях эксплуатации и замещение нефтяных 

топлив (частичное или полное) альтернативными 

энергоносителями.   

Наиболее острой и наименее решаемой среди 

всех экологических проблем является канцероген-

ное загрязнение окружающей среды, в первую оче-

редь атмосферы крупных городов. Более 90 % со-

держащихся в атмосферном воздухе канцероген-

ных углеводородов (КУ) приходится на источники, 

обусловленные процессом сгорания углеводород-

ного топлива в цилиндре ДВС, а автотранспорт с 

ДВС является определяющим техногенным источ-

ником загрязнения атмосферы городов канцеро-

генно-мутагенными ингредиентами (КМИ). Инди-

катором наличия канцерогенных углеводородов в 

окружающей среде и в отработавших газах (ОГ) 

двигателей принят бенз(а)пирен (БП – С20Н12). В 

условиях окружающей среды многие КУ, включая 

БП, совместно с оксидами азота (NOx) синтезируют 

нитроканцерогенные соединения, обладающие му-

тагенными свойствами, т.е. способностью нару-

шать генетические программы клеток и вызывать в 

организме человека изменения наследственных 

свойств. Установлено, что мелкодисперсные твер-

дые частицы (ТЧ), а также пыль, сорбируя КУ, яв-

ляются не только их носителями, но и многократно 

усиливают канцерогенно-мутагенное воздействие 

на организм человека [1].  

По мнению медиков, именно КМИ в атмосфе-

ре больших городов ~ на 80 % определяют риск 

возникновения злокачественных опухолей [2]. По-

этому интерес к проблеме загрязнения окружаю-

щей среды КМИ во всем мире растет, но, к сожале-

нию, еще быстрее распространяется само присут-

ствие этих соединений в экосистемах. Стремитель-

ное увеличение количества автомобилей, их дизе-

лизация, расширение использования высоко арома-

тизированных нефтяных топлив и  увеличение до-

ли использования устаревших автомобилей, усу-

губляет решение отмеченных проблемы [1–6].  

Повышение требований к выбросам токсич-

ных веществ (СО, СН, NOx, ТЧ) с ОГ автомобилей 

(Евро-3, 2005 г.; Евро-5, 2008 г.; Евро-6, 2016 г.) 

является полумерой по снижению  экоканцероге-

ной опасности автомобилей, т.к. наиболее опасные 

супертоксиканты, в том числе канцерогенные угле-

водороды и их производные, пока «бесконтроль-

ны». Раздельное и неполное нормирование эколо-

гических показателей ОГ двигателей дает необъек-

тивную оценку их интегральной канцерогенной 

опасности (ЭКО), а также эффективности примене-

ния конструктивных и технологических усовер-

шенствований ДВС, использования альтернатив-

ных топлив. В связи с этим необходимо оценивать 

экологическую опасность с учетом суммарной 

ЭКО отработавших газов автомобильных двигате-

лей, характеризуемой двумя парами супертокси-

кантов: (NOx + КУ) и (ТЧ + КУ) [1]. 

В настоящее время в городах с развитым ав-

томобильным транспортом, среднесуточные кон-

центрации БП в атмосфере превышают на порядок 

указанные концентрации БП в сельских районах. В 

местах же интенсивного движения автотранспорта 

концентрация БП в воздухе превышает допусти-

мый уровень на два порядка и более [1, 2]. Такой 

уровень роста загрязнения среды КМИ может при-

вести к тому, что затраты на излечение "больного 

человечества" и оздоровление природы могут стать 

самой крупной статьей расходов экономики мира. 

Поэтому снижение потребления нефтяных топлив 
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и уровней выбросов КМИ в ОС, в том числе с ОГ 

ДВС транспортных средств, и их обезвреживание 

являются одной из важнейших проблем современ-

ности.  

Определенные шаги в решении этой проблемы 

за рубежом уже сделаны. Так, правительством 

Германии сформулирована задача в ближайшие 

несколько лет уменьшить выбросы КУ автомо-

бильными двигателями на 90 %, проект использо-

вания синтетических дизельных топлив в целях 

снижения выбросов КУ и ТЧ транспортными сред-

ствами с дизелями уже реализуется в Нидерландах 

и ряде штатов США [2]. 

Цель и постановка задачи 

В данной работе ставится цель обосновать необхо-

димость определения суммарной канцерогенной 

опасности ОГ автомобильных ДВС двумя парами 

супертоксикантов (NOx + КУ) и (ТЧ + КУ) и опре-

делить пути повышения канцерогенной безопасно-

сти транспортных двигателей внутреннего сгора-

ния.  

Оценка канцерогенной опасности ОГ авто-

мобильных двигателей 

Нормы на выбросы вредных веществ с ОГ 

двигателей легковых автомобилей приведены в 

табл. 1. Из данных, приведенных в таблице, следу-

ет, что требования  к экологической безопасности 

легковых автомобилей с дизелями менее строгие, 

чем для автомобилей с бензиновыми двигателями, 

но в нормах Евро-6 эта разница практически отсут-

ствует. 

Таблица 1. Европейские нормы на уровни 

токсичных выбросов с ОГ двигателей легковых 

автомобилей 

Нормы 
Тип 

ДВС 

Выбросы ВВ с ОГ, г/км 

СО СН NOx ТЧ 

Евро-3, 

2000 г. 

Б 2,3 0,20 0,15  

Д 0,64 0,06 0,50 0,05 

Евро-5, 

2008 г. 

Б 1,0 0,10 0,06 0,005 

Д 0,50 – 0,2 0,005 

Евро-6, 

2015 г. 

Б 1,0 0,10 0,06 0,005 

Д 0,50 – 0,08 0,005 

Примечание. Б – бензиновые двигатели, 

Д – дизельные двигатели. 

 

Удельные выбросы токсичных и канцероген-

ных ингредиентов с ОГ двигателей легковых авто-

мобилей приведены в табл. 2. В таблице использо-

ваны следующие обозначения: 1 – бензиновый 

ДВС типа ЗМЗ-402.10 (бензин А-92, И); 2 – ДВС 

типа ЗМЗ-4021.10 (бензин А-76, И); 3 – ДВС типа 

ЗМЗ-4022.10 (Ф-Ф); 4 – ДВС типа ЗМЗ-4027.10 

(пропан-бутан, И); 5 – ДВС типа ЗМЗ-4021.10 

(ОСНОГ, И) 6 – ДВС типа ЗМЗ-4022.10 (Ф-Ф, 

ОСНОГ); 7 – ДВС типа ЗМЗ-4027.10 (пропан-

бутан, И, ОСНОГ); 8 – ДВС типа ЗМЗ-4021.10 (И, 

БСНОГ); 9 – ДВС типа ЗМЗ-405.22 (распределен-

ный впрыск бензина А-95, БСНОГ); 10 – дизель 

типа ГАЗ-560; И, Ф-Ф – соответственно искровое и 

форкамерно-факельное зажигание горючей смеси; 

ОСНОГ, БСНОГ – соответственно окислительная и 

бифункциональная системы каталитической 

нейтрализации ОГ двигателей.  

Таблица 2. Экспериментальные данные по 

определению удельных выбросов токсичных и 

канцерогенных ингредиентов с ОГ двигателей лег-

ковых автомобилей  

Тип 

ДВС 

m'CO m'CH m'NOХ m'ТЧ m'БП10
6
 

г/км 

1 6,7 2,3 2,4 0,01 8,9 

2 4,9 2,4 2,2 0,005 6,3 

3 2,6 1,9 1,2 – 1,0 

4 1,7 2,1 0,9 – 0,8 

5 0,8 1,0 2,3 – 0,3 

6 0,5 0,4 0,7 – 0,2 

7 0,2 0,6 1,0 – 0,2 

8 0,3 0,2 0,1 – 0,7 

9 2,7 0,34 0,25 – 0,7 

10 1,7 0,3 2,0 0,8 32 

Примечание. Доля NO/NOx ≈ 0,9. В ОГ ДВС 

типа (3-9) ТЧ практически отсутствовали. 

 

Удельные уровни токсичных выбросов с ОГ 

автомобильных двигателей, приведенные в табл. 2, 

определялись по следующей зависимости: 

06,4

ijij

ij

mm
m


 , г/км, 

где ijm , ijm – соответственно, математическое 

ожидание (среднее арифметическое значение) и 

суммарный доверительный интервал определения 

уровней выброса ВВ; 4,06 – пробег автомобиля за 

Европейский городской ездовой цикл, км.  

Корреляционная зависимость между удель-

ными уровнями выбросов с ОГ двигателей БП и 

приоритетной группой канцерогенных углеводоро-

дов (КУ) с учетом индекса их канцерогенной 

агрессивности (ИКА) [1] имеет вид: 

БПКУ  3,1)ИКА( mm  , г/км. 

В соответствии с приведенными в табл. 2 дан-

ными можно отметить, что удельные уровни вы-

бросов БП и ТЧ с ОГ автомобилей с дизелями су-

щественно выше, чем при использовании других 

типов ДВС и, особенно, при оборудовании этих 
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двигателей системами каталитической нейтрализа-

ции ОГ. 

Значительное влияние на выбросы БП и ТЧ с 

ОГ двигателей оказывает вид топлива, в том числе 

его структура и водородный показатель, включая 

содержание АУ и ПАУ. В современных нефтяных 

топливах существенно увеличена доля АУ и ПАУ, 

поэтому оценка с учетом выбросов БП и ТЧ с отра-

ботавшими газами транспортных двигателей пре-

дельно актуальна. В табл. 3 приведены усреднен-

ные данные по уровням выбросов ТЧ и БП с  отра-

ботавшими газами легковых автомобилей с дизе-

лями при их испытании по Европейскому город-

скому ездовому циклу в зависимости от уровня 

содержания ароматических углеводородов в ди-

зельных топливах.  
 

Таблица 3. Экспериментальные данные легко-

вых автомобилей с дизелями при их испытании по 

Европейскому городскому ездовому циклу 

Легковые  

автомобили с 

дизелями 

содержание АУ в топливах, % 

21,2 32,4 56,6 

ВВ: ТЧ, г/км / БП, мкг/км 

1. Oldsmobile 

Delta 88 diesel 

0,23 

0,30 

0,24 

0,34 

1,53 

16,8 

2. Peugeot  

505 D 

0,18 

0,29 

0,20 

0,32 

0,94 

24,2 
 

Представленные данные указывают, что ис-

пользование топлив с повышенным содержанием 

АУ приводит к существенному росту выбросов ТЧ 

и БП, т.е. – к повышению канцерогенно-

мутагенной агрессивности ОГ дизелей и их (ЭКО)j.  

Следовательно, применение в дизелях мотор-

ных топлив с повышенным содержанием АУ усу-

губляет решение экологической проблемы, связан-

ной со снижением загрязнения окружающей среды.  

Обобщенный анализ ЭКО ДВС легковых 

автомобилей   

Многочисленными исследованиями  установ-

лено, что (ЭКО)j отработавших газов ДВС транс-

портных средств на 95 % и более характеризуется 

уровнями выбросов с ОГ двигателей: NOx, ТЧ и 

КУ. Экологическая составляющая СО и СН в 

(ЭКО)j ОГ ДВС не превышает ~3 %. Для обобще-

ния ранее представленных экспериментальных 

данных (табл. 2) предложены удельный интеграль-

ный показатель (ЭКО)j для ОГ ДВС легковых ав-

томобилей, интегральный показатель примени-

тельно к европейским международным нормам 

[ЭКО]j и критерий Кj  соответствия удельного ин-

тегрального показателя экоканцерогенной опасно-

сти ОГ двигателя легкового автомобиля междуна-

родным нормам: 











 

 


n

i i

ij
ij

m
k

1 cc]ПДК[
)ЭKO( ,  (1) 











 

 


n

i i

ji
ij

m
k

1 cc]ПДК[

][
]ЭKO[ ,  (2) 

jjjK ]ЭKO/[)ЭKO( ,  (3) 

где [ПДКi]cc, – среднесуточные предельно допу-

стимые концентрации регламентируемых токсич-

ных и канцерогенных ингредиентов в атмосферном 

воздухе городов: [NO] = 0,06; [NO2] = 0,04; 

[ТЧ] = 0,05; [БП] = 110
–6

, мг/нм
3
; n – количество 

ингредиентов в ОГ ДВС автомобилей, которые 

учитывают при оценке ЭКО; m'i, [m'i] – соответ-

ственно, удельные реальные и допускаемые уровни 

выбросов i-х ВВ с ОГ двигателей легковых автомо-

билей при их испытании по Европейскому город-

скому ездовому циклу (m'i: NO, NO2, ТЧ), а также – 

БП, г/км; ki – безразмерные показатели усиления 

совмещенного действия особо опасных токсичных 

и канцерогенных веществ на человека в условиях 

городской среды с учетом явлений синергизма (об-

разование нитроканцерогенов и мутагенов, промо-

тирование мелкодисперсными ТЧ канцерогенной 

агрессивности ОГ, доокисление NO в NO2, повы-

шение кислотности среды и т.д.). 

В табл. 4, приведены данные по оценке фак-

торных коэффициентов усиления совместного 

вредного воздействия ряда токсичных и канцеро-

генных ингредиентов на человека в условиях го-

родской езды. 

 

Таблица 4. Значение факторных коэффициен-

тов при определении степени усиления вредного 

воздействия ряда ВВ, выбрасываемых с ОГ авто-

мобильных двигателей  

ВВ 
Коэффициенты 

i i i ki 

СО + СН 1 1 1 1 

NOx 1 2 1,5 3 

БП 2 2 1 4 

ТЧ 2 1 1,2 2,4 

 

В таблице: ki = iii; i – поправка, учиты-

вающая вероятность накопления газообразной 

примеси и аэрозолей в компонентах окружающей 

среды и в продуктах питания, а также поступление 

газообразных примесей и аэрозолей в организм 

человека неингаляционным путем; i – поправка на 

вероятность образования при участии исходных 

газообразных примесей и аэрозолей, выбрасывае-

мых в атмосферу, других загрязнителей (явление 

синергизма) более опасных, чем исходные; i – по-

правка, учитывающая действие на различные реци-
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пиенты, помимо человека. На основе ранее изло-

женных корреляционных зависимостей (КУ(ОГ) = 

1,3  mБП) показатель kКУ = 1,3  kБП = 5,2. 

Предложенный показатель (ЭКО)j характери-

зует удельную кратность разбавления ОГ автомо-

бильного двигателя чистым воздухом (удельный 

нормообмен, нм
3
/км) до нормируемого уровня 

[ЭКО]j. При этом допустимые уровни БП [m'БП] с 

ОГ определяются из граничных условий для нор-

мируемых уровней NOx [m'NOx] (исходя из условия, 

что в ОГ автомобильного двигателя массовая доля 

NO ~ 90 %, а NO2 ~ 10 %) по следующей зависимо-

сти: 

сс

БП

cc2

NO

cc

NO

]БП[

][
2,5

]NO[

][1,0

NO][

][9,0
3 XX jjj mmm 














 



 .    (4) 

В данной формуле безразмерный показатель 

усиления совмещенного действия особо опасных 

токсичных и канцерогенных веществ ki для NOx 

принят равным 3 (см. табл. 4), а для КУ – 5,2. В 

соответствии с данными, приведенными в табл. 1 и 

2, и при использовании зависимости (4) были рас-

считаны условно допустимые уровни [m'БП], а так-

же – граничные интегральные показатели [ЭКО]j 

для легковых автомобилей с бензиновыми (Б) и 

дизельными (Д) двигателями применительно к 

международным нормам: Евро-3, Евро-5 и Евро-6 

(табл. 5). 

 

Таблица 5. Расчетные значения граничных по-

казателей ЭКО двигателей легковых автомобилей  

Тип 

ДВС 

[m'БП]10
6
, г/км / [ЭКО]j10

–3
, нм

3
/км  

Евро-3 Евро-5 Евро-6 

Б 1,4 / 15 0,6 / 6,4  0,6 / 6,4 

Д 4,8 / 52  1,8 / 20 0,8 / 10,6 

 

На основании экспериментальных исследова-

ний легкового автомобиля типа ГАЗ с двигателем 

ЗМЗ-402 на стенде с беговыми барабанами по Ев-

ропейскому городскому ездовому циклу (Евро-5) и 

при использовании бензина А-92 (АУ  40 %) уста-

новлено: mNOx = 2,4; mБП = 8,910
–6

; mТЧ  0,01 г/км; 

mNOx/[mNOx]40; mТЧ/[mТЧ]2; mБП/[mБП]14,8. При 

этом интегральные показатели указанного автомо-

биля соответствовали: (ЭКО)Б  170, [ЭКО]Б  6, а 

КБ  = (ЭКО)Б / [ЭКО]Б   28, т.е. нормы Евро-5 пре-

вышены в 28 раз. Экспериментальные исследова-

ния автомобиля типа ГАЗ с дизелем ГАЗ-560 (ди-

зельное топливо, АУ  45 %) показали: mNOx = 2,0; 

mБП = 3210
-6

; mТЧ = 0,8 г/км; mNOx/[mNOx]10; 

mБП / [mБП]  18; mТЧ / [mТЧ]  160; [ЭХО]Д  300; 

КД  14. Таким образом, при установке на легковой 

автомобиль ГАЗ дизеля в сравнении  с бензиновым 

двигателем загрязнение окружающей среды воз-

растает: по твердыми частицами  в 80 раз; канце-

рогенным составляющим  в 4 раза (при практиче-

ски равных уровнях выбросов NOx).  

Вместе с тем, допустимые уровни выбросов 

NOx и БП с ОГ дизелей легковых автомобилей, а, 

соответственно, и интегральный показатель 

[ЭКО]Д, существенно ниже, чем бензиновых ДВС. 

Поэтому оценивать экологическую, а точнее кан-

церогенно-мутагенную безопасность, ДВС автомо-

билей необходимо не раздельно (по нормируемым 

уровням выбросов с ОГ токсичных ингредиентов), 

а интегрально (с учетом суммарной канцерогенной 

опасности ОГ двигателей). На рис. 1 представлены 

данные (в соответствии с Евро-3, Евро-5 и Евро-6, 

табл. 1) по допускаемым уровням выбросов NOx и 

ТЧ, а также по "условно" допускаемым уровням 

выбросов БП (КУ) (табл. 5) с ОГ бензиновых и ди-

зельных двигателей легковых автомобилей. 

 
 

Рис. 1. Изменение международных норм на выбро-

сы с ОГ NOx, ТЧ и БП, определяющие ЭКО дизелей 

(Д) и бензиновых двигателей(Б) легковых автомо-

билей 

 

Приведенные данные подтверждают, что в 

нормах Евро-6 предусмотрено повышение требо-

ваний к ЭКО дизелей легковых автомобилей. 

Методология повышения ЭКО транспорт-

ных ДВС  

Транспортные ДВС являются основными по-

требителями нефтяных топлив и их экологизация 

должна выполняться с учетом решения топливной 

проблемы. Т.е. необходим комплексный подход, 

учитывающий существенное повышение топлив-

ной экономичности и экоканцерогенную безопас-

ность двигателей.  

Важным направлением в повышении топлив-

ной экономичности и экологической безопасности 

является использование альтернативных, в том 

числе композитных углеводородно-водородных, 

топлив (табл. 6) [7,8].  

Следует отметить, что данные испытаний 

Евро-5 (Д) 

NOx, г/км 

БП10
-6

, г/км ТЧ, г/км 

1 2 3 0,02 0,04 

0,4 

0,3 

0,1 

Евро-3 (Д) 

Евро-6 (Д) 

Евро-5,6 (Б) 

Евро-3 (Б) 

4 0 
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микроавтобуса с ДВС (Vh = 2,45 л и ε = 8,2) на 

стенде с беговыми барабанами по городскому ез-

довому циклу при использовании бензоводородных 

топливных композиций (БВТК) показали суще-

ственное улучшение его экономических и экологи-

ческих показателей. 

 

Таблица 6 Результаты испытаний легковых 

автомобилей с ДВС при использовании альтерна-

тивных топлив 

Топлива 
m'CO m'CH m'NOх m'БП10

6
  [ЭКО]j10

3
 

г/км м
3
/км 

Природный 

газ 
1,3 1,0 0.4 0.2 15 

Метанол 0,8 1,1 0,3 0,25 10 

Бензин А92 

+10% мас.Н2 
1,2 0,3 0,25 0,2 6 

Водород – – 0,2 – 4 

Примечание. Так как в ОГ автомобильных 

двигателей практически отсутствовали ТЧ, то по-

казатели [ЭКО]j определялись по уровням выбро-

сов NOx с ОГ. 

 

Пример возможной взаимосвязи между уров-

нями (ЭКО)j легковых автомобилей с ДВС и их 

эксплуатационной топливной экономичностью 

представлен на рис. 2. 

 

 
 

Рис. 2. Относительная ЭКО  опасность ОГ ДВС 

легковых автомобилей в зависимости от их экс-

плуатационной экономичности: q*Б – приведенный 

расход бензина по городскому ездовому циклу 

 

Одной из эффективных и надежных систем 

нейтрализации NOx в ОГ автомобильных ДВС яв-

ляется каталитическая система накопительного 

типа (рис. 3). Принцип действия рассматриваемого 

нейтрализующего устройства заключается в том, 

что при работе двигателя на горючих смесях, бед-

нее стехиометрической, платина нейтрализатора 

способствует превращению NOx и О2 в диоксид 

азота, который временно накапливается (адсорби-

руется) в самом нейтрализаторе. Но как только 

двигатель начинает работать на обогащенной го-

рючей смеси, например при наборе мощности, ди-

оксид азота освобождается и, взаимодействуя с 

несгоревшими углеводородами, оксидом углерода 

и водородом, переходит в молекулярный азот [1]. 

 
 

Рис. 3. Схема работы нейтрализатора накопи-

тельного типа:  

слева – в цилиндрах двигателя сгорает бедная го-

рючая смесь, справа – смесь стехиометрического 

или богатого состава 

 

Компьютеризация управления ДВС является  

наиболее эффективным способом повышения экс-

плуатационных топливно-экологических показате-

лей автомобиля. На рис. 4 приведена одна из схем 

энергоустановки автомобиля с комбинированной 

адаптивной микропроцессорной системой управле-

ния и регулирования (КАМПСУ и Р) ДВС. 

 

 
Рис. 4. Схема современной системы управления 

и регулирования энергоустановки автомобиля 
 

В соответствии со схемой цилиндры ДВС 

оборудуются датчиками преддетонации (1). Ис-

пользуемые топлива (2) содержат минимальные 

уровни ароматических (особенно полиароматиче-

ских) углеводородов и серы, а используемые до-

бавки нетрадиционных топлив, в том числе водо-

рода, повышают отношение Н/С и увеличивают 

октановое число (ОЧ) бензинов. Используется ком-

бинированная электронная система управления 

подачей топлива (3), обеспечивающая высокую 

степень точности и фазности дозирования, качества 

распыливания и регулирования наиболее рацио-

нального угла опережения подачи топлива. Приме-

няется комбинированная адаптивная микропроцес-

сорная система управления и регулирования (4), 

которая обеспечивает работу ДВС на режимах 

преддетонации в цилиндрах (рис. 5) и поддержание 
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минимального эксплуатационного расхода топлива 

путем выбора и установления оптимальных комби-

наций параметров работы ДВС (αсм., заж., ε и т.д.). 

На автомобиле может устанавливаться также вос-

становительная система каталитической нейтрали-

зации ОГ накопительного типа (рис. 3), обеспечи-

вающая существенное снижение уровней выбросов 

NOx с ОГ двигателя. 

Наилучшие результаты обеспечивает ком-

плексная компьютерная система регулирования 

ДВС, которая вмонтирована в общую систему 

управления автомобиля. В таком случае оптимизи-

руются не только топливно-экономические и эко-

логические показатели автомобиля, но и обеспечи-

ваются его динамические качества и эксплуатаци-

онная безопасность. Такие компьютерные системы 

могут реально оптимизировать управление двига-

телем и автомобилем по комплексной целевой 

функции, например, по среднеэксплуатационному 

расходу топлива или эколого-экономическому кри-

терию при обеспечении необходимой параметриче-

ской надежности. 
 

 
 

Рис. 5. Схема работы ДВС с датчиками преддето-

нации:  

1 – рабочая точка при традиционном управлении 

ДВС; 2 – защитный интервал на отсутствие де-

тонации в цилиндрах ДВС на эксплуатационных 

режимах; 3 – рабочая точка при адаптивном мик-

ропроцессорном управлении ДВС;  

4 – зона детонации 
 

Сочетание практически всех описанных выше 

технических решений было осуществлено на ряде 

автомобилей фирмы «Тойота» (с непосредствен-

ным впрыском бензина под большим давлением 

Р >120 МПа), что позволило обеспечить значитель-

ную экономию топлива (до 30 %) и существенно 

снизить их экологическую опасность. 

Заключение 

Автотранспорт является основным потребите-

лем нефтяных топлив и определяющим техноген-

ным загрязнителем атмосферы городов канцеро-

генно-мутагенными ингредиентами. Канцерогенная 

опасность автомобильных двигателей более чем на 

90 % определяется двумя парами супертоксикан-

тов: (КУ + NOx) и (ТЧ + КУ), которые в условиях 

ОС синтезируют еще более опасные соединения, 

обладающие мутагенными свойствами. Поэтому в 

требованиях к экологической безопасности авто-

мобильных двигателей должна учитываться сум-

марная канцерогенная составляющая ОГ. 

Одними из важнейших путей решения топ-

ливно-экологических проблем автотранспорта яв-

ляются: 

– повышение их эксплуатационной топливной 

экономичности и параметрической надежности; 

– ограничение содержания в моторных топли-

вах ароматических и особенно полиароматических 

углеводородов, а также серы; 

– расширение доли использования альтерна-

тивных топлив: природного газа, синтетических 

углеводородных топлив и водорода в качестве как 

основных, так и дополнительных энергоносителей; 

– оборудование автомобилей современными 

системами нейтрализации отработавших газов 

ДВС, в том числе накопительного типа, а также – 

системами улавливания твердых частиц, на кото-

рых сорбируется значительная доля канцерогенных 

углеводородов; 

– применение комбинированных адаптивных 

микропроцессорных систем управления и регули-

рования рабочих процессов ДВС и автомобилей в 

целом. 
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ПІДВИЩЕННЯ КАНЦЕРОГЕННОЇ БЕЗПЕКИ ТРАНСПОРТНИХ ДВИГУНІВ ВНУТРІШНЬОГО ЗГОРЯННЯ 

П.М. Канило, А.П. Марченко, И.В. Парсаданов, А.П. Полив’янчук 

Проведено порівняльний аналіз Європейських вимог до екологічної безпеки легкових автомобілів з різними двигу-

нами внутрішнього згоряння. Розглянуто шляхи та методи підвищення еколого-канцерогенної безпеки транспортних 

двигунів внутрішнього згоряння, включаючи використання альтернативних палив з підвищеним водневим показником, а 

також способи істотного підвищення паливної економічності двигунів. Робиться висновок про те, що автомобільний 

транспорт є визначальним забруднювачем атмосфери міст канцерогенно-мутагенними інгредієнтами і що у вимогах до 

екологічної безпеки автомобілів з двигунами внутрішнього згоряння повинна враховуватися сумарна канцерогенна 

складова відпрацьованих газів, що надходять в атмосферу. 
 

IMPROVING THE SAFETY FROM CARCINOGENS OF INTERNAL COMBUSTION ENGINES OF 

TRANSPORTATION 

P.M. Kanilo, A.P. Marchenko, I.V. Parsadanov, A.P. Polivyanchuk 

The comparative analysis of European environmental safety requirements of passenger cars with different internal combus-

tion engines. Considered ways and methods to improve ecological and carcinogenic vehicle safety internal combustion engines, 

including the use of alternative fuels with a high hydrogen indicator, as well as ways to significantly improve fuel efficiency. It is 

concluded that road transport is the determining atmospheric pollutant cities cancerogenic properties-mutagenic ingredients and 

therefore environmental safety requirements for vehicles with internal combustion engines should be taken into account, the total 

of the well-documented carcinogenic component of exhaust gases entering the atmosphere. 
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ЧИСЛЕННОЕ МОДЕЛИРОВАНИЕ ПРОЦЕССА ОБРАБОТКИ 

ВОДОТОПЛИВНОЙ ЭМУЛЬСИИ В БОРТОВОМ  

ГИДРОДИНАМИЧЕСКОМ КАВИТАТОРЕ 

В работе представлены результаты численного моделирования процесса обработки водотопливной эмуль-

сии с использованием гидродинамического кавитатора. Задача решается в трехмерной нестационарной по-

становке. При моделировании процесса гидродинамической кавитации рассматривается двухфазный поток 

– жидкая и паровая фазы. Использование гидродинамических кавитаторов на борту автомобиля позволит 

поддерживать стабильность смесевых топлив и повысит эффективность их использования. 

 

Введение 

Для улучшения экологических показателей 

ДВС традиционно используют различные методы: 

воздействие на рабочий процесс (внутренние) и 

очистка отработавших газов (внешние). Одним из 

эффективных методов является предварительная 

подготовка топлива. Применительно к дизельным 

двигателям, к примеру, снижение содержания серы 

в дизельном топливе благоприятно сказывается на 

снижении массового выброса твердых частиц. Од-

ним из эффективных способов снижения содержа-

ния серы в дизельном топливе является гидроди-

намическая кавитация. Исследованием процесса 

кавитации занимаются многие зарубежные иссле-

дователи [1-3]. В последнее время зарубежные ис-

следователи все больше уделяют внимание исполь-

зованию в ДВС водотопливных эмульсий, как для 

бензиновых так и для дизельных двигателей [4-6]. 

Организация рабочего цикла дизеля на водо-

топливной эмульсии позволяет снизить макси-

мальную температуру цикла, и  тем самым, с не-

значительными потерями мощности эффективно 

воздействовать на снижение уровня оксидов азота 

NОx в отработавших газах. 

Анализ публикаций 

Ключевой проблемой для обеспечения эффек-

тивной работы дизеля на водотопливной эмульсии, 

наряду с необходимостью обеспечить коррозион-

ную стойкость элементов топливной аппаратуры, 

является поддержание стабильности эмульсии на 

борту транспортного средства. Одним из способов 

стабилизации водотопливных эмульсий является 

добавка различных присадок к топливу [6-9]. 

Использование гидродинамической кавитации 

для гомогенизации топлива широко применяется в 

промышленности [7]. Этот процесс характеризу-

ется высокой эффективностью воздействия при 

минимальных энергетических затратах. Так, к при-

меру, смесь бензина с головной фракцией – бензо-

этанол, после смешивания в гидродинамическом 

кавитаторе остается стабильной в течении 2-3 ме-

сяцев в зависимости от влияющих факторов [7, 8]. 

Применительно к транспортным средствам, 

реализация гидродинамической кавитации для 

поддержания стабильности смесевых топлив на 

борту автомобиля требует разработки малогаба-

ритных гидродинамических кавитаторов, выбора 

наиболее рациональных режимов обработки смесе-

вого топлива с учетом энергозатрат, эффективно-

сти воздействия и ресурса проточной части гидро-

динамического кавитатора. 

Таким образом, можно сделать вывод о том, 

что работы, направленные на разработку бортовых 

систем поддержания стабильности смесевых топ-

лив, являются актуальными и требуют дальнейших 

исследований. 

Цель и постановка задачи 

Цель работы – исследование процессов тепло-  

и массообмена в малогабаритном гидродинами-

ческом кавитаторе с использованием численных 

методов. 

В работе ставились такие задачи: 

- провести литературный обзор по современным 

способам поддержания стабильности смесевых 

топлив; 

- разработать конструкцию малогабаритного гид-

родинамического кавитатора для поддержания ста-

бильности водотопливной эмульсии на борту авто-

мобиля; 

- исследовать процесс кавитации водотопливной 

эмульсии в малогабаритном гидродинамическом 

кавитаторе с использованием численных методов; 

- дать рекомендации по рациональным режимам 

работы гидродинамического кавитатора для обра-

ботки водотопливной эмульсии.  

Основные этапы и результаты исследова-

ния 

Объект исследования  - процессы тепло- и 

массообмена в малогабаритном гидродинамиче-

ском кавитаторе. 

С учетом существующих рекомендаций и экс-

периментальных исследований была разработана 

оригинальная конструкция бортового гидродина-
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мического кавитатора, на которую был получен 

патент Украины [10]. 

Схема гидродинамического кавитатора пред-

ставлена на рис. 1. 

 

 
Рис. 1. Схема гидродинамического кавитатора: 

1 – конфузор; 2  – соединительный канал;3 – диф-

фузор; 4 – корпус 

 

Для проведения численных исследований 

процессов тепло – и массообмена в малогабарит-

ном гидродинамическом кавитаторе была синтези-

рована расчетная область и расчетная сетка, опи-

сывающие проточную часть гидродинамического 

кавитатора. Внешний вид расчетной области пред-

ставлен на рис. 2, а расчетной сетки – на рис. 3. 

 
 

Рис. 2. Внешний вид расчетной области 

 

 
 

Рис. 3. Расчетная сетка (150043 расчетных ячеек) 

 

Применительно к условиям штатной топлив-

ной системы транспортного средства с дизельным 

двигателем, малогабаритный кавитатор имеет дли-

ну 180 мм, диаметр конфузора и диффузора –            

40 мм, диаметр соединительного – канала 2 мм. 

Материал проточной части – нержавеющая сталь. 

Задача решалась в нестационарной трехмер-

ной постановке, в декартовых координатах. Для 

описания турбулентных течений водотопливной 

эмульсии в проточной части кавитатора использо-

вались k-e модель турбулентности. 

Для описания процесса гидродинамической 

кавитации использовалась модель многофазных 

течений. С учетом ограничений используемой мо-

дели (модель не позволяет описывать процесс фа-

зового перехода двух компонент одновременно – 

дизельного топлива и воды) в работе рассматрива-

ется топливная композиция с усредненными теп-

лофизическими параметрами (95% дизельного топ-

лива и 5% воды). База данных программного ком-

плекса была дополнена свойствами нового рабо-

чего тела – водотопливной эмульсии.  Для описа-

ния процесса течения двухфазного потока (пар и 

жидкость) в работе использовалась модель смеси 

(Mixture model). 

В расчете учитывалась шероховатость стенок 

проточной части гидродинамического кавитатора и 

теплообмен между стенками и рабочим телом (во-

дотопливной эмульсией). 

Результаты расчетного исследования пред-

ставлены на рис. 4 и 5. 

 
 

Рис. 4. Результаты расчетного исследования:  

 

а - распределение давления, атм; б-  скорости, м/с;  

в - плотности водотопливной эмульсии, кг/м
3
; 

г -  объемной доли паровой фазы в проточной ча-

сти гидродинамического кавитатора 

 

Распределение давления водотопливной 

эмульсии в меридиональном сечении проточной 

части гидродинамического кавитатора представлен 

на рис. 4.а. В конфузоре давление потока водотоп-

ливной эмульсии достигает 0,75 МПа. В соедини-
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тельном канале между конфузором и диффузором 

поток набирает скорость, и давление в нем снижа-

ется до уровня, ниже атмосферного - 0,01 МПа. На 

входе в диффузор скорость потока остается доста-

точно высокой и, соответственно, давление сохра-

няется ниже атмосферного - 0,08 МПа, что ниже 

давления насыщенных паров водотопливной 

эмульсии. 

Распределение полной скорости по различным 

участкам потока топлива в меридиональном сече-

нии проточной части гидродинамического кавита-

тора представлено на рис. 4 б). На входе в конфу-

зор полная скорость потока топлива достигает 

4 м/с.  При движении через соединительный канал 

между конфузором и диффузором поток набирает 

скорость до 45,3 м/с, при этом уже в соединитель-

ном канале наблюдается зарождение кавитацион-

ных каверн из-за резкого падения давления.  

Распределение плотности рабочего тела (сме-

си жидкости и паров водотопливной эмульсии) в 

меридиональном сечении проточной части гид-

родинамического кавитатора представлено на рис. 

4 в). Наибольшее снижение плотности отмечается 

на участках с пониженным давлением – в области 

зарождения кавитационных каверн. 

Распределения объемной доли паровой фазы 

водотопливной эмульсии в меридиональном сече-

нии проточной части гидродинамического кавита-

тора представлен на рис. 4 г).  

 

 
 

Рис. 5. Изменение сходимости объемной доли па-

ровой фазы водотопливной эмульсии в проточной 

части гидродинамического кавитатора в зави-

симости от количества итераций 

 

Осредненное по объему изменение сходимо-

сти объемной доли паровой фазы водотопливной 

эмульсии в проточной части гидродинамического 

кавитатора в процессе расчета представлено на рис. 

5.  

Из результатов, представленных на рисунке 5 

видно, что стабилизация сходимости объемной 

доли паровой фазы водотопливной эмульсии в 

процессе расчета достигается при 7550 итераций, 

при этом значение объемной доли паровой фазы 

водотопливной эмульсии составляет 0,425.  

На исследуемом режиме при движении водо-

топливной эмульсии через гидродинамический ка-

витатор, за один проход только порядка 42% топ-

лива подвергается фазовому переходу, а большая 

часть топлива проскальзывает в пристеночном слое 

за счет вязкого трения жидкости о стенки проточ-

ной части кавитатора и инерционности потока. 

Увеличения интенсивности обработки (объ-

емной доли паровой фазы водотопливной эмуль-

сии) можно достигнуть за счет уменьшения диа-

метра соединительного канала между конфузором 

и диффузором или за счет последовательной уста-

новки в топливную систему нескольких гидроди-

намических кавитаторов. Это вызовет рост энерго-

затрат на работу системы поддержания стабильно-

сти смесевого топлива на борту автомобиля и уве-

личит массогабаритные показатели устройства. 

Значительное уменьшение диаметра соедини-

тельного канала в процессе эксплуатации может 

приводить к его засорению продуктами износа или 

присадками к топливу, что может привести к по-

тере мощности или аварийной остановке двигателя. 

Выводы 

По результатам проведенного расчетного ис-

следования можно сделать выводы: 

- использование гидродинамических кавитаторов 

на борту автомобиля позволит поддерживать ста-

бильность смесевых топлив и повысит эффектив-

ность их использования; 

- стремление значительно уменьшить диаметр со-

единительного канала между конфузором и диффу-

зором может привести к увеличению гидравличе-

ского сопротивления и износу рабочих поверхно-

стей проточной части; 

- для водотопливной эмульсии на основе 95% ди-

зельного топлива и 5% воды, с учетом конструк-

тивных особенностей штатной топливной системы 

транспортного средства с дизельным двигателем не 

целесообразно выбирать режимы работы гидроди-

намического кавитатора с объемной долей паровой 

фазы водотопливной эмульсии более 0,5. 
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ЧИСЕЛЬНЕ МОДЕЛЮВАННЯ ПРОЦЕСУ ОБРОБКИ ВОДОПАЛИВНОЇ ЕМУЛЬСІЇ У БОРТОВОМУ  

ГІДРОДИНАМІЧНОМУ КАВІТАТОРІ 

А.М. Авраменко 

В роботі представлені результати чисельного моделювання процесу обробки водопаливної емульсії з використан-

ням гідродинамічного кавітатору. Задача вирішується в тривимірній нестаціонарній постановці. При моделюванні про-

цесу гідродинамічної кавітації розглядається двофазний потік - рідинна та парова фази. Використання гідродинамічних 

кавітаторів на борту автомобіля дозволить підтримувати стабільність сумішевих палив та підвищити ефективність їх 

використання. 

 

NUMERICAL MODELLING OF PROCESS OF INFLUENCE WATER-FUEL EMULSION IN ONBOARD  

HYDRODYNAMICAL CAVITATOR 

A.N. Avramenko 

In article results of numerical modelling of processing water-fuel emulsion are submitted on the basis of diesel fuel and wa-

ter with use hydrodynamic cavitation. The problem is solved in three-dimensional non-stationary production. At modelling pro-

cess hydrodynamic cavitation, the biphasic stream - liquid and steam phases is considered. Use hydrodynamic activator onboard 

the automobile will allow to support stability fuels mix and will raise efficiency of their use. 
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А.П. Марченко, Омар А. Хамза, Али А. Хамза 

ОЦЕНКА ИНВЕСТИЦИОННОЙ ПРИВЛЕКАТЕЛЬНОСТИ 

ЭНЕРГОСБЕРЕГАЮЩИХ ТЕХНОЛОГИЙ  

НА ОСНОВЕ ТЕПЛОВЫХ ДВИГАТЕЛЕЙ ПРИМЕНИТЕЛЬНО К  

НЕФТЕПЕРЕРАБАТЫВАЮЩЕМУ ЗАВОДУ 

Выполнена оценка инвестиционной привлекательности энергосберегающих технологий на основе тепловых 

двигателей применительно к нефтеперерабатывающему заводу. Рассматривались два проекта. Проект А 

включал газотурбинный двигатель (ГТД) UGT-3000, а проект Б – ГТД TV3 – 117 и поршневой двигатель CAT 

G3516. Результаты  технико-экономической оценки на основании чистой приведенной  стоимости NPV по-

казали, что экономически более привлекателен проект Б. 

 

Введение и постановка проблемы 
В процессе переработки нефти большое коли-

чество попутных нефтяных газов (ПНГ) сжигается 

в факелах и загрязняет окружающую среду. Эта 

проблема постоянно обсуждается на международ-

ных конференциях, проводимых под эгидой ООН и 

Всемирного банка. Ирак входит в пятерку стран, с 

наибольшим количеством сжигаемых в атмосфере   

углеводородов (рис. 1). В апреле 2015 г. Генераль-

ным секретарем ООН Пан Ги Муном и председате-

лем Всемирного банка Джим Йонг Кимом была 

запущена инициатива “Zero Routine Flaring by 

2030” по прекращению сжигания углеводородов в 

факелах до 2030 года. Эту инициативу поддержали 

правительства и нефтедобывающие компании по 

всему миру. 

 
Рис. 1. Страны с наибольшим уровнем сжигания углеводородов в факелах [1] 

 

Одним из наиболее рациональных путей ре-

шения представленной проблемы, на наш взгляд, 

является утилизация попутного газа в тепловых 

энергетических установках с получением на выхо-

де электрической энергии, что очень актуально при 

отсутствии близкого доступа предприятий к элек-

трическим сетям. 

Утилизация теплоты попутного нефтяного га-

за позволяет не только снизить уровень загрязне-

ния окружающей среды, но и дать дополнительный 

экономический эффект. 

Максимально возможная прибыль от эксплуа-

тации энергосберегающего оборудования прямо 

связана с чистой приведенной стоимостью. Чистая 

приведенная стоимость рассчитывается [2, 3] с ис-
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пользованием прогнозируемых денежных потоков, 

связанных с планируемыми инвестициями в проект 

энергосбережения на предприятии, по следующей 

формуле 

 







N
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r

NCF
NPV

1

,
1

 

где NCFi - чистый денежный поток для i-го перио-

да; Inv - начальные инвестиции; r - ставка дискон-

тирования (стоимость капитала, привлеченного для 

инвестиционного проекта). 

При положительном значении NPV считается, 

что данное вложение капитала является эффектив-

ным. Однако, использование метода NPV невоз-

можно без анализа технических характеристик 

энергосберегающего оборудования, что вызывает 

необходимость проведения такого анализа. 

Анализ технических характеристик энерго-

сберегающего оборудования 

Существует несколько путей утилизации по-

путного нефтяного газа. Углеводороды, составля-

ющие ПНГ, можно использовать в химическом 

производстве, в производстве теплоты и электриче-

ской энергии. Из этих вариантов наибольшую при-

влекательность на нефтеперерабатывающем заводе 

представляет генерация электроэнергии. В настоя-

щее время наибольшее распространение в качестве 

генераторов электроэнергии  получили дизельгене-

раторы и турбогенераторы. Однако, термодинами-

ческие характеристики тепловых двигателей значи-

тельно зависят от температуры окружающей среды 

[4, 5]. Параметры окружающей среды в большой 

мере влияют на технико-экономические характери-

стики ГТД [4-7]. Сравнение альтернативных техни-

ческих решений возможно на основании сопоста-

вимости их начальных технических характеристик. 

Применительно к условиям эксплуатации на 

нефтеперерабатывающем заводе в качестве обору-

дования рекуперации бросовой теплоты можно 

рассматривать следующие варианты газотурбин-

ных двигателей UGT-3000 и TV3-117. Данные по 

влиянию температуры окружающей среды на мощ-

ность газотурбинных двигателей UGT-3000 [6] и 

TV3-117 [7] представлены на рис. 2. 

 

 
Рис. 2. Зависимость  мощности газотурбинных двигателей   UGT-3000  и  TV3-117 от температуры 

наружного воздуха (Tout) 

 

Более 2/3 времени года на территории Ирака 

преобладает температура воздуха окружающей 

среды более 20
о
С. Это обуславливает целесообраз-

ность использования в технико-экономических 

расчетах технические характеристики оборудова-

ния при температурах наружного воздуха более 

20 
О
С. 

На основании приведенных выше данных га-

зотурбинных двигателей UGT-3000 и ГТД TV3-117 

нами рассмотрены два проекта энергосбережения 

на нефтеперерабатывающем заводе. Проект А 

включает энергоустановку на базе ГТД UGT-3000 

(рис. 3), проект Б – на базе ГТД TV3-117 и, допол-

нительно, поршневого двигателя CAT G3516             

(рис. 4) [8]. 

В качестве положительных сторон проекта 

можно принять экономические эффекты от: произ-

водства электричества для потребностей нефтепе-

рерабатывающего завода, которое сохраняет де-

нежные средства на плату за электроэнергию 

внешним поставщикам; производство добавочного 

электричества, которое может продаваться населе-

нию и экономического эффекта по защите окружа-

ющей среды из-за снижения эмиссии вредных про-

дуктов в атмосферу. 
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Рис. 3. Схема проекта А 

 
Рис. 4. Схема проекта Б 

 

В соответствии с [2, 3] для проведения оценки 

инвестиционной привлекательности энергосбере-

гающего оборудования на основе газотурбинного 

двигателя UGT-3000 (Проект A) и ГТД TV3-117 с 

поршневым двигателем CAT G3516 (Проект Б) 

рассматривались следующие составляющие финан-

совых затрат в проекте:  

 первоначальные инвестиции или стоимость 

единицы;  

 экономия на оплате за электроэнергию;  

 продажа электроэнергии;  

 поддержание расходов.  

В расчетах экономической эффективности 

принят срок службы энергосберегающего оборудо-

вания 20 лет. 

Результаты оценки инвестиционной привлека-

тельности для обоих проектов представлены                      

в табл. 1. 
 

Таблица 1. Результаты расчетов инвестиционной привлекательности 

Показатели Проект A Проект Б 

NPV (Чистая приведенная стоимость) $1 964 434,69 $2 843 009,55 

DPB (Дисконтированный срок окупаемости) 6 лет и 1 месяц 3 лет и 8 месяцев 

IRR (Внутренняя норма доходности) 21,00% 32,11% 

MIRR (Модифицированная IRR) 12,24% 14,51% 

PI (индекс рентабельности) 2,017 3,013 
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Таблица 1 показывает, что проект Б лучше 

проекта А и возврат вложенных инвестиций про-

изойдет значительно быстрее (3 года и 8 месяцев 

против 6 лет и 1 месяца в проекте A). 

Анализ чувствительности к температуре в 

двух проектах электростанций, показал, что этот 

фактор не является существенным для проекта Б, 

поскольку снижение NPV очень мало даже при 

самой высокой возможной температуре (+ 45 °С 

весь год) [9]. Таким образом, анализ чувствитель-

ности показал наиболее влияющим фактором цену 

электроэнергии на рентабельности проекта. График 

NPV проектов, в зависимости от стоимости ставок 

капитала определяется как чистая приведенная 

стоимость профиля проекта [2]. Для рассматривае-

мых проектов этот параметр приведен на рис. 5. 

 

 
 

Рис. 5. Чистая приведенная стоимость для проектов A и Б 

 

Заключение 

В работе были рассмотрены два проекта энер-

госбережения на нефтеперерабатывающем заводе. 

Проект А (энергоустановка на базе ГТД UGT-3000) 

и проект Б (на базе ГТД TV3-117 и поршневого 

двигателя CAT G3516). Проект Б оказался лучшим 

решением с точки зрения всех влияющих парамет-

ров. Его дисконтированный срок окупаемости со-

ставляет 3 года и 8 месяцев, внутренняя норма до-

ходности составляет 32,11%, а MIRR равна 14,51%. 

Кроме того, каждый доллар, вложенный в проекте 

Б дает $ 3,013 прибыли. 

Анализ рисков проекта Б привел к выводу, что 

снижение цен на электроэнергию оказывает суще-

ственное негативное влияние на экономические 

показатели проекта.  

Анализ чувствительности к температуре 

окружающей среды показал, что этот показатель не 

является существенным, так как даже при самой 

высокой возможной температуре (+ 45 °С весь год) 

ЧПС уменьшается только на 6% ($ 173644,8). 
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ОЦІНКА ІНВЕСТИЦІЙНОЇ ПРИВАБЛИВОСТІ ЕНЕРГОЗБЕРІГАЮЧИХ ТЕХНОЛОГІЙ НА ОСНОВІ 

ТЕПЛОВИХ ДВИГУНІВ СТОСОВНО  НАФТОПЕРЕРОБНОГО ЗАВОДУ 

А.П. Марченко, Омар А. Хамза, Алі А. Хамза 

Виконано оцінку інвестиційної привабливості енергозберігаючих технологій на основі теплових двигунів стосовно  

нафтопереробного заводу. Розглядалися два проекти. Проект А включав газотурбінний двигун (ГТД) UGT-3000, а про-

ект Б - ВМД TV3 - 117 і поршневий двигун CAT G3516. Результати техніко-економічної оцінки на підставі чистої при-

веденої вартості NPV показали, що економічно більш привабливий проект Б. 

 

EVALUATION OF INVESTMENT ATTRACTIVENESS ENERGY SAVING TECHNOLOGY BASED ON HEAT 

ENGINES RELATION TO OIL REFINERIES 

A.P. Marchenko, Omar A. Hamza, Ali A. Hamza 

The estimation of investment appeal of energy saving technologies based on heat engines relation to the refinery. We con-

sidered two projects. The project included A gas turbine engine (GTE) UGT-3000, and the project B - GTD TV3 - 117 and piston 

engine CAT G3516. The results of technical and economic evaluation on the basis of net present value NPV showed that eco-

nomically more attractive is project B. 
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А.Э. Хрулев, С.В. Грузинский, Ю.В. Кочуренко 

ЧИСЛЕННОЕ МОДЕЛИРОВАНИЕ И СРАВНИТЕЛЬНЫЙ АНАЛИЗ 

КОНСТРУКТИВНЫХ СХЕМ ОБОРУДОВАНИЯ С ЦЕЛЬЮ ПОВЫШЕНИЯ 

ТОЧНОСТИ ОБРАБОТКИ КЛАПАННЫХ СЕДЕЛ  

В ГОЛОВКАХ ЦИЛИНДРОВ ДВС  

Приведен общий подход при выборе оборудования для обработки клапанных седел в головках цилиндров ДВС, 

в том числе, для мелкосерийного, опытного производства и ремонта. Выполнено численное моделирование 

напряженно-деформированного состояния шпиндельных узлов для различных конструктивных схем, зало-

женных в основу специализированных станков для обработки седел основных мировых производителей обо-

рудования данного типа. По результатам моделирования установлены области применения различных ти-

пов станков в зависимости от размеров обрабатываемых седел, что позволяет дать практические реко-

мендации по выбору оборудования для решения конкретных производственных задач. 

 

Постановка проблемы 

Известно, что при производстве и ремонте 

ДВС возникает потребность в обработке седла кла-

пана. От того, насколько точно выполнена обра-

ботка седла, зависит надежность и долговечность 

клапанного механизма и всего двигателя в целом. 

Основная задача обработки седла в производ-

стве и ремонте ДВС состоит в том, чтобы в резуль-

тате обработки обеспечить строгую соосность ра-

бочей фаски седла относительно отверстия направ-

ляющей втулки (есть и другие сопутствующие за-

дачи – например, обеспечить заданную форму сед-

ла, но в данном исследовании они не рассматрива-

ются). В соответствии с этим любое оборудование 

для обработки седел должно выполнять указанную 

задачу, и по тому, насколько точно тот или иной 

станок это делает, можно судить о его применимо-

сти и точности. 

Вместе с тем, в мире выпускается очень ши-

рокий спектр станков для обработки седел, имею-

щих достаточно широкий диапазон конструктив-

ных особенностей, оснащения и стоимости. В ре-

зультате значительно затрудняется правильный 

выбор оборудования, что влечет за собой риск при-

обретения станков необоснованно дорогих и/или 

даже непригодных для выполнения тех или иных 

производственных задач.  

Цель работы 

Путем проведения расчетов напряженно-

деформированного состояния конструктивных 

элементов станков для обработки седел методом 

конечных элементов установить эффективные кри-

терии выбора конструктивной схемы оборудова-

ния, необходимого для достижения высокой точно-

сти и решения конкретной производственной зада-

чи, а также технически обосновать область приме-

нения выбранного оборудования еще на этапе мар-

кетингового исследования рынка.   

Особенности геометрии узла сопряжения 

клапана с седлом  

Известно, что основным геометрическим па-

раметром седла клапана, помимо его профиля, яв-

ляется соосность рабочей фаски и отверстия 

направляющей втулки, поскольку эти поверхности 

сопрягаются с головкой и стержнем клапана соот-

ветственно. Любой производственный дефект или 

эксплуатационное повреждение, вызывающие по-

явление несоосности седла и втулки, приводит к 

негерметичности посадки клапана в седле, удар-

ным нагрузкам на детали, интенсивному изнаши-

ванию, стуку или даже поломке клапана [3,4]. 

Для того, чтобы выявить некоторые особенно-

сти геометрии клапанного узла двигателя, необхо-

димые для достижения цели настоящего исследо-

вания, следует ответить на вопрос, откуда в рас-

сматриваемом сопряжении клапана с седлом воз-

никает несоосность?  

Несоосность возникает вследствие неизбеж-

ных погрешностей обработки поверхностей всех 

сопрягаемых деталей, которые нельзя выполнить 

абсолютно точно. Это целая "цепочка" поверхно-

стей – от поверхности отверстия направляющей 

втулки клапана, запрессованной в головку цилин-

дра, до рабочей фаски седла, тоже запрессованного 

в головку. Поскольку в цепочке находятся 3 непо-

движно соединяемые детали (направляющая втул-

ка, головка и седло клапана), каждая из которых 

должна иметь соосные цилиндрические поверхно-

сти, при их соединении происходит своего рода 

мультипликация погрешностей. Причем так, что на 

"выходе", т.е. между крайними поверхностями (от-

верстие направляющей втулки и рабочая фаска 

вставного седла клапана), несоосность легко дости-

гает таких чрезмерных значений, что приводит к 

неприлеганию клапана к седлу и негерметичности 

их сопряжения. 

После длительной эксплуатации несоосность 

седла и втулки также может быть большой – за 

счет неравномерного износа всех сопряженных 

деталей, в том числе, седла, втулки, головки и 
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стержня клапана. Кроме того, при выполнении ре-

монта двигателя с заменой изношенной направля-

ющей втулки отверстие в новой втулке, вследствие 

погрешностей ее изготовления, оказывается заве-

домо смещено относительно отверстия в старой 

втулке, что при наличии неравномерного износа 

седла может сделать исходную несоосность намно-

го больше и, чем даже при производстве [3,4]. 

 
Рис.1. Несоосность рабочей фаски седла и 

отверстия направляющей втулки клапана вызыва-

ет перекос стержня клапана во втулке  

при посадке в седло 
 

Несоосность двух цилиндрических поверхно-

стей прямо не измерить, однако мерой несоосности 

является взаимное биение поверхностей – для его 

измерения существуют специальные приборы. По-

этому там, где речь идет о физическом смысле или 

процессе, ниже используется термин "несоос-

ность", а там, где требуются количественные дан-

ные, – "взаимное биение". 

Из ремонтной практики обработки клапанных 

седел ДВС различных типов [4] выявлено такое 

простое правило: после обработки (перед сборкой) 

в готовой головке цилиндра взаимное биение седла 

и отверстия направляющей втулки не должно быть 

больше определенной величины, которая зависит 

от рабочего зазора стержня клапана во втулке 

(рис.1). Что вполне объяснимо – чем больше зазор, 

тем больше возможностей у клапана самоустанав-

ливаться на седле, перекашиваясь в направляющей 

втулке [4,6]. То есть, требуемая точность обработки 

является функцией рабочего зазора клапана во 

втулке.  

Практика показывает, что при биении рабочей 

фаски седла относительно отверстия втулки, рав-

ном половине рабочего зазора клапана во втулке, 

само по себе такое биение (несоосность) мало вли-

яет на герметичность и прочие параметры деталей 

и их сопряжения, в том числе, на изнашивание и 

долговечность. В результате при рабочих зазорах 

0,04-0,06 мм нормально обработанное седло не 

должно иметь биения относительно отверстия 

направляющей втулки, большего 0,02-0,03 мм. 

С увеличением биения сопряжение остается 

герметичным, однако за счет больших колебаний 

стержня во втулке при посадке клапана в седло 

ресурс сопряженных деталей уменьшается. Пре-

дельно или максимально допустимым следует при-

знать биение, равное величине рабочего зазора 

(0,04-0,06 мм в указанном выше примере). В этом 

случае стержень клапана при посадке головки в 

седло перекашивается в направляющей втулке 

полностью "до упора", что уже заметно уменьшает 

долговечность узла в эксплуатации за счет ускоре-

ния процессов изнашивания деталей (рис.1). 

Но даже такую невысокую точность невоз-

можно обеспечить, если станок для обработки се-

дел не умеет определять базовую поверхность – 

центрироваться в отверстии направляющей втулки, 

чтобы затем обработать от нее седло. Другими сло-

вами, любой станок для обработки седел должен 

вначале выполнить операцию центрирования ин-

струмента по технологической базе – отверстию 

втулки, и лишь затем начинать обработку седла. 

Отсюда сразу следует очевидный вывод: не-

смотря на старания различных специалистов-

технологов, седло клапана в головках цилиндров 

современных многоклапанных двигателей не уда-

ется обработать с заданной точностью на многих 

универсальных станках. Если такие станки не име-

ют никаких устройств для центрирования инстру-

мента относительно направляющей втулки, то ока-

зываются неспособными удовлетворить необходи-

мым требованиям соосности даже на самом низком 

уровне точности.  

Именно это и определяет эффективность при-

менения для многих практических задач специали-

зированных станков для обработки седел [5,6]. 

Конструктивные схемы станков для обра-

ботки седел 

Очевидно, обработка седел клапанов в голов-

ках цилиндров является обязательной операцией в 

производстве и ремонте ДВС. Такая операция в 

общем случае может быть выполнена разными спо-

собами, в том числе, фрезерованием, шлифованием 

или точением (растачиванием) седла на специали-

зированных станках. Ниже будет рассмотрена 

только операция точения седел (рис.2), как более 

распространенная в мелкосерийном, опытном про-

изводстве и ремонте.  

При сравнении многих моделей станков раз-

ница между ними не очевидна, и, не имея подроб-

ной и достоверной технической информации, по-

требитель при выборе оснащения цеха нередко 
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ориентируется на малозначащие и/или субъектив-

ные факторы – цвета и качество окраски панелей и 

станин, богатство стандартной комплектации, со-

веты друзей и др., упуская из виду наиболее важ-

ные свойства и параметры станков [6].  

 

 
 

Рис.2. Точение седла резцом на типичном специа-

лизированном станке для обработки седел 
 

Среди конструктивных схем станков данного 

типа следует выделить схему, которая может быть 

условно названа жесткой. Эта схема предусматри-

вает жесткое крепление на шпинделе элементов 

режуще-центрирующей части – держателя с резцом 

и цилиндрическим направляющим пилотом, име-

ющим зазор в направляющей втулке (рис.3,4).  

Другой схеме можно присвоить условное 

название шарнирная. В станках для обработки се-

дел, выполненных по этой схеме, напротив, держа-

тель резца соединен со шпинделем шарнирно с по-

мощью так называемого байонетного соединения, а 

направляющий пилот, плотно сидящий в направ-

ляющей втулке клапана, установлен в держатель 

резца с малым зазором.  

Помимо указанных наиболее важных отличий, 

выпускаемые различными производителями станки 

для обработки седел различаются по другим при-

знакам. Так, находит применение обработка сразу 

всего седла профильным резцом и так называемая 

точечная обработка, когда резец формирует про-

филь седла, двигаясь перпендикулярно оси враще-

ния шпинделя по заданной программе. Однако 

данные особенности менее существенны, чем кон-

структивная схема станка, и в данной работе не 

рассматриваются.  

Применение разных конструктивных схем 

станков для обработки седел обусловлено необхо-

димостью обеспечить центрирование инструмента 

по отверстию направляющей втулки – разные спо-

собы центрирования дают разную сложность и раз-

ную стоимость оборудования. Это и приводит к 

трудностям с выбором оборудования для конкрет-

ных производственных задач. 
 

           
Рис.3. Элементы режуще-центрирующей части 

станков различных схем: слева – держатели с 

шарниром, профильным резцом и пилотом, в цен-

тре – модернизированный байонетный шарнир с 

ограничителем (шарнирная схема), справа – дер-

жатели с резцом и пилотом (жесткая схема) 

 
Рис.4. Схема сопряжения элементов режуще-

центрирующей части станков различных схем:  

1-шпиндель, 2- держатель, 3- пилот, 4- держатель 

резца, 5- профильный резец, 6- пружина, 7- направ-

ляющая втулка, 8- байонетный шарнир 
 

Центрирование инструмента как главная 

особенность станков для обработки седел 

Действительно, в рассматриваемых схемах 

станков – жесткой и шарнирной, операция центри-
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рования выполняется принципиально разными спо-

собами. 

В шарнирной схеме на направляющий пилот, 

вставленный в направляющую втулку (иногда его 

делают слабоконическим, чтобы плотнее была его 

посадка во втулке), устанавливают держатель с 

резцом. Фактически тем самым происходит иде-

альное и очень точное центрирование резца отно-

сительно направляющей втулки. Далее сверху на 

шар держателя опускается шпиндель, который сво-

ей сферой соединяется с шаром на держателе 

(рис.4). Получившийся шаровой шарнир (его назы-

вают байонетным) обеспечивает привод держателя 

с резцом от шпинделя, причем, чтобы на держатель 

не действовали перекашивающие силы от шпинде-

ля, применяется специальная процедура предвари-

тельного выравнивания шпинделя с помощью пе-

редвижения рабочей бабки по станине на плоской 

воздушной подушке, шарнирного механизма пино-

ли шпинделя и уровнемера для ручной регулировки 

наклона шпинделя по оси направляющей втулки. 

Совершенно очевидно, что в жесткой схеме, 

где все детали – пилот, держатель, резец, шпин-

дель, соединены жестко, такой способ центрирова-

ния невозможен. Здесь в большинстве случаев 

применяется другой способ – с помощью воздуш-

ных подушек (рис.5). Так, воздушную подушку 

имеет и рабочая бабка (плоскую), и шаровой шар-

нир пиноли шпинделя (сферическую). Тогда при 

активации двух подушек сразу – и плоской, и сфе-

рической, ввод пилота в отверстие направляющей 

втулки обеспечивает центрирование пилота (и все-

го шпинделя) по этому отверстию.  

Это наиболее простая схема, которая в тече-

ние ряда лет периодически подвергается различ-

ным усовершенствованиям. Так, иногда пиноль 

ставят на собственную воздушную подушку на ра-

бочей бабке, что несколько увеличивает точность 

центрирования. Некоторые производители приме-

няют жесткую схему с центрированием вообще без 

воздушных подушек пиноли – с помощью специ-

альной системы, где направляющий пилот является 

одновременно и чувствительным элементом, с по-

мощью которого система ЧПУ находит ось отвер-

стия направляющей втулки. 

Несмотря на то, что модернизированные кон-

струкции системы центрирования точнее простой 

схемы с двумя воздушными подушками, они менее 

надежны и долговечны, при этом разновидности 

жесткой схемы принципиально ничем не отлича-

ются от простой схемы, поскольку соединение всех 

элементов в ней остается жестким. Вместе с тем, 

усложнение станка влечет за собой его неизбежное 

удорожание, что связано, главным образом, именно 

с особенностями системы центрирования, а не си-

стемы обработки (точения), которая даже на стан-

ках разных схем может быть практически одинако-

вой.  

 
Рис.5. Схема центрирования инструмента в 

жесткой системе: 

1- рабочая бабка, 2- станина, 3- сферическая воз-

душная подушка шпинделя, 4- плоская воздушная 

подушка рабочей бабки 
 

Именно эти особенности системы центриро-

вания разных станков и создают сложности выбора 

для потребителя. Поэтому, чтобы определить эф-

фективные критерии выбора оборудования, необ-

ходимо более подробно рассмотреть обработку 

седла, которая является следующей после центри-

рования операцией и производится после зажатия 

всех подвижных элементов станка – шарниров, 

бабок, пинолей, с помощью специальных пневма-

тических, гидравлических и/или механических за-

жимов. 

Особенности технологического процесса 

обработки седла в головке цилиндров 

При обработке седла клапана точением на 

специализированном станке (как вообще при точе-

нии на любом другом станке) резец имеет свойство 

отжиматься от обрабатываемой поверхности, при-

чем тем больше, чем выше поверхностная твер-

дость седла и больше припуск.  

Способность технологической системы "ста-

нок-приспособление-инструмент-деталь" [1,2] ока-

зывать сопротивление действию деформирующих 

ее сил, как известно, называется жесткостью. Не-

достаточная жесткость системы является причиной 

смещения (отжатия) элементов системы под дей-

ствием усилий резания и появлению погрешности 

обработки. 

Станок, у которого жесткость выше, а отжатие 

резца меньше, обработает седло точнее – форма 

обрабатываемой поверхности седла и его соосность 
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относительно базовой (отверстие направляющей 

втулки) будут лучше. Напротив, станок с низкой 

жесткостью и увеличенным отжатием резца при 

обработке седла, исходно несоосного с направля-

ющей втулкой, не сможет полностью устранить эту 

несоосность – при росте силы резания резец будет 

легко отжат от обрабатываемой поверхности.  

Количественной характеристикой жесткости 

является отношение значения деформирующей 

силы к перемещению, вызванному действием этой 

силы [2]: 

y

P
j    , 

где Р – усилие деформирования, Н; у – деформа-

ция, возникающая от действия приложенного уси-

лия, мм. 

Величина, обратная жесткости, называется 

податливостью: 

jP

y
W

1
  . 

Податливость – это величина отжатия эле-

мента от исходного (ненагруженного) положения, 

вызываемое силой, равной единице. Очевидно, чем 

более податлива система, тем большую следует 

ожидать в ней погрешность обработки, вызываю-

щую как размерные изменения, так и погрешности 

формы готовой детали. 

 
 

Рис.6. Составляющие усилия резания при 

растачивании 
 

Рассмотрим схему растачивания отверстия 

резцом (рис.6). На резец действуют 3 составляю-

щих усилия резания – осевая Px, действующая 

вдоль оси отверстия, нормальная Py, действующая 

перпендикулярно, и касательная Pz. 

Наибольшую величину при растачивании 

имеет составляющая Pz (определяющая крутящий 

момент привода шпинделя), но, как известно [2], 

наибольшее действие на отжатие резца от обраба-

тываемой поверхности оказывает составляющая Py, 

а при обработке фаски седла – еще и  Px. 

Задача определения жесткости или податливо-

сти отдельно взятой технологической системы до-

статочно сложна, поскольку в системе действует 

значительное количество факторов [1,2], и даже 

если попытаться решить задачу с учетом макси-

мального числа всех таких факторов, может 

остаться непонятным, о чем говорит полученный 

результат – полученное значение жесткости и по-

датливости или является хорошим или плохим для 

реального технологического процесса?  

Можно предположить, что именно по этой 

причине на практике в некоторых областях техники 

традиционно находят применение металлорежущие 

станки, выполненные на базе различных конструк-

тивных схем, однако любое сравнение их точности 

или других параметров остается чисто субъектив-

ным до тех пор, пока каждый из этих типов станков 

рассматривается отдельно и без количественного 

сравнения с аналогами. 

Такой подход можно условно назвать прямым 

(или абсолютным), он может быть полезен при 

проектировании нового оборудования. Однако для 

практических производственных задач подбора 

оборудования из известных моделей он малоприго-

ден вследствие сложности. 

 

 
 

Рис.7. Седла клапанов, обработанные 3-угловым 

профильным резцом - такой способ обработки 

применяется в обеих рассматриваемых схемах 
 

В данном исследовании использован другой 

подход, который условно можно назвать сравни-

тельным. Если представить, что какие-либо два 

металлорежущих станка выполняют одинаковую 

операцию на одинаковой заготовке, имея при этом 

еще и одинаковый инструмент (рис.7), то многими 

факторами можно в первом приближении прене-

бречь, поскольку они действуют практически оди-

наково, и существенно упростить задачу сравнения 

оборудования без выполнения сложных исследова-

ний.  

В соответствии с этим предполагается, что для 

сравнения различных станков, выполняющих оди-

наковую операцию, необязательно углубляться в 

их детальное устройство и особенности эксплуата-
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ции – возможно, надо просто по определенной ме-

тодике сравнить жесткость (податливость) этих 

станков, чтобы выбрать лучший из них. 

Расчет напряженно-деформированного со-

стояния шпиндельной части станка для обра-

ботки седел 

Итак, необходимо рассчитать жесткость си-

стемы "шпиндель-пилот", т.е. способность такой 

системы противостоять отжатию резца от поверх-

ности седла в процессе обработки в двух указанных 

схемах – жесткой и шарнирной. Очевидно, чем эта 

жесткость выше, тем меньше отжатие резца и тем 

выше следует ожидать точность обработки. При 

этом, что не менее важно – чем меньше деформа-

ция (податливость) системы, тем более точно резец 

будет обеспечивать форму и соосность седла отно-

сительно втулки.  

Чтобы выполнить такое сравнительное иссле-

дование, надо шпиндели обоих систем нагрузить в 

месте крепления резца одной и той же (единичной) 

поперечной силой и определить, насколько они 

деформируются. Именно с целью поставить обе 

схемы в одинаковые условия целесообразно при 

исследовании принять одинаковые шпиндели, оди-

наковые пилоты, одинаковую геометрию, кроме 

одного – у шарнирной схемы в месте соединения 

держателя инструмента со шпинделем расположен 

шарнир, а у жесткой его нет. 

Для расчётов напряжённо-деформированного 

состояния деталей требуется так называемая твер-

дотельная модель, которая составлена с учетом 

сделанных ниже допущений и упрощений и пред-

ставляет собой зажатый в пиноли шпиндель с дер-

жателем и пилотом, вставленным свободно в 

направляющую втулку. Для того, чтобы можно 

было сравнить какие-то конкретные станки, вы-

полняющие одну и ту же операцию, были сделаны 

некоторые допущения: 

1) поскольку наибольшее влияние на подат-

ливость оказывает нормальная составляющая Py, 

допускается, что именно такая сила и действует на 

резец в направлении, перпендикулярном оси раста-

чиваемого седла,  

2) эта сила одинакова для всех станков и яв-

ляется аналогом единичной силы, прочими состав-

ляющими усилия резания пренебрегается, 

3) седло, направляющая втулка, шпиндели 

станков и инструмент одинаковы, деформацию 

седла по сравнению с деформацией шпиндельной 

системы станка полагаем пренебрежимо малой. 

Другие особенности задачи, которые необхо-

димо учитывать для достижения решения, связаны 

с некоторыми дополнительными допущениями и 

упрощениями. Так, для простоты было принято, 

что в подвижных соединениях типа "пилот-втулка" 

скольжение есть, а происходит без зазора. Условие 

беззазорности обязательно, иначе на результаты 

расчетов повлияют зазоры (а они являются вред-

ным фактором в данном технологическом процессе 

и их устранение составляют задачу отдельного ис-

следования).  

Шпиндель был взят полый, диаметром 80 мм 

и стенкой 7 мм, а на высоте от резца 250 мм у 

жесткой и 120 мм у шарнирной схемы он вставлен 

в неподвижную втулку (пиноль). Принципиальной 

разницы, где расположена пиноль, нет, но выбран-

ные размеры ориентировочно характерны для вы-

полненных конструкций станков [6]. 

В расчетах шпиндели были нагружены одина-

ковой и постоянной по времени поперечной силой 

(точечной нагрузкой) в 100 Н. В целом можно было 

выбрать любое другое значение силы, но важно, 

чтобы она была одинаковой для обеих схем. Место 

приложения силы – нижний край держателя ин-

струмента, примерно там и расположен резец в 

выполненных конструкциях (рис.3,4).  

Направляющие пилоты в направляющей втул-

ке имели скользящую (но беззазорную) посадку, 

как и в реальных конструкциях (вариации шарнир-

ной схемы, где пилот зажат в направляющей втулке 

и скользит в держателе, не оказывают влияние на 

результат).  

Высота седла от направляющей втулки также 

принята одинаковой и равной 35 мм. Кроме того, 

пиноль, седло и направляющая втулка полагались в 

расчетах недеформируемыми, шпиндель – зажатым 

неподвижно в пиноли, а коэффициенты трения со-

ответствовали скольжению стальных гладких по-

верхностей в присутствии смазки. Такие граничные 

условия, возможно, вносят некоторую погрешность 

в расчеты абсолютных значений жесткости и по-

датливости, но существенно упрощают задачу и 

практически не влияют на результаты сравнения 

жесткости (податливости) разных конструктивных 

схем.  

Далее было выполнено конечно-элементное 

моделирование обоих конструктивных схем стан-

ков с целью определения напряженно-

деформированного состояния шпиндельного узла, 

при этом для расчетов использовался популярный 

программный комплекс ANSYS [8,9].  

Принятая твердотельная модель разбивалась 

на элементы конечно-элементной сетки с помощью 

специальных алгоритмов с использованием встро-

енного в программу сеткоразбивателя (порядка 40 

тысяч элементов для каждой модели), в результате 

чего была создана математическая модель каждого 

шпинделя (рис.8).  
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Рис.8. Расчетная схема (математическая модель) 

шпиндельной системы шарнирного типа 
 

Далее, после отладки всех процессов, был 

проведен сам вычислительный эксперимент, в про-

цессе которого было получено решение – напря-

женно-деформированное состояние элементов кон-

струкции станков обеих схем, а именно, шпинделя 

и направляющего пилота. 

Сравнение жесткости (податливости) раз-

личных конструктивных схем станков 

Результаты моделирования деформации 

шпинделей в обоих конструктивных схемах пред-

ставлены в виде так называемых контурных диа-

грамм, при этом масштаб деформаций для большей 

наглядности (лучшей визуализации деформаций) 

выбран 2000:1 в обоих случаях.  

На диаграммах также хорошо видно, что при 

диаметре пилота 7 мм податливость (отжатие рез-

ца) в жесткой схеме без шарнира (0,0033мм) при-

мерно в четыре с половиной раза меньше, чем по-

датливость в схеме с шаровым шарниром 

(0,0149мм).  

Физический смысл разницы (рис.9) объясня-

ется тем, что в жесткой схеме жесткость во многом 

обеспечивается толстым шпинделем, а в шарнир-

ной схеме, в основном, тонким пилотом. 

 
Рис.9. Сравнение напряженно-деформированного 

состояния шпиндельных систем при диаметре пи-

лота 7 мм (масштаб деформаций 2000:1) показы-

вает увеличенную в 4,5 раза податливость  

шарнирной схемы 

Очевидно, тонкий пилот не может противо-

стоять усилию от резца так, как это делает мощный 

шпиндель. В результате жесткая система воспри-

нимает боковую нагрузку (нормальную силу) 

шпинделем с небольшой степенью опоры на пилот 

– шпиндель в жесткой схеме работает как балка, 

имеющая жесткую заделку с одной стороны с опо-

рой на тонкий пилот с другой (рис.10). 

У шарнирной схемы шарнир практически 

полностью развязывает держатель от шпинделя. 

Тогда какой бы ни был шпиндель мощный, и где 

бы он ни был закреплен, держатель с резцом, опер-

тый, с одной стороны, на шарнир, а с другой – на 

тонкий пилот, при боковой нагрузке просто повер-

нется в шарнире, резко загрузив и деформировав 

пилот. В таком случае шпиндель останется практи-

чески ненагруженным, в то время как нагрузки на 

пилот (и его деформации) резко возрастут. Такая 

особенность конструкции при диаметре пилота 7 

мм и привела к такой значительной разнице де-

формации в зоне расположения резца по сравне-

нию с жесткой схемой. 

Исследование областей применения раз-

личных конструктивных схем станков 

Учитывая найденный характер и причины де-

формаций, необходимо рассмотреть, что будет 

происходить при уменьшении и увеличении диа-

метра пилота (стержня клапана).  

Очевидно, при уменьшении диаметра пилота 

разница в жесткости конструкций может еще 

больше увеличиться. К примеру, некоторые произ-

водители декларируют отличную работу своих 

станков до размера пилота в 4 мм. Такое утвержде-

ние теперь может быть легко проверено с помощью 

моделирования. 

Действительно, если перейти к модели с 

уменьшенным до 4 мм диаметром пилота, то в 

жесткой схеме можно видеть вполне обнадежива-

ющую картину – деформации изменились очень 

незначительно, они выросли всего лишь на 15% – с 

3,3 мкм (рис.9) до 3,8 мкм.  

Этот результат говорит об универсальности 

жесткой схемы, т.е. пригодности ее для любых 

размеров клапанов и седел, и полностью подтвер-

ждает первоначальные предположения о том, что в 

жесткой схеме жесткость задает мощный шпин-

дель, а пилот играет лишь вспомогательную роль.  

Совершенно обратная картина обнаружилась в 

шарнирной схеме. Поскольку здесь вся жесткость 

оказалась сосредоточена в самом пилоте, при 

уменьшении его диаметра с 7 мм до 4 мм деформа-

ции от заданной боковой нагрузки возросли с 

0,0149 мм до 0,117 мм, т.е. в почти в 8 раз. В итоге 

разница в податливости (жесткости) шарнирной и 

жесткой схем выросла еще более чем в пять раз и 

достигла 30.  
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Рис.10. Жесткая шпиндельная система (слева) и 

характер ее деформации (справа) 
 

Такая значительная деформация (податли-

вость) свидетельствуют о фактической неэффек-

тивности применения шарнирных шпиндельных 

систем для обработки седел головок цилиндров с 

малым диаметром стержня клапана. Данную осо-

бенность шарнирной схемы можно проиллюстри-

ровать так: при исходной несоосности седла и рез-

ца усилие резания по окружности вращения резца 

будет циклически изменяться, в результате чего 

чрезмерная податливость схемы может привести к 

невозможности исправить несоосность и другие 

дефекты седла.   

В результате резец в станке шарнирного типа 

будет преимущественно выглаживать седла, а 

устранение несоосности рабочей фаски седла отно-

сительно направляющей втулки и исправление по-

грешности предварительной обработки седла при 

производстве или неравномерного износа при ре-

монте станут возможными, главным образом, лишь 

путем длительной обработки.  

Однако при увеличении диаметра пилота раз-

ница в жесткости (податливости) схем быстро 

уменьшается, и при диаметре стержня клапана 

свыше 9-10 мм практически становится незначи-

тельной (рис.11). Это означает, что в области 

больших диаметров стержня клапана (а это боль-

шие и/или старые двигатели) шарнирные шпин-

дельные системы вполне работоспособны и могут 

выполнять необходимые производственные и/или 

ремонтные задачи (рис.12). 

 
 

Рис.11. При диаметре пилота 10 мм и более разни-

ца в жесткости (податливости) шпиндельных 

систем становится незначительной 

 

 
 

Рис.12. Сравнение податливости шпиндельной си-

стемы от диаметра пилота (стержня клапана) 

для различных конструктивных схем станков для 

обработки седел позволяет четко установить об-

ласть их применения 

 

Заключение 

Выполненное исследование известных кон-

структивных схем станков для обработки седел в 

головках цилиндров ДВС – жесткой и шарнирной, 

показывает, что чем меньше диаметр направляю-

щего пилота (стержня клапана), тем больше шар-

нирная схема станка уступает жесткой схеме. Со-

гласно результатам моделирования напряженно-

деформированного состояния шпиндельной систе-

мы, жесткая конструктивная схема обладает одина-

ково высокой жесткостью и точностью во всем 

диапазоне размеров клапанов и седел. Напротив, 

шарнирная схема фактически оказывается малоэф-

фективной для обработки седел клапанов у двига-

телей с малым диаметром стержня клапана (менее 

7 мм) и может эффективно применяться только при 
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больших диаметрах стержня клапана, 9-10 мм и 

более.  

Полученный результат определяет области 

применения станков данного типа: станки жесткой 

схемы обладают универсальностью во всем диапа-

зоне областей возможного применения, в то время 

как станки шарнирной схемы целесообразно при-

менять для обработки седел клапанов у больших 

дизелей, а также старых двигателей, выпущенных 

20-40 и более лет назад.  
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ЧИСЕЛЬНЕ МОДЕЛЮВАННЯ І ПОРIВНЯЛЬНИЙ АНАЛIЗ КОНСТРУКТИВНИХ СХЕМ ОБЛАДНАННЯ З 

МЕТОЮ ПІДВИЩЕННЯ ТОЧНОСТІ ОБРОБКИ КЛАПАННИХ СІДЕЛ У ГОЛОВКАХ ЦИЛIНДРIВ ДВЗ  

А.Е. Хрулев, С.В. Грузинський, Ю.В. Кочуренко 

Наведено загальний підхід при виборі обладнання для обробки клапанних сідел у головках циліндрів ДВЗ, у тому числі, 

для дрібносерійного, дослідного виробництва та ремонту. Виконано чисельне моделювання напружено-деформованого стану 

шпиндельних вузлів для різних конструктивних схем, закладених в основу спеціалізованих верстатів для обробки сідел основ-

них світових виробників обладнання даного типу. За результатами моделювання встановлені області застосування різних типів 

верстатів залежно від розмірів оброблюваних сідел, що дозволяє дати практичні рекомендації щодо вибору обладнання для 

вирішення конкретних виробничих завдань. 

 

APPLICATION OF NUMERICAL SIMULATION AND COMPARATIVE ANALYSIS OF THE MACHINE 

ARRANGEMENTS TO INCREASING THE ACCURACY OF ICE CYLINDER HEAD VALVE SEATS MACHINING 

A.E. Khrulev, S.V. Gruzinskiy, Y.V. Kochurenko  

The article provides a general approach to choosing equipment for machining cylinder head valve seats of ICE including 

short-run, experimental manufacturing and repair. The authors have carried out numerical simulation of stress-strain state of spin-

dle units for various machine arrangements put in the base of specialized machines for valve seats machining manufactured by the 

main world brands of this equipment type. The results of simulation aid in determining the fields of application for different types 

of machines depending on the sizes of seats to be machined, which allows giving practical recommendations regarding the choice 

of equipment for solving specific production tasks. 
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Е.В. Белоусов, В.П. Савчук, Т.П. Белоусова  

АНАЛИЗ СОВРЕМЕННЫХ ПОДХОДОВ К ПРОБЛЕМЕ СОЗДАНИЯ СУДОВЫХ 

 МАЛООБОРОТНЫХ ГАЗОДИЗЕЛЬНЫХ ДВИГАТЕЛЕЙ 

Отмечаемое последние годы повышение цен на нефтяное топливо и ужесточение экологических требова-

ний, заставили производителей судовых малооборотных двигателей сосредоточить свои усилия на разра-

ботке газодизельных двигателей на базе уже существующих моделей судовых дизелей. При этом намети-

лось два принципиально различных подхода к решению данной проблемы. Фирмой MAN создана и прошла 

успешные испытания система с прямой подачей газа в камеру сгорания под высоким давлением. Альтерна-

тивный подход с подачей газа в рабочее пространство двигателя под низким давлением разработала фирма 

Wärtsilä. Анализу этих подходов посвящена данная статья. 

  

Введение 

Постоянный рост цен на нефть и топлива, по-

лучаемые из нее, а также ужесточение требований, 

связанных с экологическими показателями судовых 

двигателей, заставляют все большее число произ-

водителей искать альтернативные решения, свя-

занные как с поиском новых топлив, так и способов 

их использования в судовых дизелях [1]. 

В качестве наиболее перспективных топлив, 

позволяющих одновременно снизить и стоимость 

перевозок, и количество вредных выбросов, явля-

ются газовые топлива различного происхождения. 

Наиболее перспективным газовым топливом 

(ГТ) сегодня считается природный газ. 

Применение природного газа позволяет суще-

ственно сократить количество вредных выбросов в 

сравнении с топливами нефтяного происхождения 

– полностью исключить выбросы серы, кардиналь-

но (на 90 %) снизить выбросы оксидов азота (NOX) 

и существенно (на 30 %) снизить выбросы твердых 

частиц и диоксида углерода (CO2) [2]. К другим 

преимуществам ГТ можно отнести отсутствие жид-

ких фракций, что исключает разжижение масла в 

зоне работы поршневых колец, а практически пол-

ное отсутствие зольности приводит к улучшению 

условий смазки и повышению срока службы цир-

куляционного масла. В результате ресурс двигате-

лей, работающих на газе, может быть увеличен в 

1,3…1,5 раза, во столько же снижены затраты на 

обслуживание и ремонт. 

Первоначально вопрос использования при-

родного газа в качестве моторного топлива на фло-

те встал для судов-газовозов. Накопление опыта их 

эксплуатации позволило расширить область при-

менения ГТ в двигателях судов других типов. Се-

годня использование сжиженного природного газа 

рассматривается как перспективное направление 

для судов – контейнеровозов, пассажирских, авто-

мобилевозов, паромов и т.д. [2, 3].  
Специфические условия работы судов нало-

жили свои отпечатки на развитие топливных си-

стем судовых двигателей, работающих на газе. В 

первую очередь это связано с необходимостью со-

хранить возможность работы двигателя на жидких 

топливах, которая возникает всякий раз, когда суд-

но движется в балласте. Кроме того, в зависимости 

от вида груза, условий плавания и времени, состав 

газов, используемых в СЭУ, может существенно 

изменяться. Топливная система должна адекватно 

реагировать на такие изменения и обеспечивать 

работу двигателей на номинальных режимах.  

Исходя из этого, основная масса судовых дви-

гателей создается сегодня двухтопливными (dual-

fuel (DF)), то есть способными работать на газовом, 

жидком топливе или на обоих топливах сразу в 

различных пропорциях [1-7].  

К организации рабочего процесса в DF-

двигателях при работе на газе существует два 

принципиально различных подхода – использова-

ние внешнего и внутреннего смесеобразования. 

При этом в обоих случаях воспламенение газо-

воздушной смеси осуществляется от электрической 

искры или небольшой порции жидкого топлива, 

впрыснутого в рабочий цилиндр [1-7]. 

Анализ состояния проблемы перевода ма-

лооборотных двигателей на природный газ  

Изначально задача использования природного 

газа в судовых двигателях была решена для четы-

рехтактных двигателей, в которых преимуществен-

но использовалось внешнее смесеобразование в 

комбинации с запальным зажиганием [1]. 

В двухтактных двигателях организовать 

внешнее смесеобразование достаточно сложно, так 

как перед поступлением в рабочий цилиндр воздух 

заполняет подпоршневую полость, имеющую до-

статочно большой объем. Наличие большого коли-

чества газо-воздушной смеси увеличивает опас-

ность взрыва и серьезность его последствий. По-

этому в современных двухтактных двигателях ис-

пользуется внутреннее смесеобразование, при ко-

тором газовое топливо подается в рабочий цилиндр 

после закрытия газораспределительных органов.  

К внутреннему смесеобразованию существует 

два основных подхода: 

- газ подается в рабочий цилиндр сразу после 

закрытия выпускного клапана в начальной стадии 

такта сжатия под относительно небольшим давле-

нием, благодаря чему такие системы получили 
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название систем питания низкого давления; 

- газ подается в камеру сгорания вместе с за-

пальным топливом в конце такта сжатия под высо-

ким давлением, поэтому такие системы получили 

название систем питания высокого давления или 

прямого впрыска газа (Direct Injected Gas (GD)). 

В настоящее время, к опытной эксплуатации 

двухтактных малооборотных двигателей с систе-

мами низкого давления приступила фирма Wärtsilä, 

создавшая для продвижения данных технологий 

дочернюю компанию Winterthur Gas and Diesel Ltd. 

Системами высокого давления оборудуются 

малооборотные газодизельные двигатели фирмы 

MAN, которые используются в качестве главных, 

не только на газовозах, но и на других типах судов. 

В этом же направлении ведет разработки японская 

фирма Mitsubishi, которая на базе дизелей серии 

UEC создает собственный вариант малооборотного 

DF-двигателя, получившего индекс UEC-LSGi.  

Пути решения проблемы  

Разработка и внедрение систем низкого 

давления. После анализа различных концепций 

создания газодизельного малооборотного двигате-

ля, проведенных фирмой Winterthur Gas and Diesel 

Ltd. в 2011 году, было принято решение развивать 

технологию подачи ГТ в двигатель под низким 

давлением. Первые исследования были выполнены 

на испытательной базе в Итальянском городе Трие-

сте в 2013 году. Для работы на ГТ в качестве ос-

новного был переоборудован дизель RT-flex50DF. 

Жидкое топливо (ЖТ) использовалось в качестве 

резервного. При этом на ГТ двигатель должен был 

работать по циклу, близкому к теоретическому 

циклу Отто. 

Начиная с 2013 года, фирма Wärtsilä провела 

полномасштабные испытания газодизельного дви-

гателя. Эти разработки явились продолжением ра-

бот фирмы Sulzer по созданию в 70-х годах про-

шлого столетия газодизельных двигателей низкого 

давления на базе дизелей серий RD и RNMD. Кро-

ме того фирма располагала опытом создания газо-

дизельных двигателей с подачей газа под высоким 

давлением. Так в 1986 году фирмой Sulzer сов-

местно с фирмой Diesel United была сконструиро-

вана и испытана система высокого давления пода-

чи газа для двигателя RTA84. На тот момент эти 

технологии оказались невостребованные, и только 

с ростом цен на нефтепродукты и ужесточением 

экологических требований к судовым дизелям 

вновь пробудился интерес к использованию в них 

ГТ. 

Разработанная для двухтопливного малообо-

ротного двигателя технология подачи газа под низ-

ким давлением рассчитана на сжигание обедненной 

топливовоздушной смеси [2]. Газ подается в ци-

линдр после того как все органы газообмена оказы-

ваются закрытыми но давление остается еще срав-

нительно низким. На практике клапана для подачи 

газа устанавливаются на некоторой высоте от про-

дувочных окон, чтобы обеспечить необходимое 

время на заполнение цилиндра газом. 

Поступление газового топлива на такте сжа-

тия позволяет подавать его в цилиндры под отно-

сительно низким давлением 1,0…1,6 МПа.  

В процессе сжатия в двигателе газ хорошо пе-

ремешивается с воздухом и воспламеняется с по-

мощью запальной порции топлива. При этом ее 

величина во всем диапазоне нагрузок не превышает 

1% от цикловой подачи ЖТ на номинальном режи-

ме. По сравнению с ЖТ использование данной тех-

нологии позволяет снизить образование NOx на 

90%, что объясняется более равномерным распре-

делением температур по камере сгорания. Это, в 

свою очередь, позволяет выполнять требования 

Международной морской организации (International 

Maritime Organization) IMO Tier-III по выбросам 

NOx без какой либо последующей обработки отра-

ботавших газов после двигателя. 

Для обеспечения двухтопливности двигатель 

оборудуется тремя независимыми друг от друга 

системами топливоподачи, каждая из которых мо-

жет управляться электронным микропроцессорным 

модулем по отдельной программе в зависимости от 

используемого топлива и режима работы.  

Для подачи резервного жидкого топлива ис-

пользуется штатная топливная система аккумуля-

торного типа, характерная для всех двигателей се-

рии RT-flex. При этом двигатель сохраняет способ-

ность работать на тяжелых сортах топлива во всем 

диапазоне нагрузочно-скоростных режимов.  

Подача запального топлива осуществляется 

отдельной аккумуляторной системой малой произ-

водительности (рис. 1). Такое решение позволяет 

получить устойчивую подачу малых порций топли-

ва с возможностью гибкого регулирования режима 

работы системы запального зажигания.  

Для улучшения условий воспламенения обед-

ненной газо-воздушной смеси на каждом цилиндре 

устанавливаются два запальных модуля, состоящих 

из вихрекамеры с установленной в ней форсункой 

подачи запального топлива (рис. 2).  

В качестве запального используется легкое 

дизельное топливо, однако рассматривается воз-

можность применения тяжелого топлива (HFO) на 

котором двигатель работает как на резервном. 

Внутренняя полость вихрекамеры соединяется 

с камерой сгорания с помощью тангенциального 

канала. Наличие вихрекамеры способствует хоро-

шему перемешиванию воздуха с топливом и эф-

фективному самовоспламенению. При этом плаз-

менные струи выбрасываются в камеру сгорания, 

эффективно поджигая бедную газо-воздушную 

смесь. 
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Рис. 1. Схема аккумуляторной системы запального 

зажигания газодизельного двигателя RT-flexDF:  

1 – цистерна запального топлива; 2 – подкачива-

ющие насосы; 3 – перепускной клапан линии низко-

го давления; 4 – форсунки; 5 – фильтры тонкой 

очистки; 6 – электронный блок управления;  

7 – топливный насос высокого давления; 8 – пере-

пускной клапан линии высокого давления; — – гид-

равлические линии; - - - – линии управления 
 

 

 
Рис. 2. Модуль запального зажигания газо-

воздушной смеси газодизельного двигателя RT-

flexDF и его установка на крышке цилиндра: 1 – 

крышка цилиндра; 2 – вихрекамера; 3 – форсунка 

подачи запального топлива; 4 – воздушный клапан; 

5 – форсунка подачи резервного жидкого топлива; 

6 – запальный модуль; 7 – корпус выпускного кла-

пана; 8 – коллектор подвода запального топлива 
 

Распределение плазменных струй по объему 

камеры сгорания способствует более равномерно-

му сгоранию газо-воздушной смеси без локальных 

очагов высоких температур, что позволяет снизить 

уровень содержания в продуктах сгорания NOx.  

Форкамера выполнена из жаростойкой стали в 

виде двух отдельных вкладышей и по наружной 

поверхности охлаждается водой, подводимой из 

контура охлаждения крышки цилиндра.  

При работе двигателя на жидком топливе, для 

предотвращения коксования распылителей запаль-

ных форсунок, они продолжают работать в режиме 

минимальной устойчивой подачи. Давление в ак-

кумуляторе системы впрыска запального топлива 

поддерживается на уровне 120 МПа. Для предот-

вращения попадания топлива на элементы двигате-

ля в случае повреждения линий высокого давления, 

трубопроводы помещены в защитную оболочку. 

Подача ГТ в цилиндры двигателя осуществля-

ется с помощью двух газовых клапанов, которые 

устанавливаются напротив друг друга на высоте 

примерно 1/3 хода поршня. Крепятся клапана к 

рубашке блока цилиндров и через отверстия во 

втулке подают газ в рабочий цилиндр (рис. 3).  

 
 

Рис. 3. Установка газового клапана на втулке ци-

линдра двигателя RT-flex50DF: 1 – газовая маги-

страль; 2 – внешняя оболочка; 3 – внешний и внут-

ренний сильфон; 4 – электромагнитный клапан 

управления; 5 – гидравлический поршень привода 

клапана; 6 – пружина закрытия клапана; 7 – газо-

вый клапан; 8 – гидравлическая магистраль приво-

да клапана; 9 – втулка цилиндра; 10 – корпус газо-

вого клапана; 11 – канал подвода ГТ в рабочий ци-

линдр; 12 – канал подвода ГТ к газовому клапану 
 

Открытие клапана осуществляется с помощью 

гидравлического поршня, а закрытие и удержание –

за счет цилиндрической пружины. Масло для при-

вода газового клапана отбирается из системы при-

вода выпускного клапана, что значительно упро-

щает конструкцию системы. Управления потоками 

масла в системе привода газового клапана осу-

ществляется с помощью бистабильного электро-

магнитного клапана, который используется в дви-

гателях RT-flex для управления топливоподачей.  

Сигнал на клапан управления поступает с 

микропроцессорного модуля управления двигате-

лем.  

Клапан оснащен датчиком перемещения, через 

который осуществляется обратная связь с блоком 

управления. В случае зависания клапана, блок 

управления автоматически прекращает подачу газа 

и переводит двигатель на ЖТ.  

Подвод газа к клапанам осуществляется через 
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двустенные сильфоны от газовых магистралей, 

проложенных с двух сторон двигателя.  

Все магистрали так же выполнены двустен-

ными, а пространство между стенками использует-

ся для сбора просочившегося газа. Это простран-

ство постоянно вентилируется, а на выходе венти-

ляционной системы установлены газовые датчики, 

которые в случае обнаружения утечки газа переда-

ют на блок управления сигнал на аварийную оста-

новку двигателя или на перевод его на ЖТ. С це-

лью безопасности все газопроводы обвязки двига-

теля сделаны из нержавеющей стали. 

Работа двигателя на газе позволяет получить 

на выходном фланце мощность на уровне 80% от 

номинальной мощности базового дизеля (рис. 4).  

 
Рис. 4. Области рекомендуемых режимов работы 

двигателей RT-flex50В на жидком топливе (1) и 

RT-flex50DF на газовом (2) 
 

При необходимости получения более высоких 

мощностей двигатель переводится на ЖТ. В целях 

безопасности пуск и остановка так же производит-

ся на ЖТ. Следует отметить, что получаемая на ГТ 

мощность соответствует основному эксплуатаци-

онному режиму большинства судовых двигателей.  

Основным фактором ограничения мощности 

является возможность появления детонационного 

сгорания, возникновению которого способствует 

достаточно высокая степень сжатия, необходимая 

для работы двигателя на ЖТ. С целью предотвра-

щения детонации, состав обедненной газо-

воздушной смеси необходимо поддерживать в до-

статочно узком диапазоне, что приводит к сниже-

нию энергетического потенциала заряда. Кроме 

того, это не позволяет быстро увеличивать мощ-

ность двигателя резким увеличением подачи газа, 

так как может привести к пропускам воспламене-

ния. Снижение нагрузки так же не должно сопро-

вождаться резким уменьшением подачи газа, так 

как это приведет к детонационному сгоранию.  

Таким образом, двигатели с подачей газового 

топлива на такте сжатия отличаются замедленной 

реакцией на изменение нагрузки. Переход с режи-

ма на режим должен осуществляться постепенно с 

задержками на промежуточных режимах для ста-

билизации состава газо-воздушной смеси. 

Продолжительное сжатие газо-воздушной 

смеси, сопровождающееся ростом ее температуры, 

делает рабочий процесс чрезвычайно чувствитель-

ным к температуре воздуха на входе в двигатель. 

Исходя из приведенных выше особенностей, 

для работы двигателя на номинальной мощности, 

метановое число газа не должно быть меньше 80, 

при снижении мощности, оно может быть умень-

шено до 60...67 единиц.  

На каждом цилиндре двигателя установлены 

датчики детонации, которые передают сигнал на 

электронный блок управления, который в случае 

обнаружения детонации снижает нагрузку на дви-

гатель или переводит его на ЖТ. Переход с одного 

вида топлива на другой может осуществляться без 

остановки двигателя на мощностях до 80% от но-

минальной. Кроме того, как перспективное направ-

ление, рассматривается комбинированная работа 

систем питания жидкого и ГТ топлива. При этом 

часть энергии в цилиндре выделяется за счет сжи-

гания ГТ, подаваемом в количестве необходимом 

для обеспечения бездетонационного сжатия, а 

недостающую часть энергии получают путем 

впрыска в камеру сгорания жидкого топлива.  

Чтобы предотвратить взрывы газо-воздушной 

смесить в выпускном ресивере вследствие пропус-

ков зажигания, двигатель оборудуется датчиками 

давления в рабочем цилиндре. К пропускам зажи-

гания или к неэффективному сгоранию ГТ могут 

привести неисправности в системе запального вос-

пламенения.  

Предусмотрена так же возможность контро-

лировать попадание ГТ в подпоршневое простран-

ство, причиной которого может быть неплотное 

закрытие или повреждение клапанов подачи газа. 

Кроме того, некоторая часть ГТ постоянно будет 

просачиваться в подпоршневую полость через за-

зоры поршневых колец.  

Неполное сгорание ГТ, в силу названых при-

чин приводит к попаданию незначительной части 

метана в отработавшие газы. Следует отметить, что 

в настоящее время нет действующих ограничений 

на выбросы метана судовыми двигателями, однако 

необходимо иметь ввиду, что вклад метана в воз-

никновение парникового эффекта в 20…25 раз вы-

ше чем СО2. В целом выбросы метана в атмосферу 

энергетической установкой судна не превышают 

0,3%, а общее количество выбрасываемых парни-

ковых газов на 20…30% ниже, чем у двигателей, 

работающих на жидком топливе. 

В настоящее время фирма Wärtsilä наладила 

выпуск нового поколения двухтопливных мало-

оборотных двухтактных двигателей на базе дизе-

лей серии Х. К таким двигателям относятся W-

X62DF, W-X72DF, W-X82 и W-X92. В целом раз-

работанная технология ориентирована как на со-

здание новых двигателей, так и на модернизацию 
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уже находящихся в эксплуатации. По оценкам 

фирмы стоимость переоборудования составит 

20…25% от первоначальной стоимости двигателя. 

Разработка и внедрение систем высокого 

давления ведется на протяжении последних лет 

крупнейшим производителем судовых малообо-

ротных двигателей – фирмой MAN. 

В качестве базовых моделей для газодизель-

ных двигателей используются двухтактные мало-

оборотные дизели серий МС и МЕ. Модернизиро-

ванные под газодизельный процесс, двигатели по-

лучили индекс GI (Gas Injector). При этом на двига-

тели с механическим управлением (МС) устанав-

ливается дополнительно электронная система 

управления процессом подачи газа, а на двигателях 

с электронным управлением (МЕ) функции регули-

рования возлагаются на штатную систему управле-

ния.  

Для работы на жидком топливе и для запаль-

ного впрыска используется штатная топливная си-

стема. Это упрощает конструкцию, но не позволяет 

значительно сократить расход жидкого топлива на 

запальное зажигание, доля которого, для данного 

типа двигателей, составляет 5…8 %. 

Отчасти вопрос значительного снижения за-

трат топлива на запальное зажигание для двигате-

лей LNG-танкеров не стоит так остро, поскольку 

практика эксплуатации показывает, что на номи-

нальном режиме количество испарений способно 

только на 80…90% перекрыть потребности двига-

теля в топливе. При движении в балласте доля ис-

парения может составлять 40…50%. Поэтому топ-

ливная система должна иметь возможность автома-

тически замещать недостающее ГТ жидким в лю-

бом соотношении. Кроме того, теплотворная спо-

собность газа, поступающего в двигатель, может 

изменяться. В начале газовые испарения содержат 

большое количество азота, который, имея более 

низкую температуру кипения (-195,75°C), и испа-

ряется первым. Поэтому для данного типа газоди-

зельных ДВС рассматривается два режима: 

- при постоянной подаче запального топлива, 

когда на режиме пуска и малых нагрузок двигатель 

работает на жидком топливе (MDO, MGO, HFO). 

Начиная с 25%-ой нагрузки устанавливается посто-

янная запальная подача, а необходимая мощность 

регулируется путем изменения количества газа, 

подаваемого в цилиндр; 

- при использовании всего располагаемого га-

за, когда на малых и средних нагрузках двигатель 

работает на жидком топливе. На высоких нагрузках 

весь испарившийся газ поступает в цилиндры, а 

необходимая мощность регулируется путем изме-

нения цикловой подачи жидкого топлива.  

Переход с одного вида топлива на другой, как 

и переход с режима на режим, осуществляется ав-

томатически без снижения мощности во всем диа-

пазоне нагрузок двигателя. Оборудование для по-

дачи ГТ под высоким давлением включает в себя 

компрессоры, теплообменные аппараты, систему 

подвода ГТ к рабочим цилиндрам, модули управ-

ления подачей газа и газовые форсунки. 

Все газопроводы на двигателе выполняются 

цельносварными и только в местах присоединения 

трубок, отводящих ГТ на блоки управления пода-

чей, используются фланцевые соединения, необхо-

димые для обслуживания элементов газовой систе-

мы. Конструкция трубопроводов спроектирована 

таким образом, чтобы компенсировать тепловые 

расширения при нагреве двигателя. Все трубы га-

зовой системы рассчитаны на давление, превыша-

ющее рабочее на 50%, и помещаются в защитные 

оболочки, способные выдержать давление, возни-

кающее при разрыве основной магистрали. Внут-

реннее пространство между оболочкой и трубопро-

водом соединяется с системой принудительной 

вентиляции, которая обеспечивает примерно 30-

кратную смену воздуха в час. К вентилируемым 

относятся и полости, прилегающие к основным 

элементам топливной системы, в которых может 

возникнуть утечка газа. В остальном меры без-

опасности такие же, как и в рассмотренных ранее 

установках низкого давления. Фрагмент газовой 

магистрали представлен на рис. 5. 
 

 
 

Рис. 5. Фрагмент газовой магистрали газодизель-

ного двигателя серии ME-GI: 1 – защитная обо-

лочка; 2 – газовая магистраль; 3 – присоедини-

тельный штуцер; 4 – соединительный фланец; 5 – 

защитная гофрированная оболочка; 6 – трубки 

отвода газа к блоку управления подачей; 7 – вен-

тилируемое пространство 
 

Для повышения безопасности эксплуатации 

двигателей в составе энергетической установки 

предусмотрена система инертных газов, которая 

позволяет под давлением 0,4…0,8 МПа продуть как 

всю систему подачи ГТ, так и ее отдельные эле-

менты. Такая очистка является обязательной про-

цедурой при переходе на ЖТ или при повреждении 

какого-либо из участков системы газоснабжения. 
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Подача газа в камеру сгорания осуществляет-

ся сразу после того, как в цилиндр подана и вос-

пламенилась запальная порция ЖТ. Таким образом, 

достигается высокая степень выгорания топлива и 

предотвращается опасность пропуска зажигания, а 

так же попадания газа через зазоры поршневых 

колец в подпоршневое пространство. 

Все элементы управления подачей газа ском-

понованы в одном модуле, который включает: га-

зовый аккумулятор, главный отсечной клапан с 

гидравлическим приводом, клапана продувки си-

стемы инертным газом, клапана управления гидро-

приводом форсунок (рис. 6).  
 

 
Рис. 6. Модуль управления подачей газа двигателя 

серии ME-GI: 1 – узел ввода ГТ; 2 – обратный кла-

пан; 3 – полость аккумулятора давления; 4 – глав-

ный отсечной клапан; 5 – поршень привода главно-

го отсечного клапана; 6 – клапан продувки инерт-

ным газом; 7 – блок управления главным отсечным 

клапаном; 8 – блок управления клапаном продувки 

инертным газом 
 

Сам модуль крепится к крышке цилиндра, ко-

торая имеет внутренние сверления для подвода газа 

от модуля управления к газовым форсункам, уста-

новленным в крышке цилиндра рядом с форсунка-

ми для впрыска жидкого топлива.  

Газовое топливо из подводящей магистрали 

через обратный клапан поступает в аккумулятор 

давления, выполненный как полость в корпусе мо-

дуля. Емкость аккумулятора эквивалентна пример-

но 20 цикловым подачам газа на номинальной 

нагрузке. 

Наличие аккумулятора в блоке управления 

служит для уменьшения падения давления в про-

цессе впрыска топлива. Стабильное давление необ-

ходимо, чтобы система управления могла правиль-

но определить время открытия клапана, которым и 

задается величина цикловой подачи.  

При отсутствии управляющего сигнала на 

блок управления главным отсечным клапаном по-

следний закрыт и газ не поступает к газовым фор-

сункам. При поступлении электрического сигнала с 

блока управления двигателем на блок управления 

главным отсечным клапаном его золотник переме-

щается и подает управляющее масло на механизм 

гидропривода главного отсечного клапана. Клапан 

открывается, и газ поступает к форсункам, иголь-

чатые клапана которых на этот момент остаются 

закрытыми. Заполняя каналы между модулем и 

форсунками, газ воздействует на датчик давления. 

Информация о фактическом давлении, полученная 

с датчика, поступает на блок управления двигате-

лем и используется при вычислении необходимого 

времени открытия форсунки. На основании полу-

ченной информации блок управления формирует 

сигнал, подаваемый на блок управления гидропри-

водом форсунок. Под действием сигнала золотник 

блока перемещается и подает управляющее масло 

на привод форсунок. Открываясь, форсунки произ-

водят подачу газа в камеру сгорания двигателя.  

После снятия управляющего сигнала с блока 

управления гидроприводом форсунок золотник, 

перемещаясь, переключает масло из контура гид-

ропривода на слив, клапана форсунок закрываются. 

Снятие сигнала с блока управления главным отсеч-

ным клапаном приводит к его закрытию, и система 

возвращается в исходное состояние.  

В рассмотренной схеме подачи газа в рабочий 

цилиндр применено двухступенчатое подключение 

– сначала через главный отсечной клапан, а затем 

через клапана форсунок. Такое решение позволяет 

повысить уровень безопасности эксплуатации, а в 

случае необходимости, очистить поврежденные 

полости, продув их через специальные клапана 

инертными газами.  

 
Рис. 7. Газовая форсунка двигателей ME-GI: 1 – 

канал подвода управляющего масла; 2 – вентиля-

ционный канал; 3 – полость гидравлического 

управления игольчатым клапаном; 4 – игольчатый 

клапан; 5 – газовая полость; 6 – крышка цилиндра 
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Общее устройство газовой форсунки пред-

ставлено на рис. 7. Устанавливаются газовые фор-

сунки по две на цилиндр в специальных колодцах в 

крышке цилиндра, расположенных в непосред-

ственной близости от форсунок жидкого топлива. 

Газ подводится к форсунке через сверления в 

крышке цилиндров и поступает к запорному кону-

су игольчатого клапана через отверстия в ее корпу-

се. 

Для предотвращения утечек газа между кор-

пусом форсунки и крышкой цилиндра устанавли-

ваются уплотнительные кольца. Полости, располо-

женные за пределами уплотнений, соединяются с 

общей вентиляционной системой. 

В закрытом состоянии игольчатый клапан 

удерживается за счет усилия пружины, действую-

щей на тарелку, выполненную с ним как одно це-

лое. В нижней части игольчатого клапана имеется 

бурт, прецизионно подогнанный к корпусу, выпол-

няющий роль гидравлического поршня. По каналам 

в направляющей и в теле игольчатого клапана мас-

ло от модуля управления подачей поступает в 

кольцевую полость под буртом, заставляя игольча-

тый клапан открываться. Для предотвращения про-

сачивания газа между игольчатым клапаном и кор-

пусом в зазор между ними постоянно подается 

уплотняющее масло под давлением на 0,2…0,3 

МПа выше, чем давление газа перед распылителем. 

Уплотняющее масло поступает по системе каналов 

в кольцевую проточку на теле игольчатого клапана. 

В таблице 1 приведены основные особенно-

сти, связанные с конструкцией, организацией рабо-

чего процесса и эксплуатацией газодизельных дви-

гателей, оборудованных системами низкого и вы-

сокого давления. 

 

Таблица 1 – Сравнение систем низкого и высокого давления 
 

Особенности конструкции и организации рабочего процесса Низкого давления Высокого давления 

Мощность на газовом топливе 80% от Ne
жт 100% от Ne

жт 

Чувствительность к качеству газа (метановое число) не ниже 80 нет 

Чувствительность к температуре воздуха на входе есть нет 

Доля запального топлива ≈ 1% 3…5% 

Наличие отдельной системы запального впрыска Есть Нет 

Возможность использования HFO как запального В перспективе Да 

Возможность использования HFO как резервного Да Да 

Возможность работы на двух топливах одновременно (кроме запального) Нет/В перспективе Да 

Смесеобразование С перемешиванием  Без перемешивания 

Давление подводимого газового топлива 1,6 МПа 30,0 МПа 

Максимальное давление цикла Возрастает Без изменений  

Возникновение детонации при изменении нагрузки Возможно  Нет 

Вероятность пропуска воспламенения Есть Нет 

Вероятность взрыва в подпоршневом пространстве Есть Нет 

Вероятность взрыва в выпускном ресивере Есть Нет 

Вероятность утечек газа в машинное отделение Низкая Высокая 

Эффективный КПД на газовом топливе Без изменений Возрастает  

Эффективный КПД на жидком топливе Снижается  Без изменений 

Соответствие нормам выбросов IMO по NOx  Tier III Tier II 

Выбросы СО2 с отработавшими газами г/(кВт·ч) 485,7 452,4 

Выбросы метана с отработавшими газами г/(кВт·ч) 3…6 ≈ 0,5 

GWP (потенциал глобального потепления в эквиваленте СО2) от ЖТ На ниже 10%  На ниже 23% 

Возможность перехода с одного топлива на другое под нагрузкой До 80% от Ne
жт Без ограничений 

Реакция двигателя на изменение нагрузки Замедленная Без изменений 

 

Заключение 

На сегодня существует два принципиально 

разных подхода к организации работы малообо-

ротных двигателей на ГТ, каждый из которых име-

ет свои преимущества и недостатки. 

Преимущества систем низкого давления:  

- хорошее перемешивание газо-воздушной 

смеси в ходе процесса сжатия;  

- использование минимальной порции запаль-

ного топлива для поджога газо-воздушной смеси; 

- подача газ в рабочий цилиндр под относи-

тельно низким давлением, что позволяет снизить 

вероятность утечек, упростить топливную систему, 

повысить безопасность ее использования; 

- для подачи ГТ можно использовать более 

дешевые и надежные винтовые или центробежные 

компрессоры.  

Недостатки систем низкого давления:  

- возможность возникновения детонации и, 

как следствие, более высокие требования к каче-

ству ГТ; 

- неизбежное просачивание газо-воздушной 

смеси через поршневые кольца в подпоршневое 

пространство на такте сжатия, а так же вероятность 

попадания газа в подпоршневое пространство в 

случае повреждения газового клапана; 
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- ограничения по мощности двигателя при ра-

боте на ГТ на уровне 80% от номинала, замедлен-

ная реакция на изменение нагрузки. 

Преимущество систем прямого впрыска: 

- при подаче ГТ непосредственно в камеру 

сгорания можно полностью исключить возникно-

вение детонации, поэтому, отсутствуют какие либо 

ограничения по мощности двигателя при работе на 

ГТ, да и требования к качеству ГТ менее жесткие; 

- исключено попадание ГТ в подпоршневое 

пространство; 

Недостатки систем прямого впрыска: 

- использование газа под высоким давлением 

усложняет топливную систему, повышает требова-

ния к ее безопасности;  

- большой расход жидкого топлива на запаль-

ное зажигание газо-воздушной смеси; 

- для сжатия природного газа необходимо ис-

пользование многоступенчатых компрессоров, что 

повышает энергетические затраты установки. 

Очевидно, что оба подхода к организации ра-

бочего процесса в газодизельных двигателях имеют 

свои преимущества, которые для определенного 

типа установок могут оказаться решающими, а раз-

витие конструкций позволит избавиться от боль-

шинства присущих на сегодня недостатков.  

В этой связи, очевидно, что в обозримом бу-

дущем оба направления будут развиваться парал-

лельно. Несмотря на существенные отличия в под-

ходах наличие альтернативных решений дает воз-

можность заказчику выбрать систему, наиболее 

удовлетворяющую его требованиям. 
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ANALYSIS OF CONTEMPORARY APPROACHES TO THE CREATION OF GAS-DIESEL SHIP  

LOW-SPEED ENGINES 

E.V. Belousov, V.P. Savchuk, T.P. Belousova 

The observed increase in recent years in the price of fuel derived from petroleum, and tightening environmental regulations 

have forced manufacturers of marine low-speed engines to focus its efforts on the development of gas diesel engine options on 

the basis of existing models of marine diesel engines. At the same time there has been two fundamentally different approaches to 

solving this problem. MAN Company established and successfully tested system with direct injection of gas into the combustion 

chamber under high pressure. An alternative approach is to feed gas into the working space of the engine under low pressure 

developed by Wärtsilä. Analysis of these approaches and the focus of this article.  
 

АНАЛІЗ СУЧАСНИХ ПІДХОДІВ ДО ПРОБЛЕМИ СТВОРЕННЯ СУДНОВИХ МАЛООБЕРТОВИХ  

ГАЗОДИЗЕЛЬНИХ ДВИГУНІВ 

Є.В. Білоусов, В.П. Савчук, Т.П. Білоусова 

Відмічуване останні роки підвищення цін на нафтове паливо і посилення екологічних вимог змусили виробників 

суднових малообертових двигунів зосередити свої зусилля на розробці варіантів газодизельних двигунів на базі вже 

існуючих моделей суднових дизелів. При цьому намітилося два принципово різних підходи до вирішення даної пробле-

ми. Фірмою MAN створена і пройшла успішні випробування система з прямою подачею газу в камеру згоряння під ви-

соким тиском. Альтернативний підхід з подачею газу в робочий простір двигуна під низьким тиском розробила фірма 

Wärtsilä. Аналізу цих підходів присвячена ця стаття. 

mailto:ewbelousov@yandex.ru
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А.В. Грицюк 

СОЗДАНИЕ ЭКСПЕРИМЕНТАЛЬНОЙ БАЗЫ ХАРЬКОВСКОГО  

КОНСТРУКТОРСКОГО БЮРО ПО ДВИГАТЕЛЕСТРОЕНИЮ  

Представлена документальная информация по истории создания экспериментальной базы Государственно-

го предприятия «Харьковское конструкторское бюро по двигателестроению» (ХКБД). Показана первосте-

пенная роль испытательного оборудования экспериментальной базы в обеспечении эффективной работы 

исследовательского направления КБ. Отмечен вклад каждого из руководителей исследовательского направ-

ления в сохранение и приумножение научно-технического потенциала ХКБД. Посвящается 50-летнему юби-

лею имени «ХКБД». 
 

Далеко не часто в истории предприятий дви-

гателестроения Украины случаются торжественные 

события. Таким событием в текущем году должен 

и вполне мог бы стать 50 – летний юбилей тепе-

решнего Государственного предприятия «Харьков-

ское конструкторское бюро по двигателестроению» 

(ХКБД). 

В своей публикации [1] автор этой статьи дал 

обещание установить дату рождения имени одного 

из передовых дизельных КБ Советского Союза, а в 

последующем Украины. Именно этому событию 

выпала незаслуженная участь быть искаженным в 

нескольких историко-технических публикаци-

ях [2,3], что в определенной степени затруднило 

поиск истины. Нет особой необходимости расска-

зывать читателю о кропотливой работе с архивами. 

Пришлось ознакомиться с документами во всех 

подразделениях ХКБД, Завода им. В.А. Малышева 

и Национального архивного фонда, чтобы в Госу-

дарственном архиве Харьковской области найти и 

за истечением давности лет рассекретить некогда 

совершенно секретный приказ Министра оборон-

ной промышленности СССР №110 от 06.03.1966 

года. Скан-копии первого листа приказа и выписки 

из приложения №1 к этому приказу (приведены по 

тексту) поставили окончательную точку в «белом 

пятне» истории ХКБД, и произошло это в ноябре 

2015 года, т.е. за четыре  месяца до исторического 

события, с передачей всех материалов в ГК «Укро-

боронпром». Но имеем то, что имеем, 6 марта 2016 

– дата 50-летия имени некогда прославленного КБ 

прошла незаметно. 

Возвращаясь к теме статьи и осознавая, что не 

замечается только то, что очень хочется не заме-

тить, хотелось бы отметить основное. Наряду со 

становлением коллектива талантливых конструк-

торов, исследователей и технологов,  развиваться, 

крепнуть и создавать конструкции, опережающие 

время [4,5], ХКБД помогли совпавшее со временем  

рождением имени представившиеся последующие 

возможности в прекрасном оснащении  исследова-

тельских подразделений экспериментальной базой.  

 

 
 

 

 А.В. Грицюк, 2016 
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Имея более чем 42-х летний трудовой стаж и 

непрерывный контакт с экспериментальной базой 

ХКБД, хочется, как можно более объективно, осве-

тить её историю с момента рождения и до сего-

дняшнего дня, т.е. её реальное состояние на 01 

июля 2016 года.  

Моментом рождения экспериментальной базы 

ГП «ХКБД» по праву можно считать приказ Мини-

стра оборонной промышленности СССР от 29 авгу-

ста 1967 года №314  и последовавший за ним при-

каз директора завода транспортного машинострое-

ния им. В.А. Малышева Олега Владиславовича Со-

ича от 8 сентября 1967 года №382. Согласно скан-

копии первого листа приказа Министра (приведена 

по тексту) экспериментальная база ХКБД сосредо-

точилась в испытательных боксах и в боксах №9, 

10, 18, 20 и 21 корпуса серийного производства 

«1000» (в последующем «300С») и в боксах №1 

(многотопливный стенд) и №3 (стенд МТО) корпу-

са «181С». Строительно-монтажные работы по 

вводу в строй экспериментальной базы велись с 

1967 по 1969 год. 
 

 
 

Экспериментальная база вводится в состав и 

становится фундаментом исследовательского 

направления конструкторского бюро. Исследова-

тельское направление возглавляет заместитель 

главного, а в последующем генерального, кон-

структора по научно-исследовательской работе. За 

50-летнюю историю ХКБД их было четыре. Все 

они выпускники Харьковского политехнического 

института (в последующем НТУ «ХПИ»). Два кан-

дидата и один доктор технических наук.  

Первым заместителем главного конструктора 

по научно-исследовательской работе был Пашкин 

Олег Леонидович, назначенный на эту должность 

18 апреля 1966 года. О.Л. Пашкин возглавлял ис-

следовательское направление с 1966 по 1969 гг.  За 

этот период в эксплуатацию было введено 48 еди-

ниц опытного оборудования. Именно О.Л. Пашки-

ну  досталась тяжёлая участь закладки фундамента 

и возведение поистине «каменных стен» экспери-

ментальной базы ХКБД. Позже он был назначен 

главным инженером и до выхода на заслуженный 

отдых возглавлял  производственное направление. 

После О.Л. Пашкина заместителями главного 

конструктора по научно-исследовательской работе 

назначались исключительно кандидаты техниче-

ских наук, знающие цену экспериментальным ис-

следованиям для познания сути, возникающих в 

двигателе проблем. 

10 февраля 1969 года заместителем главного 

конструктора по НИР назначен Власенко Игорь 

Павлович. Он возглавлял направление во времена 

доводки двигателя 5ТДФ на фоне общего стреми-

тельного роста производства отечественных ДВС. 

С целью ускорения доводки двигателя 5ТДФ, при 

прочих благоприятных условиях, под руковод-

ством И.П. Власенко создано около 50-ти методик 

ускоренных испытаний отдельных узлов и двигате-

ля в целом, что позволяло в 5 - 10 раз сократить 

время воспроизведения дефекта и быстро отрабо-

тать мероприятия по его устранению. Реализация 

этих методик потребовала разработки, изготовле-

ния и ввода в эксплуатацию значительного количе-

ства нестандартного и покупного оборудования для 

модернизации существующих и изготовления но-

вых стендов. Создаётся новый сектор по разработ-

ке оригинального испытательного оборудования, 

экспериментальная база усиливается двумя мо-

бильными переносными стендами для отработки 

конструктивных мероприятий по обеспечению 

пуска двигателя 5ТДФ, а под его длительные испы-

тания вводятся в строй моторные стенды в боксах 

№16 и 17 серийного корпуса "1000". В боксе №19 

того же корпуса прописывается исследовательский 

островок одноцилиндровых отсеков танкового ди-

зеля. 

Игорь Павлович значительно усиливает рабо-

ту по профессиональной подготовке кадрового со-

става исследователей и повышению их квалифика-

ции. В период его руководства сотрудниками КБ 

без отрыва от производства защищается семь кан-

дидатских диссертаций. Одну из них защищает 
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Ю.С. Бородин, который и становится приемником 

И.П. Власенко. 

Бородин Юрий Семёнович принимает «эста-

фетную палочку» заместителя главного конструк-

тора по НИР 9 сентября 1985 года - в «жаркую по-

ру» постановки на производство танкового дизеля 

6ТД-1 [3]. Необходимость освоения в кратчайшие 

сроки танкового двигателя мощностью 1000 л.с., 

при существующем жёстком графике изготовления 

серийного дизеля 5ТДФ, потребовала максималь-

ного подключения производственной и экспери-

ментальной баз ХКБД к освоению выпуска нового 

двигателя. Автор данной статьи на примере лично-

го участия в процессе внедрения в серийное произ-

водство в 2010 - 2013 гг. дизеля 3ТД-3А для брони-

рованной машины БТР-4Е не понаслышке знает, 

какую огромную роль в таких процессах играют 

исследовательские подразделения ХКБД. От вход-

ного контроля новых комплектующих до проведе-

ния обкаточных, регулировочных и приёмо-

сдаточных испытаний вновь изготавливаемых уз-

лов и дизеля в целом. 

Вплоть до 2000 года параллельно сопровож-

дению серийного производства идёт разработка 

танкового дизеля третьего поколения [4], под ис-

пытания опытных образцов которого не единожды 

переделывается стендовое оборудование в боксе 

№9 корпуса 300С агрегатного завода. Под анало-

гичные цели обеспечения пуска дизеля со сверх-

низкой степенью сжатия разрабатывается и изго-

тавливается третий перекатный стенд. 

В период руководства НИР Бородиным Ю.С. 

защищает докторскую диссертацию Генеральный 

конструктор Николай Карпович Рязанцев, а рабо-

тающая семья кандидатов технических наук вырас-

тает ещё на 9 человек. Юрием Семёновичем про-

таптывается дорога в реестр научных организаций 

Украины, которая сопровождается ежегодной под-

готовки статей во Всеукраинский научно-

технический журнал «Двигатели внутреннего сго-

рания» с последующим участием в работах Меж-

дународных конгрессов двигателестроителей в 

Украине.  

В 1990 году кандидатом технических наук 

становится и автор этой статьи, возглавивший ис-

следовательское направление 30 апреля 2004 года. 

При этом в условиях уже просматривающегося 

дефицита высококвалифицированных универсаль-

ных кадров Грицюк А.В. остался  руководителем 

работ по малолитражным двигателям [5], усилив 

исследовательское направление двумя конструк-

торскими подразделениями. Новые неординарные 

решения были продиктованы «украинскими реали-

ями» отсутствия потребности в создании двигате-

лей для бронетанковой техники. Разрабатывать 

нужно было уже не то, что соответствует специа-

лизации ХКБД, а то, что необходимо, и может от-

вечать мировому уровню, и чем можно в послед-

ствии гордиться. При этом на выживание необхо-

димы финансовые ресурсы. 

Как в такой ситуации работать предприятиям, 

которые ранее никогда самовольно круг своих за-

дач не определяли? Входя в государственный ре-

естр научных организаций, которым предоставля-

ется государственная поддержка, ХКБД в отличие 

от академической и вузовской науки, которых опе-

кали государственные ведомства, оказалось один 

на один с отечественным законодательством, рабо-

тая в том же режиме, что и промышленные, а даже 

торговые предприятия. В этих условиях экспери-

ментальная база, сохраняя и развивая имеющийся 

научно-технический потенциал, занималась всем: 

выполнением международных научно-технических 

проектов НТЦУ, разработкой и реализацией Госу-

дарственной программы развития производства 

отечественных малолитражных дизелей, инноваци-

онными и инвестиционными проектами, Государ-

ственным оборонным заказом. Девять комплектов 

конструкторской документации изделий, разрабо-

танных исследовательским направлением, получи-

ли литеру «О», а семь из них доведены до высшей 

литеры процесса разработки - «О1». Этому успеху 

способствовала разработка и введение в строй пяти 

стендов: для малолитражных двигателей в одно-, 

двух-, трех-, и четырехцилиндровом исполнении; 

электроагрегатов; энергоагрегатов и жидкостных 

нагревателей проточного типа. Три введенных в 

эксплуатацию стенда приняты комиссией и в 2015 

году введены в основные средства предприятия, 

достойно пополнив арсенал экспериментальной 

базы. Стенды были расположены в просторном 

боксе №5 корпуса «181С». 

Экзамен состоятельности принятой стратегии 

выживания экспериментальная база успешно сдала 

в 2010-2013 годах, сделав эффективный, и можно 

сказать определяющий, вклад в уже упомянутый 

процесс постановки на серийное производство ди-

зеля 3ТД-3А. 

Топливная система высокого давления, регу-

лятор, гаситель крутильных колебаний, маховик, 

входной контроль всех электротехнических изде-

лий, обкатка и регулировка компрессора и турби-

ны, обкатка и приемо-сдаточные испытания дизеля 

в целом – вот далеко не полный перечень задач, 

решаемых серийным производством агрегатного 

завода с помощью экспериментальной базы 

ГП «ХКБД». При этом под испытания дизеля                 

3ТД-3А модернизируется стенд в боксе №17 кор-

пуса «300С» и создаётся новый стенд в боксе №4 

корпуса «181С».  

На фотографиях рис. 1-4, сделанных 12 мая 

2016 года, запечатлены фрагменты и фирменная 
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табличка оборудования стенда прочностных испы-

таний в процессе проведения, до настоящего вре-

мени закрепленной за ХКБД, работы по разгону 

крыльчатки серийного компрессора дизеля 6ТД-2Е. 

Данный стенд введен в строй вышеприведен-

ными приказами 1967 года (№214 и №382) и бла-

гополучно эксплуатируется до настоящего времени 

наряду с современным приобретением эксперимен-

тальной базы - стендом Ст655Сб (рис. 5 и 6), на 

котором в настоящее время проводят обкаточные и 

приёмо-сдаточные испытания дизелей 2ДТАЭ 

Оборонного заказа. 
 

 
 

Рис. 1. Общий вид стенда для разгонных испытаний 

 
 

Рис. 2. Фирменная табличка стенда для разгонных 

испытаний 

 
 

Рис. 3. Стенд для разгона крыльчатки компрессора 

дизеля 6ТД-2Е 
 

 
 

Рис. 4. Двухмашинный агрегат электропитания 

стенда для разгонных испытаний 
 

 
 

Рис. 5. Общий вид стенда Ст655Сб для испытаний 

малолитражных дизелей серий 1ДТА и 2ДТА 

 

 
 

Рис. 6. Дизель 2ДТАЭ на стенде Ст655Сб при про-

ведении приёмо-сдаточных испытаний в июне 

2016 года 
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С 2004 года восстановилась, прерванная после 

распада СССР, подготовка и защита диссертаций 

сотрудниками ХКБД. На 01 июля 2016 года защи-

щены без отрыва от производства одна докторская 

и три кандидатских диссертации. Впервые в исто-

рии ученые ХКБД стали участниками престижных 

всемирных конференций в области дизелестроения 

[1]. 

Таким образом, создание мощной экспери-

ментальной базы с основательным испытательным 

оборудованием сделали исследовательское направ-

ление наиболее значимой и неуязвимой частью 

сложнейшего организма по имени «Харьковское 

конструкторское бюро по двигателестроению». И 

сегодня, когда возвращается заинтересованность 

государства к продукции оборонного комплекса, 

экспериментальная база ХКБД способна организо-

вать тот направленный поток воздушного заряда, 

который, используя сохранённый и вновь создан-

ный научно-технический потенциалы, надует пару-

са и поведёт к новым горизонтам некогда всемогу-

щее КБ по двигателестроению. 
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ІСТОРІЯ СТВОРЕННЯ ЕКСПЕРИМЕНТАЛЬНОЇ БАЗИ ХАРКІВСЬКОГО КОНСТРУКТОРСЬКОГО  

БЮРО З ДВИГУНОБУДУВАННЯ  

О.В. Грицюк 

Репрезентовано документальну інформацію з історії створення експериментальної бази цього конструкторського 

бюро. Показано першорядну роль випробувального устаткування експериментальної бази в забезпеченні ефективної 

роботи всього дослідницького напрямку КБ. Відзначено внесок кожного з керівників дослідницького напрямку в збере-

ження і примноження науково-технічного потенціалу ХКБД. Присвячується 50-річному ювілею найменування «ХКБД». 

 

HISTORY OF CREATING OF EXPERIMENTAL BASE OF KHARKIV ENGINE DESIGN BUREAU 

A.V. Gritsuk  

Documentary information on history of the creation experimental base of the design bureau is presented. The primary role 

of experimental base of test equipment in ensuring the efficient operation of all research unit of the design bureau is shown. Con-

tribution of each of the heads of the research unit in preserving and increasing the scientific and technical potential KEDB is 

noted. Dedicated to the 50th anniversary of the name «KEDB». 
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Главный конструктор от Бога 
 

Главному конструктору среднеоборотных двигателей ГП «Завод имени В.А. Малышева», Заслу-

женному деятелю науки и техники Украины, доктору  технических наук, профессору,                    

Зайончковскому Валентину Николаевичу посвящается. Валентин Николаевич был необычайно       

яркой, многосторонней, неординарной, творческой личностью.  Поэтому редколлегия журнала и 

предлагает читателю неординарную структуру материала о нем, включающую воспоминания 

сподвижника по производственной и конструкторской деятельности, коллеги по педагогической 

работе в НТУ «Харьковский политехнический  институт» и фрагмент  его собственных мемуа-

ров. 

 

В.И. Стебленко,  

начальник КБ спец. дизель-электрических 

 агрегатов  в 1980-2005 г.г., выпускник ХПИ 1958г,  

лауреат премии Совета Министров в области науки и техники 
  

Валентин Николаевич – потомственный «ма-

лышевец». Его отец Николай Викторович с 1915 по 

1918 год работал молотобойцем в кузнечном цехе 

ХПЗ, потом учился, снова пришел на ХПЗ. Работал 

начальником табельно-нормировочного бюро заво-

да, в 1937 году по ложным обвинениям был ре-

прессирован и расстрелян как «враг народа». 

 
После семилетки  Валентин пошел учиться в 

Харьковский механический техникум, выпускники  

которого в большинстве направлялись на ХПЗ. За-

тем срочная служба в танковых войсках и заверше-

ние учебы техникуме. В 1956 году Валентин Нико-

лаевич был распределен на завод им. В.А. Малы-

шева, (бывший ХПЗ). Отдел кадров направил мо-

лодого специалиста в сектор агрегатов наддува 

дизельно-конструкторского отдела 60Д (в после-

дующем отдел 66, КБСД). В конструкторском от-

деле он работал последовательно на всех должно-

стях согласно штатному расписанию, предусмот-

ренных для конструкторов. 

Сразу же поступил на вечернее отделение 

ХПИ по специальности «Локомотивостроение», где 

в то же время под руководством заведующего ка-

федрой проф. С.М. Куценко перестраивалось обу-

чение с паровозного на тепловозное направление с 

углубленным изучением ДВС.  

 
Первая самостоятельная работа начинающего 

конструктора – патрубок подвода газа к турбоком-

прессору двигателя 9Д100 с разработкой крон-

штейна для установки турбокомпрессоров – была 

выполнена так, что не требовала подготовки  про-

изводства.  
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В 1956 – 1957 годах на заводе наращивалось 

серийное производство тепловозов новой кон-

струкции ТЭ3 с дизель-генератором (ДГ) типа 

2Д100 мощностью 1500 кВт. При этом в эксплуа-

тации стали проявляться дефекты, которые не от-

мечались при стендовых и пробеговых испытаниях.  

В частности, поступали сведения о поломке 

верхнего коленчатого вала как следствие заклини-

вания роторов приводной объемной воздуходувки 

типа Рут. Анализ разрушенных деталей показал, 

что вероятной причиной аварий может быть ослаб-

ление крепления синхронизирующих шестерен 

роторов. Для устранения поломок поступили пред-

ложения опытных конструкторов. Однако, после 

защиты предложений Главный конструктор Б.Н. 

Струнге принял к разработке вариант молодого 

специалиста, согласно которому гайка крепления 

шестерен стопорились винтами с плоской головкой 

(грибком и «левой» резьбой, которые вворачивают-

ся в центральное отверстие в торце вала ротора и 

дополнительно фиксировались винтом малого диа-

метра). 

 
 

Данная конструкция стала результатом твор-

ческого подхода В.Н. Зайончковского к решению 

практической задачи с учетом технологичности и 

надежности. Дефект, приводивший к аварии, был 

устранен и в дальнейшем не проявлялся. Конструк-

торское решение признано рационализаторским 

(первое для автора). 

Когда создавался специальный ДГ 15Д100М 

мощностью 1600 кВт при синхронной частоте вра-

щения 750 мин
-1

 на базе тепловозного ДГ 10Д100 

мощностью 2200 кВт при 850 мин
-1

 с двухступен-

чатой системой наддува,  экспериментально и рас-

четом было определено, что требования Т3 могут 

быть выполнены только заменой приводной цен-

тробежной воздуходувки нагнетателем объемного 

типа Рут, как у ДГ 2Д100, блок которого отличает-

ся от ДГ 10Д100. Поэтому на опытном образце ДГ 

15Д100М воздухоохладители (ВО) были закрепле-

ны с двух сторон на блоке между турбокомпрессо-

рами и Рут, что отразилось на снижении эффектив-

ности охлаждения наддувочного воздуха. В 1960-х 

г.г., будучи ведущим инженером по ДГ типа Д70 – 

функционально руководителем разработок моди-

фикаций – Валентин Николаевич внес новаторское 

предложение по установке ВО после воздуходувки 

Рут ДТ 15Д100М, которое не нашло поддержки у 

опытных специалистов. Тогда автор на макете ДГ 

2Д100 продемонстрировал возможность поместить 

(встроить) ВО в герметичные со стороны картера 

ниши, выполненные в блоке с двух сторон, исполь-

зуя свободное пространство картера. Скептицизм 

некоторых специалистов был опровергнут группой 

разработчиков-новаторов во главе с В.Н. Зайонч-

ковским. Были внесены существенные изменения в 

блок дизеля, разработаны ВО оригинальной кон-

струкции, патрубки. Эта новаторская разработка 

была признана изобретением (первым для Зайонч-

ковского В.Н., Стебленко В.И., Велемчика С.А.) и 

реализована на ДГ 15Д100, который создавался 

1969 – 1970 гг. В результате было достигнуто более 

глубокое охлаждение наддувочного воздуха, сни-

жен удельный эффективный расход топлива на 4 

г/(кВт∙ч).  

В конце 60-х годов двигатель Д70, разрабаты-

ваемый на заводе, как внедрение результатов науч-

ных исследований кафедры ДВС ХПИ под руко-

водством д.т.н. профессора Глаголева Н.Н., не имел 

по топливной экономичности себе равных. Зару-

бежные дизелестроительные фирмы достигли та-

ких показателей где-то в конце 80-х годов. 

Участвуя в проектировании, изготовлении и 

испытаниях двигателей Д70А и Д70Б, 2Д70, 6 Д70, 

12 Д70, 3Д70, 5Д70, Валентин Николаевич решал 

задачи по ведущим узлам воздухоснабжения, пере-

дачам, выпускным системам. 

Спроектированная им импульсная система 

наддува для двигателя 12Д70 показала в эксплуата-

ции лучший на 20% среднеэксплуатационный рас-

ход топлива по сравнению с двигателем 2Д100, а в 

то время ученые ХИИТа подсчитали, что 5% эко-

номия топлива в эксплуатации окупает стоимость 

тепловоза за срок эксплуатации. 

В 1974 году Валентин Николаевич был пере-

веден в ХКБД и назначен начальником отдела но-
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вого проектирования. Была поставлена задача со-

здания четырехтактного танкового двигателя, над 

которой Валентин Николаевич успешно работал.  

В 1977 году В.Н. Зайончковский был назначен 

главным конструктором – начальником отдела 66. 

Нужно отметить, что без опыта, полученного в 

ХКБД, вхождение в должность главного конструк-

тора могло существенно затянуться, так как усло-

вия работы коллектива существенно отличались, в 

основном ответственностью за порученную работу, 

надо было привить эту черту в отделе 66. В ХКБД 

вместе с цехом в то время было 1300 работающих, 

а в 66 отделе всего 340. 

Валентин Николаевич в своей деятельности 

руководствовался базовым принципом, что глав-

ный конструктор это понятие коллективное, каж-

дый должен чувствовать себя за чертежной доской 

главным конструктором, но принятие решений и 

ответственность за ГК. В сложившимся творческом 

коллективе, каким является конструкторский отдел 

или бюро, важна авторитетная иерархия, которая 

создается иногда годами. В конструкторском отде-

ле продолжали работать три бывших главных кон-

структора Б.Н. Струнге, Н.П. Синенко и Л.Л. Голи-

нец и новому Главному вскоре удалось наладить 

работу так, когда все конструкторские решения 

принимались как результат продуктивного консен-

суса. 

 

Основная работа коллектива конструкторов и 

исследователей была направлена на повышение 

технического уровня по показателям надежности и 

экономичности двигателя 10Д100. Для получения 

знака качества были разработаны мероприятия, 

конструктивные решения, проведены испытания и 

началось производство двигателей 10Д100М, 

10Д100М1, 10Д100М2, 10Д100М1А.  

В 1983 году по предложению МПС о возоб-

новлении производства двигателей 2Д100, решени-

ем 3-х министров завод был освобожден от заданий 

по Д70 (105 спец. станков и вся изготовленная 

оснастка для серийного производства была списа-

на). Но за заводом оставили тематику ОКР, обеспе-

чение производства  дизель-агрегатов 5Д70 – уни-

кального двигателя для Министерства обороны. За 

его внедрение В.Н. Зайончковскому была присвое-

на государственная премия СССР. 

На приведенных примерах разного времени и 

направлений работ показан инициативный, нова-

торский и целеустремленный подход Валентина 

Николаевича к решению конструкторских задач. 

Диапазон  его таланта конструктора и творческих 

научно-технических интересов весьма широк.  

Будучи Главным конструктором завода и Кон-

структорского бюро среднеоборотных двигателей – 

администратором, видным ученым и действующим 

конструктором одновременно, д.т.н., проф. В.Н. 

Зайончковский держал под контролем всю много-

гранную творческую деятельность конструкторов и 

исследователей, не вмешиваясь, без необходимос-

ти, в ход работ. Ставил задачи, помогал выбирать 

направления их решения, вел проработки кон-

струкций, определял размеры, объемы и формы 

деталей для выпуска рабочих чертежей. В его ка-

бинете чертежная доска не простаивала без дела, 

каждый день на ней проступали черты новых уз-

лов, размерных цепей, габаритов. Он считал важ-

ным соблюдение в творческом коллективе автори-

тетной иерархии специалистов по уровню компе-

тенции, которая создается многими годами и до-

стижениями. Он полностью доверял ведущим раз-

работчикам по специализации. Вот некоторые: Га-

лян В.Н.- по динамике и прочности, Веремчук С.А., 

Бобов Е.Ф.- по остову двигателей, Раскин В.Г., За-

славский Е.Г.- по электрооборудованию и автома-

тизации, Тараканов С.Н,, Рузов В.А,- по регулято-

рам  частоты вращения, Стебленко В.Н., Новикова 

Т.А.- по спец. дизель-электрическим агрегатам, 

Гринберг Ф.Г., Эпштейн А.С.- по инженерным рас-

четам и ННР, Слюсарев Н.И., Черноморец В.Н.- по 

испытаниям и наладке ДГ и др. Доверие означало и 

большую ответственность за выполнение плановых 

заданий, инициативных разработок, за работы с 
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заказчиками, проектантами объектов применения 

ДГ и в командировках на места применения, осу-

ществляя авторский надзор. 

Валентин Николаевич плодотворно совмещал 

работу на Заводе им. Малышева с научной и педа-

гогической деятельностью.  

Кандидатскую диссертацию В.Н. Зайончков-

ский защитил в 1987 году, под давлением остепе-

ненных сотрудников, так как выполненный им ана-

лиз и выводы из проведенных исследований были 

полнее и конкретнее их предложений. При защите 

было отмечено, что объем представленных работ 

был бы достаточен на 3 - 4 диссертации, поэтому 

он продолжил научные исследования и в 1990 году 

подготовил докторскую диссертацию, которая бы-

ла успешно защищена. 

 

В. Г. Маслієв 

професор кафедри електричного транспорту 

и тепловозобудування НТУ «ХПІ», 

доктор техн. наук, професор 
  

Як завідувач кафедри на той час, я запросив  

Валентина Миколайовича прочитати курс лекцій 

студентам на кафедрі  локомотивобудування стосо-

вно сучасних проблем дизелебудування тому, що 

знав його як відомого фахівця із дизелебудування, 

доктора технічних наук,  Головного конструктора з 

середньо-обертових двигунів внутрішнього зго-

ряння, які призначені, перш за все, для тепловозів, 

та завзятого винахідника. 

Ще у період навчання у ХПІ на кафедрі локо-

мотивобудування Валентин Миколайович зареко-

мендував себе як відмінник навчання, творчий,  

веселий студент, а згодом на виробництві –

цілеспрямований конструктор.  

Особливо важливо для мене було те, що всі, 

хто  із ним спілкувався,  вважали Валентина Мико-

лайовича вельми цікавою, іскряною,  доброю, вну-

трішньо обдарованою людиною, яка все, що мала, 

щедро віддає людям. 

Це спонукало мене до того, щоб запропонува-

ти Валентину Миколайовичу подовжити викладан-

ня курсу лекцій по теорії та практики створення 

економічних та надійних дизелів, та вивченню над-

складних проблем  сумісної роботи дизеля із різ-

номанітними типами передач потужності теплово-

зів, що вкрай важливо для майбутніх фахівців-

тепловозобудівників. 

Як сумісник, Валентин Миколайович мав мо-

жливість читати лекції виключно по суботам, що 

викликало у мене певні сумніви щодо відвідування 

його лекцій нашими сучасними студентами, які 

зазвичай десь працюють, щоб заробити собі гроші 

на їжу і не тільки. 

Але вже за кілька тижнів я побачив, що на йо-

го лекції приходять  більшість студентів академіч-

них груп.  На питання до них, у чому секрет такого  

інтересу, вони дуже схвально відкликалися на ме-

тоду викладання лекційного матеріалу, насиченість 

лекцій яскравими прикладами та щільним контак-

том Валентина Миколайовича із аудиторією. Це 

спонукало студентів до співпраці із ним та до рете-

льного вивчення матеріалу лекцій.   

Нажаль, Валентина Миколайовича вже немає 

із нами, але ми продовжуємо вчитися у нього гу-

манному відношенню до колег та студентів, вмін-

ню аналізувати минулі та сучасні питання життя і 

досягнення технологій.  

    

В.Н. Зайончковский 

фрагмент из мемуаров 

 

«Всякая бюрократия являет собой замаскиро-

ванный бардак. И в работе немецкой оккупацион-

ной военно-административной машины беспорядка 

было не меньше, чем где бы то ни было.  

Впервые мы столкнулись с этим, когда моя 

мама Анна Ивановна Тарасевич решила поехать в 

Полтавскую область на менку. Наиболее удобно 

было ехать по железной дороге, но предварительно 

надо было получить разрешение на проезд. В 11 

часов утра мы пришли на привокзальную площадь, 

заняли очередь. Очередь – человек сто, запускали в 

здание управления Южной железной дороги по 

десять просителей. К хвосту подошел представи-

тельный мужчина с портфелем и предложил: «Я 

могу помочь получить аусвайсы в течение получа-

са для десяти человек, для этого сдавайте по 10 

марок. С кем-нибудь из вас мы пойдем в кафе, ку-

пим пирожных для переводчиц на завтрак и я вы-

несу разрешения». Мама сразу согласилась, отдала 

документы и деньги, а когда набралось десять же-

лающих, один из потенциальных пассажиров по-

шел с посредником, и вскоре принес взяткодателям 

необходимые проездные аусвайсы. Любую дверь 

всегда можно было открыть бумажным ключом.  

Примеров подобного «немецкого порядка» 

множество, но наиболее яркий случай произошел с 

Борисом Михайловичем Соколовым, потомствен-

ным пролетарием и нашим соседом. Во время вто-

рой оккупации Харькова (15 марта – 23 августа 

1943 г.) в самом начале улицы Плехановской некий 

Яшка-армянин открыл магазин-кафе, был там при-

лавок и несколько столиков. Мы, пацаны, любили 

туда приходить посмотреть (денег естественно не 

было) на разные диковины - пирожные, колбаса, 

хлеб. Однажды заходим, сидит за столом Борис 

Михайлович, курит, перед ним – стакан шнапса, 
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напротив – немецкий фельд-жандарм с дугообраз-

ной бляхой  на цепи. Жандарм передвинул стакан и 

поставил возле  себя, а Борис Михайлович докурил, 

взял стакан и выпил. Немец начал на него кричать, 

Борис Михайлович - ему в морду, мы испугались и 

дали из магазина ходу. Через несколько минут Яш-

ка-армянин и фельд-жандарм вывели Бориса Ми-

хайловича на улицу, немец остановил машину, и 

залез с нашим соседом в кузов.  

Только после войны, когда мы с приятелем 

вечером чистили в мастерской велосипедные дета-

ли от ржавчины (Борис Михайлович их никелиро-

вал, собирал велосипед, продавал, а нам давал на 

кино и мороженое), мы узнали, чем кончилась эта 

история. Машина остановилась у здания городско-

го гестапо на улице Совнаркомовской (до войны 

там было НКВД, после войны – МГБ, КГБ и СБУ). 

Немец завел Соколова в вестибюль, а там, у внут-

ренней двери стоял автоматчик, жандарм приказал 

что-то часовому и вышел, а тут пришла смена ка-

раула, старый часовой, ничего не сказав, ушел, а 

наш сосед сделал вид, что хочет зайти внутрь зда-

ния. Новый страж, вполне естественно, стал кри-

чать и преградил автоматом путь. «Я, говорит Бо-

рис Михайлович, махнул рукой, вышел, и пошел 

себе спокойно домой». Так на одну жертву немец-

ких фашистов в Харькове стало меньше». 
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Выдающемуся ученому, специалисту в области рабочих 

процессов и автоматического регулирования дизелей 

 СТАНИСЛАВУ АРКАДЬЕВИЧУ ЕРОЩЕНКОВУ – 

80 ЛЕТ! 

С.А. Ерощенков родился 23 июля 1936 года. В 1959 году окончил 

Харьковский политехнический институт по специальности «Двига-

тели внутреннего сгорания». Работал инженером-исследователем на 

Ярославском моторном заводе, в конструкторском бюро ОГК  по 

двигателестроению ПО «Завод им. В.А. Малышева». 

С 1964 года аспирант, старший инженер, старший научный со-

трудник кафедры «Теплотехника» Харьковского института железно-

дорожного транспорта. В 1968 году защитил кандидатскую диссер-

тацию, в 1989 г. – докторскую диссертацию на тему «Улучшение 

топливной экономичности и эксплуатационных характеристик 

транспортных двигателей путем выбора рациональных конструктив-

ных параметров и совершенствования систем регулирования». С 

1991 более 20 лет возглавлял кафедру «Теплотехника и тепловые 

двигатели», успешно совмещая административную, преподавательскую и научную деятельность. Основная 

тематика научных работ связана с повышением технико-экономических показателей, эксплуатационной 

экономичности и решение экологических проблем эксплуатации железнодорожного транспорта. Все эти 

годы был членом специализированного ученого совета и редколлегии нашего журнала. С. А. Ерощенков 

подготовил 2-х докторов и шесть кандидатов технических наук, автор около 150 научных публикаций. 

Уважаемый Станислав Аркадьевич, примите наши искренние поздравления с юбилеем, пожелания 

успехов, счастья, здоровья. Мы Вас ценим, уважаем и любим. 
 

АЛЕКСАНДРУ ВАСИЛЬЕВИЧУ ГРИЦЮКУ 

60ЛЕТ! 

1 апреля 2016 года исполнилось 60 лет Александру Васильевичу Грицюку 

заместителю генерального конструктора по научно-исследовательской 

работе - главному конструктору ГП "ХКБД", доктору технических наук 

А.В. Грицюк родился в городе Лозовая Харьковской области. В 

1979 году закончил с отличием Харьковский политехнический инсти-

тут по специальности "Двигатели внутреннего сгорания" и был 

направлен в ХКБД при заводи им. В.О. Малышева, где и работает по 

настоящее время. Прошел путь от инженера-исследователя до главно-

го конструктора. 

С 1985 года по 1989 год без отрыва от производства закончил ас-

пирантуру при МВТУ им. Н.Э. Баумана. Занимался очень актуальной 

и важной задачей  холодного пуска танкового двигателя, и в 1990 году 

успешно защитил кандидатскую диссертацию.  

С 2004 года – заместитель генерального конструктора по научно-

исследовательской работе – главный конструктор Государственного 

предприятия "Харьковское конструкторское бюро по двигателестроению". Внес большой вклад в сохране-

ние и развитие научно-исследовательской базы конструкторского бюро. 

А.В. Грицюк является одним из инициаторов, научным руководителем и ответственным исполнителем 

Государственной программы развития производства отечественных малолитражных дизельных двигателей 

и силовых и энергетических установок для агропромышленного комплекса в 2006 - 2010 годах и инвестици-

онного проекта «Создание производства отечественного малолитражного автомобильного дизеля мощно-

стью 100 - 175 л.с. двойного назначения (Слобожанский дизель)». В 2010 года защитил докторскую диссер-

тацию «Теоретические основы и практические методы создания высокооборотного малолитражного дизеля 

многоцелевого назначения». С сентября 2010 года совмещает основную производственную деятельность с 

преподавательской, является доцентом кафедры ДВС ХНАДУ. 

Александр Васильевич член двух специализированных ученых советов по специальности двигатели и 

энергетические установки – в НТУ "ХПИ" и ХНАДУ. Входит в состав редколлегии нашего журнала. Явля-

ется  автором свыше 75 научных работ. Под его руководством защищена 1 кандидатская диссертация. 

Александр Васильевич! Сердечно поздравляем Вас с юбилеем, желаем ему крепкого здоровья, новых 

достижений и творческих успехов.  
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Научно-технический  журнал "Двигатели внутреннего сгорания" выпускается 2 раза в 

год. Основная цель издания - предоставить возможность опубликовать результаты научных трудов 

и статьи научным сотрудникам, преподавателям, аспирантам и соискателям ученых степеней, а 

также расширить возможности для обмена научно-технической информацией в Украине и за ее 

пределами.  

 

К опубликованию принимаются статьи на украинском, русском, английском, немецком 

языках по следующим научным направлениям: 

 Общие проблемы двигателестроения; 

 Конструкция ДВС; 

 Рабочие процессы ДВС; 

 Технология производства ДВС; 

 Эксплуатация ДВС; 

 Экологизация ДВС; 

 Гипотезы, предложения; 

–    История двигателестроения, личности, юбилеи. 

 

Материал (статья) подается редколлегии в 2-х экземплярах. К материалам должна 

прилагаться дискета (CD-диск) со статьей, набранной в текстовом редакторе MS Word. 

 

ТРЕБОВАНИЯ К ОФОРМЛЕНИЮ СТАТЬИ можно скачать на сайте кафедры ДВС по 

ссылке http://sites.kpi.kharkov.ua/diesel/  в разделе «Видання», «Вимоги до оформлення статей» 

 

СТАТЬЯ ДОЛЖНА ВКЛЮЧАТЬ:  

 УДК статьи; 

 инициалы, фамилии и научные степени (квалификацию) авторов;   

 название статьи; 

 аннотации на украинском, русском и английском языках (приводятся в конце статьи).  

К статье прилагаются: 

 рецензия, 

 акт экспертизы о возможности опубликования. 

СТАТЬИ, ОФОРМЛЕНИЕ КОТОРЫХ НЕ СООТВЕТСТВУЕТ ПРИВЕДЕННЫМ 

ТРЕБОВАНИЯМ, РЕДКОЛЛЕГИЕЙ НЕ РАССМАТРИВАЮТСЯ 

 

УСЛОВИЯ ОПУБЛИКОВАНИЯ: 

Оформленная в соответствии с требованиями статья направляется авторами в редколлегию 

по адресу: 61002. Харьков-2, ул. Фрунзе, 21. НТУ "ХПИ". Кафедра ДВС. Редакционная коллегия 

журнала "Двигатели внутреннего сгорания". Ответственному секретарю редколлегии. Тел. 

(057)707-60-89, Е-mail: rykova@kpi.kharkov.ua. 

После принятия решения об опубликовании автор информируется об этом редколлегией. 

Рукописи и дискеты авторам не возвращаются. 
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