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А. П. Марченко, О. Ю. Ліньков, В. В. Пильов, С. В. Ликов, Р. Ариан, В. О. Пильов 

КОНЦЕПТУАЛЬНІ ПОЛОЖЕННЯ ЩОДО ЗАБЕЗПЕЧЕННЯ  

НАДІЙНОСТІ ПОРШНІВ ФОРСОВАНИХ ДИЗЕЛІВ ПРОТЯГОМ  

ЗАДАНОГО РЕСУРСУ 
 

Проектування сучасних енергетичних установок передбачає проведення розрахункових досліджень щодо від-

повідності конструкції закладеним параметрам надійності та забезпечення ресурсу. Проте трапляються 

випадки, коли конструкція, яка за розрахунками є працездатною, в експлуатації виходить з ладу навіть не 

наблизившись до межі свого ресурсу, а інколи – ще безпосередньо на початку експлуатації. Такі випадки 

трапляються через те, що матеріали, задіяні в конструкції, працюють на межі своєї міцності, а інколи і 

перетинаючи її. Ці факти пов’язані з постійним підвищенням потужності енергетичних установок. Таким 

чином, стає необхідним доповнення відомих моделей з врахування комплексу факторів, що впливають на фі-

зичну і параметричну надійність конструкції. В роботі проведено аналіз публікацій та поставлено задачі 

дослідження, проаналізовано основні проблеми втрати фізичної і параметричної надійності поршня, як од-

ного з найбільш термонавантажених елементів конструкції дизеля, проаналізовано термонапружений стан 

характерних критичних зон поршня, показано шляхи забезпечення надійності поршнів через корегування те-

мпературного стану конструкцій. За результатами аналізу проведено удосконалення моделі прогнозування 

надійності теплонапружених зон деталей циліндро-поршневої групи, запропоновано відповідну схему інтег-

рованого програмного комплексу та сформульовано вимоги щодо його застосування. В основу підходу покла-

дено застосування критерію фізичної надійності конструкцій та двох критеріїв їх параметричної надійно-

сті – від зношення пар тертя та не перевищення межі повзучості матеріалу. Проведена робота дозволяє 

отримати конструкцію, що буде гарантовано відповідати вимогам з фізичної та параметричної надійнос-

ті. Також показано необхідність подальшого напряму робіт в напряму розширення відомостей щодо влас-

тивостей матеріалів, які застосовують в конструкціях. 

Ключові слова: двигун внутрішнього згоряння; збільшення потужності; параметри надійності; моделюван-

ня; поршень; напруження; деформації; повзучість; властивості матеріалів. 

 

Вступ 

Новітні підходи щодо забезпечення прогреси-

вних техніко-економічних показників дизелів за 

сучасними технологіями проектування передбача-

ють їх досягнення ще на етапі проектування, тобто 

без тривалої доводки та тривалих експлуатаційних 

випробувань. При цьому важливо, що питома по-

тужність двигунів внутрішнього згоряння (ДВЗ) 

постійно збільшується практично при незмінних 

вимогах до ресурсу та інших показників надійності 

конструкцій. Тому відповідальні теплонапружені 

деталі двигунів фактично починають працювати на 

межі міцності матеріалів, а в процесі реальної екс-

плуатації трапляються випадки перевищення цієї 

межі. Останнє приводить до критичного погіршен-

ня або втрати працездатності конструкцій [1, 2].  

У зв’язку з наведеним, основним завданням, 

що передує обґрунтуванню напрямків досліджень з 

вибору раціональних конструктивних рішень щодо 

термонапружених деталей ДВЗ є розробка та до-

тримання двох суперечливих концепцій – гаранто-

ваного забезпечення працездатності деталей на 

стадії їх проектування та забезпечення роботи де-

талей на межі міцності їх матеріалів протягом при-

значеного терміну експлуатації. В повному обсязі 

сказане стосується поршня як однієї з найбільш 

теплонапружених деталей дизеля. 

 

Аналіз публікацій та постановка задач дос-

лідження 

Сучасне базове та спеціальне програмне за-

безпечення комплексів з проектування високотеп-

лонапружений елементів складних технічних конс-

трукцій, таких як деталі циліндро-поршневої групи 

двигунів, дозволяють враховувати велику кількість 

факторів впливу і отримувати конструкції з зада-

ним рівнем температур і термічних напружень в 

критичних зонах досліджуваних деталей [3-6]. Але 

практика експлуатації двигунів в складних умовах 

навантажень засвідчує про наявні виходи з ладу 

поршнів не тільки протягом заявленого ресурсу, а 

навіть на перших годинах експлуатації [2, 7]. Такі 

випадки слід розглядати як непрогнозовану поведі-

нку системи. Таким чином, основним завданням 

при обґрунтуванні напрямків досліджень з вибору 

раціональних конструктивних рішень поршнів ви-

сокофорсованих дизелів є прогнозування та забез-

печення надійності конструкцій при заданому рівні 

питомої потужності двигунів. З урахуванням аналі-

зу відомих моделей і підходів до забезпечення на-

дійності високотеплонапружених конструкцій ви-

рішення сформульованого завдання потребує за-

стосування на етапі проектування доповнених ма-

тематичних моделей, які враховують комплекс 

впливових на фізичну і параметричну надійність 

факторів.  

 А. П. Марченко, О. Ю. Ліньков, В. В. Пильов, С. В. Ликов, Р. Ариан, В. О. Пильов, 2022 

 



Конструкція ДВЗ 

 
ISSN 0419-8719      ДВИГУНИ ВНУТРІШНЬОГО ЗГОРЯННЯ 1'2022 4 

Розроблені моделі повинні бути універсаль-

ними. Передбачається їх використовувати для усіх 

теплонапружених елементів гільзопоршневої гру-

пи, як то поршень, головка циліндрів, випускний та 

впускний клапани, гільза циліндрів. При цьому 

поршень прийнято за універсальний об’єкт дослі-

дження роботи. 

Для вирішення сформульованого завдання з 

урахуванням обраного об’єкта досліджень вирі-

шенню підлягають наступні задачі: 

1. Аналіз основних проблем втрати фізичної 

та параметричної надійності поршня в процесі екс-

плуатації дизеля та фізичних процесів, що їх ви-

кликають. 

2. Аналіз термонапруженого стану характер-

них критичних зон поршня, що впливають на на-

дійність конструкції. 

3. Удосконалення моделі прогнозування на-

дійності поршнів з урахуванням умов експлуатації 

дизелів, що відповідатиме концепціям гарантова-

ного забезпечення працездатності деталей на стадії 

їх проектування та забезпечення роботи деталей на 

межі міцності їх матеріалів. 

Аналіз основних проблем втрати фізичної 

та параметричної надійності поршня 

Розглянемо процес втрати надійності констру-

кції d(τ) на основі моделі накопичення пошкоджен-

ня матеріалу в часі [5]. В початковий момент екс-

плуатації зазвичай приймають відсутність пошко-

джень матеріалу, приймемо фактор надійності 

d(0)=1. Слід розуміти, що для початкового моменту 

часу конструкція є перевіреною за традиційними 

моделями термонапруженого стану та за результа-

тами виконаного аналізу є працездатною. Але в 

процесі експлуатації двигуна в особливо термона-

вантажених зонах конструкції відбуваються зміни 

властивостей матеріалу таким чином, що фактор 

надійності зменшується в часі від 1 до 0. При цьо-

му значення d(τ*) = 0 відповідатиме граничному 

стану матеріалу в момент експлуатації двигуна τ*.  

Залежність критерію d(τ) від рівня питомої по-

тужності двигуна подано на рис. 1. Тут зона І від-

повідає відсутності накопичення пошкоджень про-

тягом призначеного ресурсу Р, зона ІІ – екстенсив-

ному накопиченню пошкоджень, зона ІІІ – інтенси-

вному накопиченню пошкоджень. Зона IV є непри-

пустимою, вона відповідає втраті надійності конс-

трукції в процесі експлуатації в межах призначено-

го ресурсу, тобто d(P) < 0. 

 
Рис. 1. Характерні зони зміни фактору надійності d(τ) теплонапруженої деталі  

від рівня потужності ДВЗ 
 

Основними факторами, що впливають на 

втрату надійності попередньо працездатної деталі 

є: особливості її конструкції; властивості матеріалу 

(матеріалів) деталі; умови експлуатації ДВЗ; особ-

ливості організації робочого процесу; особливості 

регулювання систем охолодження і змащення; стан 

параметричної надійності сукупності систем і ме-

ханізмів двигуна; непрогнозовані зовнішні аперіо-

дичні чинники (географічні, кліматичні фактори та 

атмосферні явища, рівень навичок персоналу та їх 

порушення через зміни самопочуття тощо). При 

роботі матеріалів на межі міцності ці фактори 

впливають через теплонапружений стан особливо 

термонавантажених зон деталі внаслідок дії проце-

сів утоми та повзучості матеріалу в часі. При цьому 

процес повзучості матеріалу для конкретних спе-

цифічних зон деталей може проявлятися у варіаці-

ях: 

1. Через релаксацію напружень для випадків 

конструктивного обмеження деформацій в критич-

ній зоні деталі. 

2. Через деформацію повзучості для випадків 

без конструктивного обмеження деформацій в кри-

тичній зоні деталі. 

ІІ 

ІІІ 

ІV 

0 

1 

τ* > P 

τ* < P 

τ* = P 

d(P) 

Питома потужність, кВт/л 

І 
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3. Через сумісну дію релаксації напружень та 

деформації повзучості для випадків часткового 

конструктивного обмеження деформацій в критич-

ній зоні деталі. 

Слід відзначити, що випадок 3 є узагальненим 

для довільної зони деталі, а випадки 1 і 2 припус-

тимо розглядати або як окремі випадки від узагаль-

неного, або як спрощення моделі. При цьому певне 

спрощення можливо приймати при дотриманні 

концепції гарантованого забезпечення ресурсу на 

етапі проектування. Тут варіант 1 припустимо 

приймати, коли дійсна релаксація напружень є ме-

ншою за розрахункову, а варіант 2 – коли дійсна 

деформація повзучості є меншою за розрахункову.   

З урахуванням вказаного розглянемо схему 

деформування критичної зони деталі для випадку 

можливих миттєвих пластичних деформацій та 

деформацій повзучості матеріалу в умовах конс-

труктивного обмеження деформацій, тобто процес 

повзучості відповідатиме варіанту 1. Відповідна 

схема наведена на рис. 2 а. 

            
а)                                                                                             б) 

Рис. 2. Характерні варіанти деформування критичної зони деталі циліндро-поршневої 

групи ДВЗ 
 

 

Тут ділянки 1-2-3-4 позначають початкове на-

вантаження двигуна, 4-5 – роботу на стаціонарному 

важкому експлуатаційному режимі, 5-6-7-8 – зме-

ншення навантаження до певного часткового ре-

жиму, 8-9 – робота на стаціонарному частковому 

режимі, 9-10 – наступне навантаження двигуна до 

рівня попереднього важкого режиму. При цьому 

ділянки 1-2 та 5-6 відповідають пружному дефор-

муванню матеріалу, ділянки 2-3 та 6-7 – деформації 

повзучості εs та релаксації напружень, на ділянках 

3-4 та 7-8 процес повзучості супроводжується мит-

тєвими пластичними деформаціями εf, а ділянки 4-5 

та 8-9 характеризуються релаксацією напружень. 

Неважко показати, що при відсутності миттєвих 

пластичних деформацій стиску та (або) розтягу 

схема деформування матеріалу буде аналогічною. 

Характерними прикладами таких зон можуть 

бути кромки камер згоряння (КЗ) поршнів. Для 

таких зон характерною ознакою втрати надійності є 

втрата цілісності конструкції через виникнення та 

розвиток магістральної тріщини. Приклади руйну-

вань таких зон подано в [1,2,5] та інших публікаці-

ях. На практиці вибір технічних рішень щодо під-

вищення фізичної надійності деталей високофорсо-

ваних дизелів повинен відповідати вирішенню за-

дачі переходу розрахункового результату відповід-

но до рис.1 із зони ІV до зони ІІІ. 

На рис. 2 б представлено схему деформування 

критичної зони деталі практично без конструктив-

ного обмеження деформацій повзучості в критич-

ній зоні деталі, тобто процес повзучості відповіда-

тиме варіанту 2. Тут ділянки 1-2-3 позначають по-

чаткове навантаження двигуна, 3-4 – роботу на 

стаціонарному важкому експлуатаційному режимі, 

4-5 – зменшення навантаження до певного частко-

вого режиму та роботу на стаціонарному частково-

му режимі, 5-6-7 – наступне навантаження двигуна 

до рівня попереднього важкого режиму та 7-8 – 

наступну роботу на стаціонарному режимі. При 

цьому ділянки 1-2 та 5-6 відповідають пружному 

деформуванню матеріалу, а 2-3-4 та 6-7-8 – дефор-

мації повзучості εs, що збільшується в часі. 

Характерним прикладом такої зони є бічна 

поверхня поршня, коли ознакою втрати надійності 

є поява натиру з подальшим розвитком задиру [7]. 

Приклад втрати надійності бічної поверхні поршня 

подано на рис. 3. Такі приклади слід відносити до 

втрати параметричної надійності конструкцій. На 

практиці вибір технічних рішень щодо підвищення 

параметричної надійності деталей високофорсова-
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них дизелів повинен відповідати вирішенню задачі 

переходу розрахункового результату відповідно до 

рис.1 із зони ІІ до зони І. 

 

 
 

Рис.3. Приклад втрати параметричної надійності 

поршня двотактного дизеля 

 

Таким чином, на основі наведеного можна 

зробити висновок, що в різних теплонапружених 

зонах поршнів (та інших деталей циліндро-

поршневої групи) внаслідок дії однакових фізичних 

процесів повзучості та утоми матеріалу мають міс-

це різні механізми втрати надійності конструкцій. 

Тому при виборі раціональних конструктивних 

рішень щодо конструкції, яка проектується, слід 

використовувати комплекс моделей, призначених 

для оцінки рівня фізичної та параметричної надій-

ності.  

Аналіз термонапруженого стану характер-

них критичних зон поршня 

Поршень відноситься до найбільш механічно 

та, особливо, теплонапружених деталей ДВЗ. Зага-

льна класифікація конструкцій поршнів за їх функ-

ціональним призначенням є відомою [1]. Щодо 

забезпечення надійності при дотриманні інших 

вимог до конструкцій слід враховувати класифіка-

цію за конструктивним виконанням (монометалеві, 

складені роз’ємні, складені нероз’ємні), за матеріа-

лом, за способом зміцнення основного матеріалу.  

Очевидно, що заміна основного матеріалу по-

ршня впливає не тільки на показники його надійно-

сті та інших елементів кривошипо-шатунного ме-

ханізму, а і на ефективні показники двигуна, рівень 

екологізації, може потребувати змін у системах 

повітропостачання, охолодження, змащення. З ін-

шого боку, той чи інший спосіб локального зміц-

нення основного матеріалу деталі у меншому сту-

пені  впливає на необхідність конструктивних змін 

двигуна, але може приводити до змін надійності 

інших локальних зон деталі. Ці зміни теплонапру-

женого стану також слід контролювати для складе-

них роз’ємних та нероз’ємних конструкцій. Відпо-

відно до наведеного, обґрунтуванню з вибору раці-

ональних конструктивних рішень теплонапруже-

них елементів ДВЗ повинно передувати здійснення 

попереднього аналізу стану характерних теплонап-

ружених зон поршнів. Розглянемо основні характе-

рні зони поршня, що приведені на рис. 4. 

Зона 1 – кромка камери згоряння поршня. Для 

різних конструкцій і матеріалів традиційно зона 

характеризується рівнем температури кромки. Але 

внаслідок суттєво меншої температури периферій-

ної зони денця поршня (зона 4) в зоні кромки КЗ 

мають місце умови обмеження термічних дефор-

мацій. Тому для даної зони характерним є дефор-

мування матеріалу за схемою рис. 2 а, тобто визна-

чення рівня фізичної надійності конструкції потре-

бує також даних щодо рівня напружень. 

 

 
Рис. 4. Характерні особливо напружені 

 зони поршня 

 

Важливо, що рівень температур і напружень 

для даної зони повинен визначатись з урахуванням 

аперіодичного низкочастотного та періодичного 

високочастотного процесів навантаження деталі [8, 

9]. 

Зона 2 – центральна зона денця поршня. Для 

певних конструкцій температура в зоні 2 може пе-

ревищувати температуру в зоні 1. Прогнозування 

втрати фізичної надійності зони 2 повинно здійс-

нюватись за моделями, спільними із зоною 1. 

Зона 3 – бічна поверхня камери згоряння. В 

цій зоні має місце найбільший рівень термічних 

напружень в КЗ, але внаслідок меншої температу-

ри, ніж в зоні 1, втрата фізичної надійності конс-

трукції тут, як правило, не відбувається. Цю зону 
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треба розглядати щодо майбутніх форсувань та, 

особливо, при наявності порожнини охолодження. 

В останньому випадку маємо значний теплопере-

пад між зоною 3 та поверхнею кільцевої порожни-

ни, відповідно збільшення термічних напружень в 

перетині між ними, що продемонстровано на 

рис. 5. 

 

     

Рис.5. Характер концентрації напружень в зоні 

бічної поверхні КЗ поршня з галерейним масляним 

охолодженням 

 

 Зона 4. Характеризується теплоперепадом 

між зонами 1 і 4. Чим більшим є цей теплоперепад, 

тим більшим є рівень термічних напружень в зоні 

1. Чим більшим є діаметр поршня, тим більшим 

буде вказаний теплоперепаді і тим складніше за-

безпечити надійну роботу конструкції. 

Зона 5. Характеризується рівнем температур в 

зоні верхнього поршневого кільця (ПК), що уне-

можливлює коксування оливи та формозміну пор-

шневої канавки. Вказана припустима формозміна 

відноситься до параметричної надійності означеної 

зони та пов’язана зі зносом поверхні.  

Зона 6. Характеризується найбільшим рівнем 

термічних напружень стиску, що пов'язано з конс-

трукцією поршня та тепловими його деформаціями. 

Але аналогічно до зони 3 внаслідок відносно низь-

кого рівня температури втрата фізичної надійності 

конструкції тут, як правило, не відбувається. Цю 

зону треба розглядати щодо майбутніх форсувань 

двигунів та, особливо, для нероз’ємних складених 

конструкцій поршнів. 

Зони 7,8. В цих зонах відбувається передача 

навантаження від поршня до пальця, що може та-

кож викликати аварійний стан конструкції. Для 

його запобігання застосовують спеціальні розраху-

нкові методики та виконують спеціальне профілю-

вання пальцевого отвору [9].  

Зона 9. Температурний стан цієї зони визначає 

овально-бочкоподібну форму бічної поверхні. Для 

конструкції, що надійно працює, контакт з поверх-

нею гільзи циліндра фактично відбувається в пло-

щині качання шатуна. Але при підвищенні рівня 

форсування двигуна втрата параметричної надійно-

сті конструкції може відбуватися не у вказаній 

площині, а поблизу пальцевого отвору, що було 

продемонстровано на рис. 3 та що потребує розро-

бки відповідної методики аналізу стану конструк-

ції. 

На доповнення вказаного складені конструкції 

поршнів мають додаткові зони аналізу, зокрема, по 

поверхнях контактів їх елементів.  

Також окремі зони поршня потребують додат-

кових пояснень: 

1. Певні конструкції камер згоряння можуть 

мати декілька теплонапружених кромок. Для кож-

ної з них необхідно виконувати аналіз фізичної 

надійності. 

2. Термонапружений стан кромок КЗ та бічної 

поверхні поршня є змінним в окружному напрямі 

досліджуваної зони. Це суттєво збільшує обсяги 

досліджень щодо надійності конструкцій. 

3. Бічна поверхня певних конструкції поршнів 

з боку пальцевого отвору має заглиблену конфігу-

рацію. Цей конструктивний захід унеможливлює 

втрату параметричної надійності конструкції через 

цю зону. Але саме аналіз параметричної надійності 

конструкції в цій зоні на стадії проектування може 

надати висновок щодо необхідності використання 

такого ускладнення конструкції. З іншого боку, для 

двотактних дизелів, конструкції гільз циліндрів 

яких передбачають наявність вікон системи газоо-

бміну, вказаний вище конструктивний захід є не-

можливим. Вказане збільшує актуальність розроб-

ки і використання моделей визначення параметри-

чної надійності бічних поверхонь поршнів двотак-

тних високофорсованих дизелів. 

На основі викладеного здійснимо розподіл ха-

рактерних зон поршня щодо забезпеченням фізич-

ної або параметричної надійності та за напрямами 

забезпечення надійності. При цьому слід розуміти, 

що зменшення напруження в теплонапруженій зоні 

завжди приводить до підвищення надійності конс-

трукції, що не можна сказати про температурний 

стан. Шляхи забезпечення надійності поршнів че-

рез корегування їх температурного стану представ-

лено на рис. 6. З рисунку видно, вибір раціонально-

го конструктивного рішення з метою досягнення 

заданого рівня надійності поршня при заданому 

рівні форсування двигуна є складною наукоємною 

задачею. Це пов’язано з тим, що корегування тем-

пературного стану конструкції в певній зоні не 

завжди сприяє підвищенню надійності інших зон. 
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Рис. 6. Шляхи забезпечення надійності поршнів через корегування температурного стану конструкцій 
 

Так, наприклад, периферійна зона камери зго-

ряння потребує підвищення температури щодо за-

безпечення фізичної надійності конструкції та зме-

ншення температури для забезпечення параметри-

чної її надійності, заходи щодо зменшення темпе-

ратури в зоні ПК не завжди відповідають задачі 

підвищення фізичної та параметричної надійності 

інших зон тощо. Саме вказане є чинником, що по-

яснює факти непрогнозованої поведінки поршнів 

високофорсованих дизелів в складних умовах екс-

плуатації. 

За наведеним підходом неважко здійснити 

аналіз впливів та шляхів забезпечення надійності 

інших деталей циліндро-поршневої групи ДВЗ. 

За поданим вище можна зробити висновок, що 

вибір раціональних конструктивних рішень для 

поршнів та інших деталей циліндро-поршневої 

групи при досягненні заданого рівня надійності 

конструкцій в усіх критичних зонах при заданому 

рівні форсування двигуна потребує створення інте-

грованого програмного комплексу щодо аналізу 

фізичної та параметричної надійності конструкцій. 

Удосконалення моделі прогнозування на-

дійності теплонапружених зон деталей циліндро-

поршневої групи 

На основі раніше виконаних нами робіт [5, 8, 

9] та наведених вище результатів загальна схема 

інтегрованого програмного комплексу щодо аналі-

зу фізичної та параметричної надійності деталей 

циліндро-поршневої групи при високих рівнях фо-

рсування ДВЗ набуває вигляду, поданому на рис. 7. 

Видно, що для отримання достовірного результату 

повинні бути відомими модель експлуатації двигу-

на та властивості матеріалів деталі, що досліджу-
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ється. В процесі пошуку раціонального рішення 

здійснюється варіювання геометрією (конструкці-

єю) деталі та, можливо, її матеріалами. Модель 

фізичної надійності може бути використана, на-

приклад, відповідно до робіт [5, 6]. Модель параме-

тричної надійності конструкції потребує розробки. 

Загальною умовою забезпечення фізичної на-

дійності досліджуваної зони деталі при роботі ма-

теріалу на межі міцності є: 
 

 ))(),(,(),(1 tPd sf  

  


P PN

k

N

k
fksk NN1 1

0
11

1 ,              (1) 

де Ξ – модель експлуатації двигуна певного приз-

начення, Ξ = {ζ1, ζ2, …, ζN}; ζk, (k = [1, Np]) – одини-

чний цикл навантаження двигуна; Np – загальна 

кількість циклів навантаження двигуна протягом 

заданого ресурсу P; t – поточний температурний 

стан деталі в досліджуваній зоні; σ – поточне зна-

чення напруження; Nsk – кількість циклів до руйну-

вання матеріалу  наслідок дії повзучості в умовах k-

го циклу навантажень; Nfk – кількість циклів до 

руйнування матеріалу в наслідок дії утоми в умо-

вах k-го циклу навантажень. 

 

Рис. 7. Загальна схема інтегрованого програмного комплексу з аналізу фізичної та параметричної  

надійності деталей циліндро-поршневої групи ДВЗ 
 

Величина Nsk в (1) може бути визначена за 

енергетичним критерієм Сосніна, величина Nfk – на 

основі узагальненого принципу Нейбера [5]. Для 

отримання достовірного результату щодо гаранто-

ваного забезпечення надійності деталі необхідно 

мати вхідну інформацію щодо нестаціонарного 

низькочастотного та високочастотного температу-

рного стану конструкції відповідно до прийнятої 

моделі експлуатації: 

)(
~

)()(  kkk ttt ,                       (2) 

)(~)()(  kkk ,                    (3) 

де величини )(kt та )(k  відповідають миттєвим 

усередненим значенням низькочастотної зміни те-

мператур і термічних напружень в досліджуваній 

зоні деталі в умовах одиничного циклу наванта-

ження вигляду k, а )(
~

kt  і )(~  k
 – миттєвим відхи-

ленням температур і напружень від середнього 

значення. 

За відсутності відомостей щодо моделі екс-

плуатації Ξ двигуна певного призначення частко-

вим вирішенням поставленої задачі може бути під-

хід урахування найбільш важкого експлуатаційного 

режиму base

1 , запропонований нами в [9]. Тоді ви-

раз (1) може бути використано в наступному спро-

щеному вигляді: 

 ))(),(,(),( 111 td base
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де П – час напрацювання двигуна в найбільш важ-

ких умовах експлуатації base

1 . 

При цьому використання моделі base

1  можли-

во для визначення критерію d1 для нової конструк-

ції в порівнянні з відомостями щодо конструкції 

прототипу, що надійно працює в експлуатації, 

0),( 1

прот

1 based .  

Для пояснення сутності методики оцінки па-

раметричної надійності конструкції розглянемо 

деформування поршня в зоні юбки. В умовах нор-

мальної експлуатації для нового двигуна профіль 

бічної поверхні поршня проектується виходячи з 

умови забезпечення установчого зазору між порш-

нем і гільзою циліндра ΔRуст(hi, θi). Ця величина 

фактично визначає дійсний початковий профіль 
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юбки Rю(hi, θi) та гільзи циліндра Rг(hi, θi) з ураху-

ванням висоти hi та кутової координати θi локаль-

ної точки зовнішньої поверхні поршня, 

ΔRуст(hi, θi) = Rг(hi, θi) – Rю(hi, θi).       (5) 

Методики визначення профілю юбки є відо-

мими, наприклад [10]. Надалі в процесі зношення 

поверхонь пари тертя реальний зазор збільшується 

до допустимого значення [ΔRуст]. А критерій пара-

метричної надійності від зношення пари тертя мо-

жна представити виразом: 

d2(Ξ, P) = [ΔRуст(Р)] – ΔRуст(hi, θi, Р) ≥ 0, 

 ΔRуст(hi, θi, τ) > 0, τ ≤ Р.          (6) 

Критерій (6) використовують на основі розра-

хункових методик зносу поверхонь поршня і гільзи 

[11-13]. Аналогічно до (4) кількість режимів екс-

плуатації моделі Ξ = {ζ1, ζ2, …, ζN}, що враховуєть-

ся в (6), може бути скороченою. 

Важливо, що при зростанні рівня форсування 

двигуна поблизу отворів під поршневий палець за 

деякими координатами hi, θi величина зазору 

ΔRуст(hi, θi) може не зростати, а зменшуватися до 

виникнення натиру, взаємного проникнення мате-

ріалів поршня і циліндру та появи задиру, тобто 

можливим стає випадок  

ΔRуст(hi, θi, τ) < 0, τ Р.                  (7) 

Такий стан конструкції нами пояснений дефо-

рмуванням матеріалу в наслідок повзучості відпо-

відно до рис. 2 б. Тут при навантаженні поршня 

спочатку має місце пружне деформування матеріа-

лу за законом Гука (лінія 1-2), але при перевищенні 

порога повзучості за параметрами температури і 

напруження вже на частковому режимі (точка 2) 

має місце зміна форми конструкції внаслідок дефо-

рмації повзучості (лінії 2-3 та 3-4). Внаслідок мало-

сті величини установчого зазору ΔRуст досягнення 

критичного стану (7) виникає за малий час τ. Тому 

до умови забезпечення параметричної надійності 

(6) необхідно додати умову параметричної надій-

ності не перевищення межі повзучості матеріалу: 






,0

,1
)( 13

based   
1),(

1),(





t

t

s

s
,                (8) 

де Φs – функція приведення порогу повзучості ма-

теріалу деталі до критерію d3; t, σ – відповідно мак-

симальні значення температур і напружень одини-

чного циклу навантаження двигуна tk(τ), σk(τ) най-

більш важкого експлуатаційного режиму експлуа-

тації base

1 . 

Слід звернути увагу, що за підходом (8), який 

не враховує фактор часу напрацювання двигуна τ, 

пропонується апріорі приймати, що конструкція є 

працездатною або ні. 

Таким чином, в цілому забезпечення надійно-

сті роботи теплонапружених зон поршня можна 

оцінити на основі трьох критеріїв. Для визначення 

фізичної надійності конструкції слід обрати крите-

рій у вигляді (1) або його аналог (4), а критерій па-

раметричної надійності від зношення пар тертя (6) 

слід доповнити критерієм параметричної надійнос-

ті параметричної не перевищення межі повзучості 

матеріалу (8). Щодо перевірки параметричної на-

дійності конструкції спочатку слід рекомендувати 

перевірку її якості за критерієм (8).  

Звертаючись до загальної схеми інтегрованого 

програмного комплексу з аналізу фізичної та пара-

метричної надійності деталей циліндро-поршневої 

групи ДВЗ, поданої на рис. 7, видно, що усі означе-

ні критерії (1), (4), (6), (8) визначаються за резуль-

татами аналізу нестаціонарної теплопровідності та 

напружено-деформованого стану конструкції. При 

цьому для його функціонування з метою пошуку 

раціональних конструктивних рішень, окрім безпо-

середньо розробки моделей надійності конструкції, 

необхідно мати відомості щодо властивостей мате-

ріалів та моделей експлуатації двигунів. 

Слід також звернути увагу, що при викорис-

танні певних моделей експлуатації двигуна перед-

бачається надійна експлуатація усіх його систем, 

що не підвищує температурний стан досліджуваної 

деталі. 

Висновки 

Розроблено концептуальний підхід до забез-

печення надійності поршнів форсованих дизелів 

протягом заданого терміну експлуатації, що забез-

печує дотримання концепції гарантованого забез-

печення працездатності деталей на стадії їх проек-

тування та забезпечення роботи деталей на межі 

міцності їх матеріалів. В основу підходу покладено 

застосування критерію фізичної надійності конс-

трукцій та двох критеріїв їх параметричної надій-

ності – від зношення пар тертя та не перевищення 

межі повзучості матеріалу. 

Для аналізу та обґрунтування раціональних 

конструктивних рішень теплонапружених елемен-

тів ДВЗ запропоновано відповідну схему інтегро-

ваного програмного комплексу та наступні вимоги 

щодо його застосування: 

1. Вибір раціональних конструктивних рішень 

щодо забезпечення фізичної надійності особливо 

термонавантаженої зони деталі повинен передбача-

ти досягнення значення фактора надійності d(Р)>0, 

тобто переведення конструкції з неприпустимого 

стану зони IV до стану інтенсивного накопичення 

пошкоджень зони ІІІ (див. рис. 1).   

2. Вибір раціональних конструктивних рішень 

щодо забезпечення параметричної надійності особ-

ливо термонавантаженої зони деталі повинен пе-

редбачали досягнення значення фактора надійності 
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d(Р) = 1, тобто переведення конструкції зі стану 

інтенсивного або екстенсивного накопичення пош-

коджень зон ІІІ або IІ до стану відсутності накопи-

чення пошкоджень зони І. 

Такий підхід унеможливлює виходи з ладу 

поршнів та інших деталей камери згоряння протя-

гом заявленого ресурсу через унеможливлення не-

прогнозованої поведінки деталей циліндро-

поршневої групи двигунів як складної технічної 

системи. 

Для ефективного застосування програмного 

комплексу подальший напрям робіт передбачає 

розширення відомостей щодо властивостей матері-

алів циліндро-поршневої групи. 
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CONCEPTUAL ISSUES ON ENSURING THE RELIABILITY OF A FORCED DIESEL ENGINES PISTONS 

DURING A GIVEN RESOURCE 

A.P. Marchenko, O.U. Linkov, V.V. Pylyov, S.V. Lykov, R. Aryan, V.O. Pylyov 

The design of modern power plants involves conducting calculation studies on the compliance of the structure with the es-

tablished parameters of reliability and resource provision. However, there are cases when the structure, which according to the 

calculations is operational, fails in operation even before approaching the limit of its resource, and sometimes even at the begin-

ning of operation. Such cases occur due to the fact that the materials used in the construction work at the limit of their strength, 

and sometimes crossing it, because in recent years there has been a constant increase in the capacity of power plants while main-

taining the requirements for their resource. Thus, it becomes necessary to supplement the models to take into account a complex 

of factors affecting the physical and parametric reliability of the structure. The paper analyzes publications and sets a task for 

research, analyzes the main problems of loss of physical and parametric reliability of the piston, as one of the most thermally 

loaded structural elements, analyzes the thermally stressed state of characteristic critical zones of the piston, shows ways to en-

sure the reliability of pistons through adjusting the temperature state of structures. Based on the results of the analysis, the model 

for predicting the reliability of heat-stressed zones of parts of the cylinder-piston group was improved, the corresponding scheme 

of the integrated software complex was proposed, and the requirements for its application were formulated. The basis of the ap-

proach is the application of the criterion of physical reliability of structures and two criteria of their parametric reliability - from 

wear of friction pairs and not exceeding the creep limit of the material. This work makes it possible to obtain a design that is 

guaranteed to satisfy the requirements for physical and parametric reliability. The need for further work in the direction of ex-

panding information about the properties of materials used in structures is also shown. 

Key words: internal combustion engine; power increase; reliability parameters; modeling; piston; tension; deformations; 

creep; material properties. 

 

 

 

УДК 62-712.8                                                                                                       DOI: 10.20998/0419-8719.2022.1.02  

О.В. Триньов, Д.Г. Сівих 

РОЗРОБКА ЗАХОДІВ З ПІДВИЩЕННЯ НАДІЙНОСТІ  

ПІДШИПНИКОВОГО ВУЗЛА ТУРБОКОМПРЕСОРА  

АВТОТРАКТОРНОГО ДИЗЕЛЯ 
 

Для підвищення надійності малорозмірних турбокомпресорів, зокрема підшипникового вузла, запропоновано 

використання в автоматичному режимі локального охолодження підшипника стисненим повітрям. Розгля-

дається конструкція турбокомпресора з центральним корпусом, в якому розміщується підшипник і до якого 

підводиться під надлишковим тиском моторне масло з системи змащення двигуна. Така конструкція є най-

більш розповсюдженою серед турбокомпресорів автотракторних двигунів. Критичним для підшипника мо-

жуть стати форсовані режими двигуна, що супроводжуються закиданнями температури відпрацьованих 

газів, наприклад, внаслідок некерованого збільшення циклової подачі, різкого зростання навантаження. Такі 

режими призводять до зростання температурних деформацій турбінного колеса, ротора, знижують надій-

ність турбокомпресора. Відведення теплоти від ротора через підшипниковий вузол в систему змащення ви-

являється недостатнім, необхідне додаткове короткочасне локальне охолодження. В проведеному дослі-

дженні змодельовані теплообмінні процеси в підшипниковому вузлі малорозмірного турбокомпресора з вико-

ристанням розробленої математичної моделі на основі методу скінчених елементів. Для уточнення моделі, а 

саме граничних умов задачі теплопровідності, було проведено серію безмоторних експериментів з локально 

охолоджуваним підшипником. В ході безмоторних експериментів було відпрацьовано алгоритм роботи сис-

 О.В. Триньов, Д.Г. Сівих, 2022 
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теми автоматичного керування, відібрані та перевірені на практиці окремі її структурні елементи. Прове-

дені безмоторні експерименти та результати математичного моделювання підтвердили ефективність ви-

користання системи автоматичного локального охолодження підшипникового вузла. Зазначені заходи під-

вищують надійність малорозмірних турбокомпресорів. 
Ключові слова: підшипниковий вузол турбокомпресора; локальне охолодження підшипника; безмоторний ек-

сперимент; автоматичне керування. 

 

Вступ 

Критеріями досконалості сучасних дизелів ав-

тотракторного типу залишаються показники еко-

номічності, екологічності, та надійності. При цьому 

підвищення рівня форсування двигуна для досяг-

нення більш високих економічних показників ви-

магає розробки додаткових конструктивних та тех-

нологічних заходів щодо підвищення надійності 

механізмів і систем двигуна, зокрема турбокомпре-

сорів. Малорозмірні турбокомпресори, які встанов-

люються на дизелях автотракторного типу, відзна-

чаються високим рівнем термомеханічної напру-

женості, що зумовлено високими частотами обер-

тання ротора, високими температурами відпрацьо-

ваних газів на вході в турбіну. За таких умов надій-

на робота турбокомпресора в значній мірі залежить 

і від конструкції підшипникового вузла, його тем-

пературного стану, здатності забезпечити достатнє 

тепловідведення від ротора і турбінного колеса. 

Таке тепловідведення здійснюється в більшості 

відомих конструкцій за рахунок постійної цирку-

ляції через підшипниковий вузол моторного масти-

ла. Змащення під надлишковим тиском спряження 

ротор-підшипник одночасно дозволяє зменшити 

механічні витрати, підтримує к.к.д. турбокомпре-

сора на заданому рівні. 

За певних обставин умови змащення і тепло-

відведення можуть різко погіршуватися, що в свою 

чергу призводить до значних закидів температури 

підшипника, температурних деформацій ротора, які 

перевищують допустимі значення. Такі умови ви-

никають в моменти аварійної зупинки двигуна, 

який працював на режимах, близьких до номіналь-

ного. В такі моменти припиняється циркуляція ма-

стила, значно погіршується тепловідведення. При 

роботі двигуна на режимах, форсованих за темпе-

ратурами циклу, а також у випадку порушень в 

роботі паливної системи, можливе перевищення 

допустимої (дозволеної) температури відпрацьова-

них газів, перегрівання колеса турбіни, ротора, пі-

дшипника. В такі моменти для забезпечення надій-

ної роботи турбокомпресора, підтримання його 

моторесурсу пропонується застосувати локальне, 

нетривале, кероване в автоматичному режимі охо-

лодження підшипника. В якості охолоджувача в 

даному випадку можна скористатися стисненим 

повітрям. 

Підтвердження ефективності локального пові-

тряного охолодження (ЛПО) підшипника потребує 

проведення експериментальних і розрахункових 

досліджень, в ході яких також можливе уточнення 

окремих режимних параметрів, відпрацювання ал-

горитму керування процесом локального охоло-

дження. Розробка заходів з підвищення надійності 

підшипникового вузла малорозмірного турбокомп-

ресора є актуальною задачею. Це обумовлено пос-

тійним зростанням рівня форсування сучасних ди-

зелів автотракторного типу, а також вимог до пока-

зників їх надійності. 

 

Аналіз літературних даних та постановка 

проблеми 

В роботі [1] з посиланням на інші літературні 

джерела проаналізовані результати моторних ви-

пробувань з визначенням температури підшипника 

ТК. Досліджувався, зокрема, підшипниковий вузол 

турбокомпресора ТКР-11. 

Як засвідчили результати моторних випробу-

вань, температури підшипника як зі сторони комп-

ресора, так і зі сторони турбіни майже однакові. 

При цьому значення температур несуттєво зале-

жать від режиму навантаження. Зокрема, значення 

температур змінювалися від 103 °С на режимі з 

середнім ефективним тиском pe =0,6 МПа, до 

112 °С на режимі з pe =0,94 МПа. 

В момент зупинки двигуна припиняється по-

дача мастила до підшипника і, відповідно, інтенси-

вне відведення тепла від нього, тепло від колеса 

турбіни передається підшипнику. Результати моде-

лювання показали, що після зупинки температура 

підшипника також різко зростає, досягаючи мак-

симальних значень через 6–8 хв. Так значення тем-

ператури підшипника зі сторони турбіни зросло від 

120 °С до 190 °С, а температура зі сторони компре-

сора зростала повільніше – від 110 °С до 175 °С. 

В роботі [2] для поліпшення теплового стану 

підшипника пропонується багатоступінчаста сис-

тема охолодження турбонагнітача двигуна внутрі-

шнього згоряння. В якості додаткових поверхонь 

для тепловідведення використовують лопатки ди-

фузора, повітряні лопатки, закріплені на корпусі 

турбокомпресора, який містить порожнини для 

циркуляції рідини охолодження. 

В роботі [3] розглядається система охоло-

дження для механізмів турбокомпресора, яка до-

зволяє попередити пошкодження, причиною яких 
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може стати залишкове тепло в турбонагнітачі після 

зупинки двигуна. Система включає допоміжний 

насос, трубопроводи, відокремлені від основного 

масляного насоса системи змащення. При цьому 

допоміжний насос включається перемикачем, який 

встановлено на виході зі сторони турбіни і реагує 

на зміни температури відпрацьованих газів.  

В роботі [4] розглядається ТК, який містить 

середній корпус з підшипником ротора, корпус 

турбіни. Для усунення перегрівання мастила, що 

змащує підшипник, передбачено кільцеподібний 

осьовий проміжок, а також канал в середньому ко-

рпусі підшипника. Між торцями фланців середньо-

го корпусу та корпусу турбіни, подається наддувне 

повітря для охолодження підшипника. Серед недо-

ліків такого конструктивного рішення можна вка-

зати на наступні: 

– використання наддувного повітря для охо-

лодження підшипника супроводжується його підіг-

рівом на вході в двигун, зменшується щільність 

повітря, утруднюється наповнення циліндрів, погі-

ршуються економічні показники, знижується якість 

індикаторного процесу; 

– охолодження підшипника на всіх режимах 

роботи двигуна, в тому числі часткових, нефорсо-

ваних – нераціонально, тому що на таких режимах 

температура деталей ТК, зокрема підшипника, мас-

тила не перевищують допустимих значень, а підіг-

рівання наддувного повітря безперечно призводить 

до погіршення економічних показників; 

– в запропонованій конструкції [4] не перед-

бачається охолодження підшипника та гальмування 

ротора після різкої зупинки двигуна і скидання на-

вантаження від номінального або ж близьких до 

нього режимів. 

В роботі [5] для підвищення надійності ТК 

пропонується відокремити стінку корпусу турбіни 

від стінки середнього корпусу. Утворена камера з 

отворами забезпечує циркуляцію повітря для охо-

лодження. При цьому мастило, що перекачується 

через підшипник і середній корпус, проходить че-

рез канали в прилеглій до турбіни частині ротора, 

охолоджуючи його. 

Серед недоліків конструкції турбокомпресора 

з охолоджуваним підшипником [5] можна відзна-

чити такі: 

 – охолодження підшипника і мастила для 

змащення підшипника стисненим повітрям на всіх 

режимах роботи двигуна також, як і в конструкціях 

[4], потребує значних витрат потужності двигуна 

на стиснення повітря для охолодження. Охоло-

дження підшипника на всіх режимах і пов’язані з 

цим додаткові витрати потужності двигуна для 

створення циркуляції охолоджуючого повітря в 

такому випадку також погіршують ефективні пока-

зники двигуна; 

– в конструкції не передбачена можливість га-

льмування ротора ТК після різкої зупинки двигуна, 

різкого скидання навантаження, що призводить до 

прискореного зношення, перегрівання і температу-

рної деформації ротора. 

В публікації [6] представлені результати роз-

рахунково-експериментальних досліджень, направ-

лених на підвищення надійності малорозмірних 

турбокомпресорів ТКР7Н-1, зокрема підшипнико-

вого вузла. Аналіз процесів в ньому, в умовах екс-

плуатації, а також аналіз статистичної інформації 

щодо відмов дозволили зробити висновок про не-

достатню ефективність змащення вузла. Зменшен-

ня витрат мастила через вузол призводить до його 

перегрівання і термічного деформування ротора. 

Для підвищення надійності вузла запропоновано 

конструктивне рішення, в якому була змінена схе-

ма підведення мастила до пар тертя, що виключало 

гідрогальмування вала ротору [6]. Результати ви-

пробувань з оцінки теплонапруженості ТК, засвід-

чили зниження температури для різних точок кор-

пуса. Для дослідного зразка у порівнянні зі штат-

ною комплектацією зменшення температури скла-

ло від 4,9% до 31,9%. Температура масла знизилась 

від 1,4% до 3,4% на вході в ТК до 10,3% до 12,2% 

на виході з нього в залежності від режиму наван-

таження. 

В публікації [7] наведено результати розраху-

нків підшипникового вузла турбокомпресора ТКР-

7Н. Розглядався серійний варіант з замкнутою по-

рожниною в підшипнику-моновтулці і дослідний. 

Для поліпшення теплового стану підшипника ви-

ключається масляна замкнена порожнина, підшип-

ник працює двома поясками, що забезпечується 

змінами в способі підведення мастила до спряжен-

ня вала ротора з підшипником. На основі проведе-

них розрахунків були зроблені наступні висновки: 

– максимальна температура підшипника може 

досягти 140–150 °С, що недопустимо з точки зору 

втрати мастилом своїх властивостей, прискореного 

старіння; 

– для безпечного приросту температури на    

8–10 °С необхідно розімкнути замкнену порожнину 

і перетворити один підшипник на два. Це підвищує 

витрату мастила через нього, знижує коефіцієнт 

навантаженості підшипника, тертя та опір провер-

танню ротора; 

– можливе регулювання характеристик турбо-

компресора (частоти обертання компресорного 

колеса, тиску і витрат надувного повітря) за раху-

нок використання замкненої масляної порожнини 

для гальмування ротора, змінюючи тиск мастила. 
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 В публікації [8] наведено результати розраху-

нкового дослідження залежності коефіцієнта на-

дійності підшипникового вузла малорозмірного 

турбокомпресора від температури вузла і діаметра-

льного проміжку в спряжені між ротором і підши-

пником. 

За результатами розрахунків був побудований 

графік коефіцієнта надійності.  

Зростання температури вище 100 °С значно 

зменшує коефіцієнт надійності, який вже при тем-

пературі 150 °С зменшується в 2 рази.  

Аналіз публікацій [6–8] свідчить – для забез-

печення надійної роботи форсованого автотрактор-

ного дизеля необхідна розробка додаткових заходів 

підвищення надійності підшипникового вузла. 

 

Мета і задачі дослідження 

Мета дослідження – підвищення надійності 

малорозмірних турбокомпресорів, встановлених на 

форсованих дизелях автотракторного типу.  

Для досягнення мети були поставлені такі за-

вдання: 

– розробити систему локального охолодження 

підшипникового вузла, керовану в автоматичному 

режимі; 

– оцінити ефективність системи локального 

повітряного охолодження (ЛПО) в ході проведення 

безмоторного експерименту; 

– скласти та уточнити математичну модель 

теплового стану підшипникового вузла ТК з лока-

льним охолодженням; 

– розробити систему автоматичного регулю-

вання теплового стану підшипника та перевірити 

працездатність системи в ході безмоторного експе-

рименту. 

Розробка конструкції системи локального 

охолодження підшипника турбокомпресора 

Детальний опис конструкції наведено в [9]. 

Задачею розробки є зниження температури підши-

пника, підвищення надійності ТК. З цією метою 

турбокомпресор містить додаткову повітряну по-

рожнину, що утворена проточенням в середньому 

корпусі із зовнішньою поверхнею підшипника, два 

електромагнітних клапани з підведеними до них 

повітряними магістралями. Також містить елект-

ронний блок керування з підключеним до нього 

датчиком температури відпрацьованих газів на ви-

ході з турбіни. Один з клапанів, керований елект-

ронним блоком, встановлений у повітряній магіст-

ралі, яка сполучає джерело стисненого повітря з 

повітряною порожниною в середньому корпусі. 

Другий клапан, керований в ручному режимі, пере-

криває розгалужену повітряну магістраль, яка спо-

лучає одночасно джерело стисненого повітря з по-

вітряною порожниною в середньому корпусі і зі 

збірним витком корпусу компресора. 

З'ясувати детальніше побудову та роботу сис-

теми ЛПО підшипника можна скориставшись схе-

мою, наведеною на рис. 1. 

Турбокомпресор містить середній корпус 1, 

встановлений між корпусом компресора 2 і корпу-

сом турбіни 3. Конструкція містить також ротор 4, 

колесо компресора 5, колесо турбіни 6. Ротор обер-

тається в підшипнику 7. Для змащення підшипника 

мастило подається по маслопідвідному каналу 8 і 

відводиться по масловідвідному каналу 9. Прото-

ченням в середньому корпусі та зовнішньою пове-

рхнею підшипника утворена повітряна порожнина 

10, обладнана підвідним 11 і відвідним 12 отворами 

в середньому корпусі для циркуляції охолоджую-

чого повітря. 

Турбокомпресор обладнано електронним бло-

ком керування 13, датчиком 14 температури відп-

рацьованих газів на виході з турбіни, електромагні-

тним клапаном 15, керованим блоком 13 по сигна-

лу від датчика 14, електромагнітним клапаном 16, 

керованим в ручному режимі. 

 

 
 

Рис. 1. Схема системи ЛПО підшипника 

 турбокомпресора 

 

До клапана 15 підведена повітряна магістраль 

17, яка сполучає при відкритому положенні клапа-

на джерело стисненого повітря 18 (привідний пор-

шневий компресор) з повітряною порожниною 10. 

До клапана 16 підведена розгалужена повітряна 

магістраль 19, яка сполучає при відкритому поло-

женні клапана 16 джерело стисненого повітря од-

ночасно з повітряною порожниною 10 і збірним 

витком корпуса компресора 2. 
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Під час роботи двигуна колесо турбіни, а та-

кож корпус турбіни нагрівається до високих темпе-

ратур відпрацьованими газами, температура газів 

контролюється датчиком 14. Теплота передається 

ротору 4, середньому корпусу 1 турбокомпресора і 

підшипнику 7, який теж нагрівається. Мастило для 

змащення, яке циркулює під надлишковим тиском 

в каналах 8 і 9, знижує сили тертя в спряжені під-

шипник–ротор, також і охолоджує підшипник. При 

переході двигуна на форсовані, теплонапружені 

режими температура відпрацьованих газів досягає 

критичних значень, спостерігається більш інтенси-

вне підведення теплоти до підшипника підігрівання 

мастила. Для відновлення допустимих значень те-

мператур підшипника за сигналом датчика 14 блок 

керування 13 подає скеровуючий сигнал на елект-

ромагнітний клапан 15, відкриває його. Охоло-

джуюче повітря від джерела стисненого повітря 18 

по магістралі 17 через підвідний отвір 17 надходить 

в порожнину 10 і витікає з неї через отвір 12, охо-

лоджуючи таким чином підшипник. Температура 

відпрацьованих газів задається в програмі блока 

керування та контролюється датчиком 14. При 

зниженні температури відпрацьованих газів до до-

пустимих значень блок керування подає сигнал для 

закриття клапана 15. Циркуляція повітря для охо-

лодження припиняється. При цьому зменшуються 

витрати потужності двигуна на привід поршневого 

компресора 18 (джерело стисненого повітря), не 

погіршуються економічні показники двигуна. 

При різкому скиданні навантаження і зупинці 

двигуна припиняється надходження мастила до 

підшипника, так само як і рідини охолодження. 

При цьому ротор 4 з колесами 5 і 6 за інерцією 

продовжує обертатися в умовах граничного зма-

щення і, практично, відсутності тепловідведення. 

Обертання ротора з колесами супроводжується 

перегріванням підшипника, що сприяє прискоре-

ному зношенню, деформації ротора. Для швидкої 

зупинки ротора в ручному режимі відкривається 

електромагнітний клапан 16, стиснене повітря під-

водиться по розгалуженій повітряній магістралі 19 

одночасно до повітряної порожнини 10, охоло-

джуючи підшипник, та до забірного витка корпусу 

компресора 2. При цьому в корпусі створюється 

надлишковий тиск, який перешкоджає обертанню 

колеса компресора 5 і пов'язаного жорстко з ним 

ротора 4. Обертання ротора припиняється, зменшу-

ється зношення підшипника та деформація ротора, 

підвищується надійність TK, його ресурс. 

Важливим моментом для практичної реалізації 

системи ЛПО підшипникового вузла є також раці-

ональний вибір транспортного засобу. Він має бути 

пристосованим до розміщення додаткових елемен-

тів системи, зокрема поршневого привідного комп-

ресора та балонів зі стисненим повітрям. Проведе-

ний попередній аналіз показав, що найбільш раціо-

нальним є використання системи ЛПО на дизелях 

автомобілів зі значною вантажопідйомністю. 

Підвищення рівня форсування дизелів цього 

типу для досягнення більш високих економічних 

показників вимагає розробки додаткових заходів з 

підвищення надійності. При цьому масогабаритні 

показники цієї техніки допускають розміщення вже 

згаданих додаткових елементів системи ЛПО без 

погіршення економічних показників. 

Оцінка ефективності системи ЛПО підши-

пника ТКР в безмоторному експерименті 

В експерименті оцінювалася ефективність ло-

кального охолодження підшипника ковзання брон-

зової втулки турбокомпресора ТКР-11Н. Слід за-

значити, що в окремих конструктивних варіантах 

цього ТКР для охолодження середнього корпусу 

застосовують рідинне охолодження. З цією метою 

утворено додаткові порожнини і канали, сполучен-

ні з системою охолодження двигуна. В даному ви-

падку виникають проблеми з ущільненням порож-

нин рідинного охолодження, зростають маса і габа-

рити ТКР. Недоліком такого конструктивного рі-

шення є те, що при раптовій аварійній зупинці дви-

гуна припиняється циркуляція рідини охолоджен-

ня. Спостерігаються закиди температури підшип-

ника, про які вже згадувалося. Кероване повітряне 

охолодження підшипника виключає зазначені не-

доліки. 

Оцінка ефективності ЛПО підшипника була 

проведена на безмоторному стенді, укомплектова-

ному системою підведення стисненого повітря, 

нагрівальним пристроєм, вимірювальними при-

строями для визначення температури і витрат пові-

тря. Схема стенда представлена на рис. 2, його де-

тальний опис наведено в монографії [10]. Стенд 

використовувався також для моделювання процесів 

локального охолодження клапанних вузлів цилінд-

рових гільз автотракторних та тепловозних дизелів. 

Оригінальним вузлом в даній комплектації був ву-

зол підшипника 1, спеціально виготовлений для 

даного безмоторного випробування. Вузол 1 за до-

помогою повітря підвідних трубопроводів підклю-

чається до повітряного компресора 4. Нагрівання 

вузла 1 з термопарами 2 здійснюється за допомо-

гою плавильної електропечі відкритого типу 5, яка 

підключена до електромережі через автотрансфор-

матор. На схемі також показані перемикач термо-

пар 7, витратомір повітря для охолодження 8, тер-

мометр опору 9 для визначення температури повіт-

ря охолодження, ресивер 10 для стабілізації тиску 

на вході у вузол 1, ресивер поршневого компресора 



Конструкція  ДВЗ 

 
ISSN 0419-8719      ДВИГУНИ ВНУТРІШНЬОГО ЗГОРЯННЯ 1'2022 17 

11, зразковий пружинний манометр для контролю 

за тиском повітря охолодження в системі ЛПО. 

Реєстрація сигналів від термопар 2 і термометра 9 

здійснюється цифровими вольтметрами 13 та 14, як 

показано на схемі (рис. 2). 

 

 

 
Рис. 2. Схема безмоторного стенду 

 

Вузол 1 складається з корпусу і кришки, в ко-

рпусі встановлено препаровану трьома термопара-

ми бронзову втулку-підшипник. Вузол встановлю-

ється на плавильну піч у вертикальному положенні 

(вісь втулки-підшипника розміщується вертикаль-

но), таким чином моделюється підведення теплоти 

зі сторони турбіни. Між корпусом і зовнішньою 

поверхнею бронзової втулки утворена проточна 

порожнина. Порожнина ущільнена мідними кіль-

цями, до неї через штуцер подається стиснене пові-

тря. Три хромель-алюмелеві термопари розміщені 

рівномірно по висоті втулки-підшипника, темпера-

тура фіксувалася одночасно цифровим вольтмет-

ром 13 і спеціально розробленим для проведення 

експерименту АЦП. Визначалися параметри стис-

неного повітря – його температури та витрати через 

підшипниковий вузол. 

Безмоторний експеримент включав два етапи 

[1]. На першому етапі ставилася задача оцінити 

ефективність повітряного охолодження підшипни-

ка у випадку різкої зупинки двигуна і закидах тем-

ператури підшипника зі сторони турбіни до рівня 

170–190 °С. Такі значення були отримані при про-

веденні моторних експериментів з термометрією 

підшипника турбокомпресора ТКР-11Н [1]. В да-

ному випадку в безмоторному експерименті оціню-

валась швидкість зниження температури підшип-

ника в залежності від надлишкового тиску охоло-

джуючого повітря, його температури на вході у 

вузол. На всіх досліджених режимах визначалися 

витрати охолоджувача, що дозволило визначити 

рівень енергетичних витрат, необхідних для такого 

локального охолодження. 

На цьому етапі включення і виключення пода-

чі повітря здійснювалося в ручному режимі. Під-

шипник-втулка нагрівався електричним нагрівачем 

до критичних температур, при досягненні критич-

них значень включалася подача повітря. 

Вихідні сигнали від термопар оброблялися в 

АЦП, динаміка зміни температур в контрольних 

точках фіксувалася на диск ПК. Моделювалися 

режими локального охолодження підшипника сти-

сненим повітрям з надлишковим тиском pп=0,1 

МПа та pп=0,3 МПа, витрати повітря на цих режи-

мах відповідно складали 4,4 м
3
/год та 5,1 м

3
/год [1]. 

На рис. 3 представлені графіки зміни температури в 

найбільш нагрітий точці 1 підшипника від моменту 

включення охолодження. 
 

 
Рис. 3. Динаміка зміни температури підшипника в 

контрольній точці 1 

- - - -  – надлишковий тиск pп=0,1 МПа 

––––  – надлишковий тиск pп=0,3 МПа  
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За результатами безмоторного експерименту 

була уточнена розроблена математична модель не-

стаціонарного теплового стану підшипникового 

вузла з локальним охолодженням. 

Розробка системи автоматичного регулю-

вання теплового стану (САРТС) підшипниково-

го вузла 

Поставлена задача є не менш важливою, так 

як постійна подача охолоджувача на всіх режимах 

роботи двигуна призводить до збільшення додат-

кових витрат на функціонування системи локаль-

ного охолодження, зокрема на привід повітряного 

компресора. 

Як зазначалось, задача розробки САРТС під-

шипникового вузла вирішувалася на другому етапі 

дослідження. У якості вихідного параметра для 

роботи САРТС призначалася температура відпра-

цьованих газів на виході з турбіни, її максимальні, 

критичні з точки зору працездатності TK значення 

при заданому рівні форсування двигуна. При цьому 

передбачалося, що у випадку різкого скидання на-

вантаження або аварійної зупинки двигуна можли-

ве включення подачі охолоджувача в ручному ава-

рійному режимі. Детальний опис розробленої 

САРТС підшипника TK наведено в публікації [1]. 

Розроблена САРТС являє собою терморегулятор з 

гістерезисом по температурі включення–

виключення. Основою системи слугує мікроконт-

ролер ATmega 328, характеристики якого з поси-

ланням на дані [11] наведені в табл. 1.  

Функційна схема контролера теплового стану 

представлена на рис. 4. Плата системи керування 

містить перетворювач інтерфейсів USB–UART на 

мікроконтролері ATmega16U2. За допомогою пере-

творювача здійснюється USB підключення з пер-

сональним комп'ютером для перепрограмування, а 

також для візуалізації значень температури з дослі-

дницькою метою. Відповідне програмне забезпе-

чення дозволяє здійснювати з ПК керування і запис 

інформації на його жорсткий диск. 

 

Таблиця 1. Характеристики мікроконтролера 

ATmega 328 
 

Робоча напруга 5 В 

Цифрові входи-виходи 
14 

(в т.ч. 6 ШІМ-виходи) 

Аналогові входи 6 

Максимальний струм 

одного виводу 
40 мА 

Максимальний вихід-

ний струм виводу 3,3 В 
50 мА 

Flash-пам'ять  32 кБ 

SRAM 2 кБ 

EEPROM 1 кБ 

Тактова частота 16 МГц 
 

Напруга живлення +12 В від акумуляторної 

батареї перетворюється стабілізатором напруги в 

+5 В для живлення вузлів схеми. Для контролю 

температури використовується хромель-алюмелева 

термопара з нормуючим підсилювачем на основі 

операційного підсилювача LM358. Діапазон вимі-

рюваних температур обмежений верхнім значен-

ням 700 °С. 

 

 
Рис. 4. Функційна схема контролера теплового стану: 

ТП – термопара; П – підсилювач нормуючий; К – кнопка аварійного керування; Ф – фільтр; 

РКІ – рідкокристалічний індикатор; МК – мікроконтролер; А – аналоговий вхід; 

Ц – цифрові входи/виходи; Р – реле електромагнітне; Кл – клапан електромагнітний; 

СТ – стабілізатор вторинного електроживлення; ПК – персональний комп'ютер; 

UART – інтерфейс послідовного обміну; USB–UART перетворювач інтерфейсів 
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При необхідності подачі охолоджуючого пові-

тря через кероване мікроконтролером реле комуту-

ється на «землю» коло живлення електромагнітно-

го клапана. У якості такого виконавчого пристрою 

в розробленій САРТС був використаний клапан 

фірми Lovato. За основним призначенням він за-

стосовується на двигунах з газобалонним облад-

нанням для перекриття газової магістралі при зу-

пинці двигуна, або ж його роботі на бензині. 

Клапан має такі основні характеристики [12]: 

діаметр вхідної магістралі 6 мм; потужність котуш-

ки електромагніту 8 Вт; напруга живлення 12 В. 

Взаємодія оператора з системою керування 

здійснюється за допомогою двохрядкового 16 сим-

вольного рідкокристалічного індикатора з регульо-

ваним підсвічуванням. На індикатор виводиться 

інформація щодо поточного стану клапана (вклю-

чений–виключений), значення температури відпра-

цьованих газів та час в секундах до моменту вклю-

чення клапана подачі повітря для охолодження. 

У випадку необхідності ручного керування 

моментом відкриття клапана додатково передбаче-

на кнопка, яка змінює стан клапана (відкритий–

закритий). Як вже зазначалося, в такому режимі 

система працює при аварійних зупинках двигуна, 

різкому скиданні навантаження. Переключення 

клапана в ручному режимі виконуються лише в 

інтервалі контрольованих температур між мініма-

льною температурою виключення і максимальною 

температурою включення. 

Логіка роботи системи полягає в безперерв-

ному контролі температури випускних газів, яка 

контролюється стандартною термопарою. У разі, 

якщо температура перевищує максимально допус-

тиме значення (задається в алгоритмі керування), 

включається реле живлення електромагнітного 

клапана. При цьому клапан відкривається, охоло-

джуюче повітря підводиться до підшипника, його 

температура знижується. Контроль температури 

відпрацьованих газів триває. Якщо температура 

знизиться до встановленого допустимого рівня 

(зміна режиму навантаження двигуна), який також 

задається в програмі керування системою, клапан 

закривається. При відкритому положенні клапана 

відбувається також зворотній відлік часу, визначе-

ний на роботу системи. Якщо цього часу буде не-

достатньо і температура відпрацьованих газів буде 

утримуватися на критичному рівні, система припи-

нить подачу повітря за браком відведеного часу, 

який залежить від витрат стисненого повітря нако-

пиченого в балонах системи ЛПО. Подача охоло-

джуючого повітря буде відновлена після віднов-

лення повітряним компресором тиску в балонах. 

При проведенні безмоторного експерименту в 

програму керування системою були введені зна-

чення контрольних температур для термопари, 

встановленій в точці 1 підшипника (рис. 3), а також 

тривалість часу, яка відведена для подачі охоло-

джуючого повітря. Для перевірки працездатності 

САРТС в реальному часі, візуалізувалася поточна 

інформація щодо зміни температури на віртуаль-

ному приладі, побудованому в програмі LabVIEW. 

Наступним етапом дослідження з метою прак-

тичного запровадження САРТС може стати мотор-

ний експеримент, в якому вже в якості контроль-

них параметрів в програмі керування системою 

ЛПО будуть використані реальні температури від-

працьованих газів за турбіною ТК на експлуатацій-

них режимах, визначенні реальні витрати охоло-

джуючого повітря, відповідний проміжок часу для 

включення подачі охолоджувача.  

Таким чином, при доведені САРТС уточню-

ються та налаштовується 3 параметри керування: 

максимальна температура відпрацьованих газів для 

включення клапана, мінімальна температура для 

включення клапана, призначена тривалість подачі 

охолоджуючого повітря. 

Результати дослідження  

В ході безмоторного експерименту з дослід-

ним вузлом, до складу якого входив підшипник – 

бронзова моновтулка, охолоджувана повітрям,  

проведено попередній аналіз ефективності розроб-

леної системи ЛПО. Оцінено експериментально 

вплив тиску охолоджувача pп на процеси тепловід-

ведення від підшипника. Оцінено, також, витрати 

стисненого повітря на охолодження для контроль-

них режимів. Отримані результати щодо поліп-

шення теплового стану підшипника підтверджують 

раціональність запропонованого конструктивного 

рішення. Було встановлено також, що розроблена 

схема керування процесами короткочасного лока-

льного охолодження в автоматичному режимі є 

працездатною та надійною. Удосконалення схеми, 

її доведення до рівня промислового зразка потре-

бує проведення моторних випробувань. 

Обговорення результатів дослідження 

Переваги запропонованої САРТС підшипника 

у порівнянні з відомими конструктивними рішен-

нями полягають в основному у виборі охолоджува-

ча – стисненого повітря. Зазначений фактор спро-

щує конструкцію вузла у порівнянні, наприклад, з 

рідинним охолодженням. При цьому на ефектив-

ність короткочасного локального охолодження мо-

жна впливати, збільшуючи надлишковий тиск пові-

тря. Другою перевагою є те, що процес охолоджен-

ня керується у часі і вимагає порівняно незначних 

витрат потужності двигуна для стиснення повітря. 

Обмеження проведеного дослідження. Безмо-
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торний експеримент до певної міри спрощує умови 

експлуатації підшипника турбокомпресора. При 

цьому можуть бути не враховані особливості зма-

щення підшипника на усталених та перехідних ре-

жимах, інші конструктивні особливості турбоком-

пресора. 

Зазначені проблеми можуть бути вирішені в 

ході розробки конструкції вузла для конкретного 

турбокомпресора. Остаточна перевірка ефективно-

сті САРТС підшипника передбачає проведення 

серії стендових та експлуатаційних випробувань 

ТК. В цьому полягає наступний етап дослідження. 

 

 

Висновки 

Для підвищення надійності малорозмірних ту-

рбокомпресорів, які використовуються в системах 

наддуву автотракторних дизелів, в ході проведено-

го дослідження були отримані наступні результати: 

1. Запропонована та розроблена оригінальна 

схема охолодження підшипника малорозмірного 

турбокомпресора, що підтверджується патентом 

України. Переваги схеми полягають у використанні 

для охолодження підшипника стисненого повітря, 

яке підводиться вибірково лише на критичних ре-

жимах. Локальне, кероване в автоматичному ре-

жимі охолодження підшипника дозволяє не погір-

шувати ефективні показники двигуна в цілому. 

2. Для оцінки і підтвердження ефективності 

розробленої системи ЛПО проведено безмоторний 

експеримент. Досліджено вплив надлишкового ти-

ску повітря в межах pп=0,1–0,3 МПа на ефектив-

ність охолодження. Так, при моделюванні роботи 

системи ЛПО з надлишковим тиском охолоджува-

ча pп =0,1 МПа зниження температури підшипника 

від критичного значення 190 °С, до прийнятних 

значень 100–120 °C досягається вже через 250 с від 

моменту подачі охолоджувача.  

3. Для подальшого удосконалення конструкції 

підшипникового вузла розроблена та уточнена за 

результатами безмоторного експерименту матема-

тична модель теплового стану підшипника – брон-

зової моновтулки з локальним охолодженням. Зок-

рема визначенні граничні умови задачі теплопрові-

дності для поверхонь, що охолоджуються стисне-

ним повітрям. 

4. Розроблена система автоматичного регулю-

вання теплового стану підшипника, підібрані необ-

хідні комплектуючі елементи, які випускаються 

серійно. Перевірено працездатність схеми та окре-

мих елементів в умовах безмоторного експеримен-

ту. Експеримент засвідчив надійність розробленої 

САРТС.  
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DEVELOPMENT OF MEASURES TO INCREASE RELIABILITY TURBOCHARGER BEARING UNIT 

AUTOTRACTOR DIESEL ENGINE 

A.V. Trynov, D.G. Sivykh 

To increase the reliability of small turbochargers, in particular the bearing unit, it is proposed to use in the automatic mode 

of local cooling of the bearing with compressed air. The design of the turbocharger with the central case which houses the bear-

ing and to which engine oil from the engine lubrication system is brought under excess pressure is considered. This design is the 

most common among turbochargers of tractor engines. Forced engine modes can be critical for the bearing, accompanied by fluc-

tuations in the exhaust gas temperature, for example, due to an uncontrolled increase in cyclic supply, a sharp increase in load. 

Such modes lead to an increase in temperature deformations of the turbine wheel, rotor, reduce the reliability of the turbocharger. 

Heat dissipation from the rotor through the bearing assembly into the lubrication system is insufficient, additional short-term 

local cooling is required. The study simulated heat transfer processes in the bearing assembly of a small turbocharger using the 

developed mathematical model based on the finite element method. To clarify the model, namely the boundary conditions of the 

thermal conductivity problem, a series of non-motorized experiments with a locally cooled bearing were performed. In the course 

of non-motorized experiments, the algorithm of the automatic control system operation was worked out, some of its structural 

elements were selected and tested in practice. Conducted non-motorized experiments and the results of mathematical modeling 

confirmed the effectiveness of using the system of automatic local cooling of the bearing assembly. These measures increase the 

reliability of small turbochargers. 

Keywords: turbocharger bearing assembly; local bearing cooling; motorless experiment; automatic control. 
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А.Г. Лал, М.С. Шелестов 

АНАЛІЗ ІСНУЮЧИХ СИСТЕМ НАДДУВУ ТА ПЕРСПЕКТИВИ ЗАСТОСУВАННЯ 

ЕЛЕКТРИЧНОГО ПРИВОДУ У АГРЕГАТАХ НАДДУВУ 

В роботі проведено аналіз сучасних рішень по підвищенню потужності двигунів за рахунок удосконалення 

системи повітряпостачання. Розглянуті одноступеневі та багатоступеневі схеми наддуву з газовим , меха-

нічним та комбінованим зв’язком у декількох варіаціях, виявленні їх позитивні та негативні сторони для су-

часного машинобудування. Найпростішою та найпоширенішою є схема з газовим зв’язком між поршневою 

частиною і ТКР, але у випадку для двотактних дизельних двигунів треба зважати на особливості робочого 

процесу, де на малих обертах енергії вихлопних газів недостатньо для приведення в дію турбокомпресора. 

Другим варіантом є схеми з механічним зв’язком, де вали турбіни та компресора поєднані з валом двигуна за 

допомогою механічної передачі. Також можлива схема, при якій компресор і турбіна можуть бути окремо 

з'єднані з колінчастим валом дизеля. Таке рішення забезпечує синхронну роботу компресора і поршневого 

двигуна на усіх режимах, сприяє кращому газообміну, покращує показники на перехідних режимах та пускові 

властивості. Одним з вдалих рішень для двотактних дизелів є розробка комбінованих систем наддуву з про-

міжним охолоджувачем повітря, які вже вважаються багатоступеневими системами. Розділяються вони 

загалом на дві схеми ,в одній схемі привідний компресор - ступінь високого тиску, а ТКР - низького тиску 

,друга схема навпаки. Для двотактних дизелів набув чинності та став більш відомим саме перший варіант.  

За останні 7 років підхід до вдосконалення системи наддуву набув деяких змін, одни з трендів є Electric 

Boosting Systems та впровадження цих систем для громадських автомобілів. Одними з перших були компанії 

Audi ,Daimler ,Land Rover, які почали оснащувати свої автомобілі електронаддувом. На даний час амбасадо-

рами цієї теми можна вважати такі великі компанії як BorgWarner та Garrett. Так, наприклад, підрозділ 

AMG спільно з фірмою Garrett розробили та презентували серійний електротурбонаддув. Проблема викори-

стання електричного приводу в системах наддуву набуває більшого розголосу в останній час, та вже є змога 

 А.Г. Лал, М.С. Шелестов, 2022 
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зробити висновок щодо наяви великого потенціалу та можливості використання подібних розробок для віт-

чизняних двотактних дизельних двигунів.  

Ключові слова: двотактний дизель; повітряпостачання; наддув; багатоступеневий наддув; механічний над-

дув; турбокомпресор; електронаддув; турбоелектронаддув. 

 

Вступ. У сучасному світі актуальним завдан-

ням машинобудування є підвищення потужності та 

крутного моменту двигуна. Як відомо потужність 

двигуна безпосередньо пов'язана з робочим об'є-

мом циліндрів і кількістю палива-повітряної сумі-

ші, що подається в них, чим більше палива згоряє, 

тим більше потужність розвиває двигун. Є багато 

способів збільшення потужності двигуна. Збіль-

шення його робочого об'єму звісно дає результат, 

але в той же час призводить до збільшення габари-

тів і маси конструкції силового апарату. За рахунок 

збільшення обертів колінчастого валу також можна 

збільшити кількість поданої робочої суміші, але й 

призведе до зростання сил інерції і різкого збіль-

шення механічних навантажень на деталі силового 

агрегату, наслідок цього - зниження ресурсу двигу-

на. Більшість компаній, які виробляють автомобілі, 

вдаються до найбільш ефективного способу підви-

щення потужності, а саме застосування систем 

наддуву, що дозволяє примусово подати більше 

повітря в циліндри, впорснути більше палива та 

отримати більшу потужність без збільшення габа-

ритів і маси силового агрегату [1]. 

На сьогоднішній день є кілька основних спо-

собів організаціє наддуву:  

- наддув з механічним зв'язком, де компресор 

приводиться у обертання від двигуна через ремін-

ний або шестерний зв'язок 

- газотурбінний, де турбіна приводиться в рух 

від потоку відпрацьованих газів. 

Та все ж технології не стоять на місці і існую-

чі способи ускладнюються, з’являються турбіни з 

змінною геометрією, а за останні декілька років 

набуває популярності схема наддуву e-turbo, що 

передбачає використання наддуву з електричним 

приводом додаткового компресора (або схеми з 

комбінованим газовим та електричним зв'язком 

компресора). Компанії Audi, Daimler та Land Rover 

використовують подібні схеми наддуву. А відомий 

виробник турбокомпресорів Garret вже досяг успі-

ху у новому напрямку та представив електротурбо-

компресор, доступний для придбання. Сучасні ДВЗ 

достатньо технологічні та складні, резерви для вдо-

сконалення скорочуються. Один із таких знайдених 

резервів полягає в оснащенні агрегатів наддуву 

електронним приводом, ця тема набуває все біль-

шого розвитку і є актуальною у наш час. 

Мета роботи. Аналіз світового досвіду з роз-

робки та використання систем наддуву з електрич-

ним приводом , доцільність використання схем 

наддуву типу e-turbo . Розробка схеми двоступене-

вого наддуву з електричним приводом для двотак-

тного дизельного високофрсованого двигуна 

6ЧН12/2х12. 

Аналіз схем організації наддуву 

Відомі системи наддуву з використанням тур-

бокомпресорів слугують для підвищення потужно-

сті двигуна за рахунок енергії вихлопних газів. В 

таких системах колесо турбіни жорстко з’єднане с 

колесом компресора спільним валом (рис. 1).  

 
Рис. 1. Схема ДВЗ з газовим зв’язком між  

поршневою частиною і ТКР 

 

Колесо турбіни обертається із високою швид-

кістю під дією енергії потоку вихлопних газів. В 

свою чергу з’єднане спільним валом колесо комп-

ресора слугує для стиску повітря на впуску ДВЗ. 

Швидкість обертання колеса турбін то колеса ком-

пресора є завжди однаковою і залежить від об’єму 

та швидкості потоку вихлопних газів, геометрія та 

розміри турбінної і компресорної частин турбоко-

мпресора повинні бути узгоджені між собою. У 

зв’язку з особливостями робочого процесу двотак-

тного двигуна [2], на малих обертах енергії вихло-

пних газів недостатньо для постачання необхідної 

кількості повітря на впуску, яке б могло забезпечи-

ти задовільну якість процесів сумішоутворення та 

згоряння. При малих навантаженнях енергії випус-

кних газів недостатньо для приведення в дію тур-

бокомпресора. Потужність турбіни на таких режи-

мах замала для постачання в циліндр необхідної 

кількості повітря, ускладнюється пуск двигуна та 

його робота при неповному навантаженні. [1]  

Існують схеми з механічним зв’язком – вали 

турбіни, компресора поєднані з валом двигуна за 

допомогою механічною передачі. 



Конструкція  ДВЗ 

 
ISSN 0419-8719      ДВИГУНИ ВНУТРІШНЬОГО ЗГОРЯННЯ 1'2022 23 

Компресор і турбіна можуть бути окремо з'єд-

нані з колінчастим валом дизеля (рис. 2). 

Або компресор й турбіна з’єднані одним ва-

лом, а на вал двигуна передається різниця потуж-

ностей турбіни й компресора (рис. 3). 

Вал дизеля поєднаний з валом турбіни та ком-

пресора за допомогою двох незалежних гідромуфт 

(рис. 4, а) або однієї на валу компресора (4, б) чи на 

спільному валу компресора й турбіни (4, в). 

 
Рис. 2. Схеми двигуна  

 

Механічний зв’язок забезпечує гарні пускові 

властивості та прийомістість. Перевага таких схем 

полягає у синхронній роботі компресора і поршне-

вого двигуна на усіх режимах, що сприяє кращому 

газообміну, в тому числі й на перехідних режимах. 

При цьому тиск наддуву може бути збільшений 

незалежно від потужності турбіни. Недоліки – 

складність конструкції, втрати потужності в меха-

нізмі передачі, більші габарити, особливо при ная-

вності гідромуфт. 

Природно, що двигуни з газовим зв’язком ту-

рбіни й компресора з поршневою частиною набули 

більшого поширення на наземному транспорті. Але 

для покращення пускових властивостей двигуна та 

його роботи при неповному навантаженні. виникає 

потреба у додатковому агрегаті – привідному ком-

пресорі, який би міг забезпечити необхідний тиск 

наддуву на малих обертах колінчастого валу. 

 

 
Рис. 3. Схеми двигуна  

 

Конструкція може бути ускладнена наявністю 

гідромуфт (рис. 4). 

 

 

 
Рис. 4. Схеми двигуна с механічним зв’язком та 

гідромуфтою 

 

Ця проблема може бути вирішена шляхом ор-

ганізації компенсації потужності газової турбіни. 

Такі двигуни в літературі називають двигунами з 

комбінованим зв’язком турбіни й компресора з по-

ршневою частиною або двигунами з комбінованою 

системою наддуву [3]. Прикладів виконання декі-

лька. Це може бути механічний зв’язок ТКР з колі-

нчастим валом (рис. 5) - конструкція передбачає 

муфти, за допомогою яких ТКР від’єднується від 

валу на режимах, коли потужності достатньо для 

приведення в дію компресора Подальше вдоскона-

лення - наявність проміжного охолоджувача повіт-

ря, що дозволяє витрачати менше потужності для 

отримання заданої кількості повітря. 

Або ж це може бути використання двоступе-

невого наддуву. Такі системи можуть мати одну з 

двох схем: 

1) перша ступінь стиску – турбокомпресор, 

друга – привідний компресор (рис. 6); 

2) перша ступінь стиску – привідний компре-

сор, друга – турбокомпресор (рис. 7). 

а) 

б) 

в) 
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Рис. 5. Схема комбінованого наддуву 

 

 
Рис. 6. Перша ступінь стиску – турбокомпресор 

 

 
Рис. 7. Схеми двигуна з комбінованим зв’язком. 

Перша ступінь стиску – привідний компресор 

 

При втіленні першої схеми витрати потужнос-

ті на приведення в дію компресора менші, що обу-

мовлює дещо вищий ККД двигуна, прийомістість 

по експлуатаційним якостям близька до двигунів із 

звичайним газотурбінним наддувом. Цей тип 

з’єднання агрегатів набув більш широкого розпо-

всюдження. Друга схема характеризується обме-

женням можливості форсування по витраті повітря 

без заміни привідного компресора та зумовлюють 

зростання навантаження в передачі від колінчасто-

го валу при різкій зміні його обертів. 

В свою чергу агрегати наддуву можуть бути 

з’єднані послідовно (рис. 8) чи паралельно.  

 

 
Рис. 8. Схема двоступеневого наддуву з послідов-

ним підключенням агрегатів наддуву 

 

Потенціал використання електричного 

приводу у системі наддуву 

Застосування електронного приводу [4] є на-

ступним кроком розвитку агрегатів турбонаддуву 

для сучасного машинобудування. Провідні компа-

нії в галузі турбонагнітачів Garrett Motion та 

BorgWarner стверджують, що при більшому конт-

ролі за роботою турбонагнітачів потужність та 

ефективність можуть бути покращені. Volkswagen 

та Mercedes-Benz вже мають досвід виконання гіб-

ридних систем наддуву, а саме двоступеневих тур-

бокомпресорів з електродвигуном, який призводить 

в дію компресор турбонагнітача до тих пір, доки 

енергії вихлопних газів не буде достатньо для за-

безпечення необхідної швидкості обертання ротора 

турбіни і взяти на себе управління на більш висо-

ких швидкостях. Ідея компанії Garrett у тому, щоб 

E-Turbo використовував більший електродвигун 

для обертання більшого компресора на нижчих 

швидкостях, що в кінцевому підсумку дозволяє 

вихлопним газам частково або повністю обертати 

компресор при збільшенні оборотів двигуна. І ком-

панія вже розробила свій E-Turbo спеціально для 

роботи з 48-вольтовими системами, які зараз вико-

ристовуються у багатьох серійних автомобілях. 

Демонстраційний зразок Garrett показав значне 

покращення при перемиканні із звичайного турбо-

наддуву на електронний турбонаддув. При низьких 

обертах двигуна 1500 хв
-1

 цільовий крутний мо-

мент досягався за 1 секунду проти 4,5 секунд у по-

точній серійній моделі. Номінальна потужність 

збільшилася на 16%, крутний момент збільшився 

на 10,5%. Головні переваги E-Turbo - використання 

більших турбін, які не вимагають скидання палива, 

яке необхідно меншим турбінам для охолодження 

під час тривалого використання. Крім того, засто-

сування наведеної системи на дизельних двигунах 

дає скорочення викидів NOx до 20%, що є вагомою 

перевагою. 
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eTurbo від BorgWarner - це механічний турбо-

компресор, оснащений надвисокошвидкісним елек-

тродвигуном, з'єднаним безпосередньо з валом [5]. 

Треба зазначити, що сама схема винайдена раніше, 

наприклад патент Хідео Кавамури 1988 року[4]. 

Таке рішення забезпечує додаткову перевагу 

електрифікованого наддуву у покращеному відгу-

ку, він забезпечує більш ніж на 200% швидшу пе-

рехідну реакцію наддуву, і 50% скорочення часу 

досягнення крутного моменту, майже усуваючи 

турбозатримку і додатково підтримуючи зменшен-

ня розмірів двигуна. Цей електрифікований турбо-

нагнітач особливо добре підходить для концепцій 

двигунів, що працюють за циклом Міллера, забез-

печуючи як покращену економію палива, так і 

зниження викидів без втрати продуктивності. Та-

кож eTurbo може служити генератором, здатним 

збирати надмірну енергію вихлопних газів та пере-

творювати її на електричну енергію.  

Перспективні системи електричного при-

воду у системі наддуву та їх застосування на ві-

тчизняних двотактних двигунах 

Підтримка показників вітчизняних силових 

агрегатів на високому рівні серед конкурентних 

закордонних розробок потребує безперервного 

процесу вдосконалення технічних рішень та впро-

вадження нових технологій. Однією з таких є сис-

тема наддуву з приводом від електродвигуна. 

В системах наддуву з газовим зв’язком, турбі-

на й компресор жорстко пов’язані між собою спі-

льним валом і повинні бути ретельно узгоджені 

між собою. Однак жодна з цих частин не працює в 

оптимальних умовах на усіх режимах роботи дви-

гуна. Наведені вище системи з використанням еле-

ктронаддуву не вирішують цієї проблеми, хоча по-

кращують перехідну реакцію наддуву і прийоміс-

тість двигуна. 

Натомість запропонована далі схема передба-

чає механічно незалежні турбіни й компресор, які 

можуть бути оптимізовані для більшої ефективнос-

ті, а крім того й розташовані з різних сторін двигу-

на. 

Ідея полягає у використання електричних ма-

шин, які б забезпечували швидкість обертання ко-

леса компресорної частини з однієї сторони, та з 

іншої - працювали як генератор та накопичували 

надлишкову енергію від турбінної частини (рис. 9). 

За цією схемою агрегат наддуву складається з: 

-  турбіни, що приводить в дію електрогенера-

тор; 

- компресора, механічно незалежного від тур-

біни, який працює від електродвигуна. 

 

 
Рис. 9. Схема наддуву із використанням електрич-

ного приводу  

 

Турбіна з’єднана з електрогенератором, 

останній, обертаючись від турбіни, виробляє елект-

ронний струм. Генератор, в свою чергу, підключе-

но до системи зберігання (електронної батареї).  

На усіх режимах роботи двигуна регулювання 

здійснюється комп’ютерною системою керування, 

яка в режимі реального часу змінює оберти ротора 

компресора за допомогою електродвигуна, також 

з’єднаного з системою зберігання.  

 

Висновки 

Враховуючи сучасні тенденції проектування 

двигунів, їх майбутнє майже неможливо без вико-

ристання наддуву. В роботі проведено аналіз існу-

ючих схем наддуву ,починаючи від найпростіших 

турбокомпресорів та завершуючи перспективними 

системи, які ще не отримали розповсюдження, але 

набувають все більшого інтересу. 

Такі виробники як Garrett та BorgWarner ма-

ють позитивні результати експериментальних дос-

ліджень та підкреслюють позитивний ефект від 

використання електричного наддуву. Крім покра-

щення прийомистості та скорочення часу досяг-

нення номінального крутного моменту, також від-

мічається покращена економічність та зниження 

викидів. 

В якості подальшого розвитку електрифікова-

ного наддуву запропоновано механічно незалежні 

турбіни й компресор. Де електричні машини забез-

печують потрібну швидкість обертання колеса 

компресорної частини з однієї сторони, та з іншої 

працюють як генератор та накопичують надлишко-

ву енергію від турбінної частини. 
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ANALYSIS OF EXISTING SUPERCHARGING SYSTEMS AND PERSPECTIVES OF APPLICATION OF 

ELECTRIC DRIVE IN SUPERCHARGING UNITS  

A.G. Lal, M.S. Shelestov 

The article analyzes modern solutions for increasing engine power by improving the air supply system. Single-stage and 

multi-stage pressurization schemes with gas, mechanical and combined connection in several variations are considered, their 

positive and negative sides for modern mechanical engineering are revealed. 

The simplest and most common is the turbocharging system, in which the turbine rotates only under the exhaust gases and 

this drives the compressor. Consideration should be given to the features of the working process of two-stroke diesel engines. At 

low speeds, there is not enough energy from the exhaust gases to drive the turbocharger. The second option is schemes in which 

the turbine and compressor shafts are connected to the engine shaft using a mechanical transmission. Another scheme is also 

possible in which the compressor and turbine can be separately connected to the crankshaft. Such solutions ensure synchronous 

operation of the compressor and reciprocating engine in all modes, improve the gas exchange process, improve performance in 

transient conditions and improve starting properties. One successful solution for two-stroke diesel engines is the development of 

a combined supercharging system with an intercooler, which are already considered multi-stage systems. They are generally di-

vided into two schemes, in the first scheme the drive compressor is a high pressure degree, and the turbocharger is low pressure, 

the second scheme is vice versa. It is the first option that is more often used for two-stroke diesel engines, since the power con-

sumption for driving the compressor is less, which causes a slightly higher engine efficiency. Injectivity is close to engines with 

conventional gas turbine supercharging. 

Over the past 7 years, the approach to improving the pressurization system has undergone some changes, Electric Boosting 

Systems for civilian vehicles have appeared. One of the first companies were Audi, Daimler, Land Rover, which began to equip 

their vehicles with electric supercharging. Currently, such large companies as BorgWarner and Garrett can be considered ambas-

sadors of this technology. For example, AMG, together with Garrett, developed and introduced serial electric turbocharging. The 

problem of using an electric drive in boost systems has been lately gaining more publicity, it is already possible to conclude that 

there is great potential and the possibility of using such developments for domestic two-stroke diesel engines. 

Key words: two-stroke diesel engines with opposing piston movements; 2-stroke opposed engine; air supply; supercharg-

ing; multi-stage supercharging; mechanical supercharging; turbocharger; electric supercharging; turboelectric supercharging. 
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А.О. Прохоренко, С.С. Кравченко, Є.І. Солодкий, М.С. Шелестов 

ВПЛИВ ДВОСТАДІЙНОГО ЗГОРЯННЯ ПАЛИВА В ЦИЛІНДРІ ДИЗЕЛЯ НА 

ЙОГО ІНДИКАТОРНІ ПОКАЗНИКИ 
 

Застосування двоступінчатого впорскування палива в циліндр дизеля є ефективним засобом зниження шуму 

його роботи та зменшення викидів оксидів азоту з відпрацьованими газами. В даній роботі проведено розра-

хунково-експериментальне дослідження за основу якого взято метод, при якому частина експериментальної 

індикаторної замінюється на результати її чисельного синтезу, виконаного за допомогою математичного 

моделювання процесів у циліндрі двигуна. Дослідження проведені на дослідному одноциліндровому двигуні 

Ч8,8/8,2, обладнаного акумуляторною системою паливоподачі високого тиску. Розроблена та ідентифікова-

на математична модель робочих процесів в циліндрі дослідного двигуна. При дослідженні впливу двостадій-

ного згоряння на індикаторний процес двигуна змінювалися параметри, що визначають закон згоряння пали-

ва, тобто кути початку впорскування основної та пілотної порцій палива. 

Показано, що значення індикаторного ККД циклу, майже не залежить від введення та випередження за ку-

том повороту колінчастого валу моменту попереднього згоряння при незмінному моменті запалювання ос-

новної порції палива. Проте зменшення кута початку впорскування пілотної порції палива призводить до 

зростання максимального тиску циклу pz та максимальної швидкості наростання тиску, як наслідок підви-

щення шуму роботи двигуна. 

Доведено, що існує можливість завести за ВМТ початок займання основної порції палива без значного зме-

ншення середнього індикаторного тиску та з зменшенням значень pz і dр/dφmax при створенні попереднього 

згоряння палива за 20 гр. п.к.в. до основного. Раціональний кут випередження впорскування пілотної порції 

палива становить 10...12 град. п.к.в. до впорскування основної порції. Отримані результати показують, що 

запропонованих захід – запровадження попереднього згоряння 10…25 % циклової подачі – дозволяє зменшити 

рівень шуму роботи двигуна при збереженні рівня середнього індикаторного тиску та зменшення максима-

льного тиску циклу. 
Ключові слова: дизельний двигун; двостадійне впорскування, паливоподача, математичне моделювання; ін-

дикаторна діаграма. 

 

Вступ 

Як вже добре відомо, у сучасних дизельних 

двигунах ефективним засобом зниження шуму їх-

ньої роботи та викидів з відпрацьованими газами 

(ВГ) NOx без погіршення економічності є застосу-

вання двоступінчастого впорскування палива [1, 2]. 

Такий закон паливоподачі приводить до двостадій-

ного, порціонно рознесеного в часі процесу зго-

ряння палива в циліндрі. При цьому попередня або 

пілотна порція палива служить для додаткового 

«розігріву» повітря на такті стиснення, що значно 

зменшує період затримки займання основної порції 

палива (а отже – і кількості палива, що випарову-

ється за цей період). Внаслідок таких явищ знижу-

ється максимальна швидкість наростання тиску в 

циліндрі, пропорційно чому зменшується і шум 

роботи двигуна.  

Оптимальна величина пілотної порції палива 

коливається в межах 5...10% циклової подачі, а кут 

випередження її впорскування від основної порції 

становить 10...20 град. п.к.в. [2].  

Метою даної роботи є оцінка ефективності 

застосування двоступеневого впорскування палива 

для отримання двостадійного згоряння в циліндрі 

дизеля на прикладі дослідного одноциліндрового 

двигуна Ч8,8/8,2, обладнаного акумуляторною сис-

темою паливоподачі високого тиску. При цьому 

досліджувався вплив кутів випередження впорску-

вання основної та пілотної порцій на величину се-

реднього індикаторного тиску циклу, швидкості 

наростання тиску та на значення максимального 

тиску циклу.  

Дослідження виконано розрахунково-

експериментальним методом, який передбачає роз-

рахунковий синтез частини експериментальної ін-

дикаторної діаграми. 

Основи методики розрахункового дослі-

дження 

При проведенні цього розрахунково-

експериментального дослідження за основу взято 

метод, при якому частина експериментальної інди-

каторної замінюється на результати її чисельного 

синтезу, виконаного за допомогою математичного 

моделювання процесів у циліндрі двигуна [3, 4]. 

При цьому основним для такого моделювання 

є диференціальне рівняння зміни тиску по куту 

повороту колінчастого валу ( )
dp

f
d

 


, яке може 

бути отримано з рівняння 1-го закону термодина-

міки  

δQ = pdV + δU,   (1) 

де δQ – елементарна кількість теплоти, підведеної 

до робочого тіла в циліндрі; pdV  – робота зміни 

об’єму; δU – зміна внутрішньої енергії робочого 

тіла. 

Швидкість внесення в цикл теплоти може бу-

 А.О. Прохоренко, С.С. Кравченко, Є.І. Солодкий, М.С. Шелестов, 2022 
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ти визначена, виходячи з величин швидкості зго-

ряння 
dx

dt
 та тепловідводу у стінки wdQ

dt
: 

w

c н

dQdQ dx
B Q

dt dt dt
  .  (2) 

Тут Вс –  величина циклової подачі палива; Qн 

– нижча теплота згоряння палива. 

Перейдемо до диференціалів за кутом поворо-

ту колінчастого валу з урахування припущення про 

постійну швидкість обертання кривошипу впро-

довж циклу, як це прийнято у теорії двигунів внут-

рішнього згоряння [5]. Це можна зробити простою 

заміною змінної dt на dφ, або, точніше, з урахуван-

ням співвідношення d = 6·n·dt. В результаті рів-

няння (2) може бути записано як 

1

6

w

c н

dQdQ dx
B Q

d d dt n
  

 
. (3) 

Швидкість відводу теплоти від робочого тіла 

до стінок циліндра визначається законом Ньютона-

Ріхмана: 

 w

Т cт

dQ
F T T

dt
    ,          (4) 

де 
Т  – коефіцієнт тепловіддачі (у роботі визнача-

вся за формулою Ейхельберга [5]); F – теплосп-

риймаюча площа внутрішньої поверхні циліндра; 

cтT T  – перепад температур між робочим тілом та 

стінкою циліндра. 

У рівнянні (1) зміна внутрішньої енергії робо-

чого тіла δU визначається з відомих рівнянь техні-

чної термодинаміки. А саме 

 
 

 
8314

Vm

Vm

d mC pV
dU d MmC T  , (5) 

де 
VmmC , p і V – відповідно середня теплоємність 

робочого тіла при постійному об'ємі, його тиск та 

поточний об'єм циліндра.  

Після нескладного перетворення рівняння (1) з 

урахуванням підстановок з рівнянь (3), (4) та (5) 

отримуємо розрахункове диференціальне рівняння 

зміни тиску робочого тіла у порожнині циліндра: 

8314

8,314
.

w

c н

Vm Vm

Vm Vm

dQdp dx p
B Q

d mC V d d mC

dmC mС dV

d V d

 
    

   

 
  

  

 (6) 

Рівняння (6) є розрахунковим та саме його чи-

сельне розв’язання дозволяє синтезувати індикато-

рну діаграму поршневого двигуна внутрішнього 

згоряння. Таким чином, шляхом інтегрування ви-

значається поточний тиск у циліндрі 

 
540

0

340

p p pd   
,  (7) 

та розраховується індикаторна робота циклу: 
540

0

340

i i

dV
L L p d

d
  


.  (8) 

При подальшому розв’язанні рівняння (6) 

прийняті такі припущення: 

1. Склад робочого тіла на дільниці згоряння 

робочого циклу двигуна відповідає складу продук-

тів згоряння. Отже, теплоємність робочого тіла 

залежить лише від температури.  

2. Швидкість згоряння dx/dφ задана у вигляді 

суми відомих виразів Вібе, що описують згоряння 

пілотної та основної порції палива [3]:  

11
1 1

12
2 2

6,9081
1 1

1

6,9081

2 2

2

6,908[

1
],

m

m

m

z

m

z

xdx
m e

d

x
m e





 

 

  
 


 



 (9) 

де m1, m2 – показники динаміки згоряння, z1, z2 і 

1 2,  – відповідно тривалість згоряння та відносна 

поточна тривалість згоряння пілотної та основної 

порції палива; х1 –  відносна величина пілотної 

порції палива. 

Відносна поточна тривалість згоряння для 

першої та другої фази обчислюються з відповідних 

формул: 

н1 н2

1 2

1 2

,
z z

 
   

 
,  (10) 

де н2 – кут початку згоряння основної порції пали-

ва; н1 – кут початку згоряння пілотної порції па-

лива 

3. Зміна індикаторних показників, що має міс-

це при варіюванні н2 та н1, не впливає на параме-

три роботи турбокомпресора і регулятора паливо-

подачі, а значить зберігаються постійними витрата 

повітря і палива (GS – const і GT – const) та парамет-

ри точки початкових умов інтегрування: p0 – тиск у 

циліндрі в початковій точці інтегрування – при куті 

повороту кривошипа  = 340 гр.; Li0 – значення 

індикаторної роботи циклу, досягнуте до моменту 

 = 340 гр.  

Математична модель за описаною методикою 

реалізована у програмному пакеті 

MATLAB/Simulink, а її зовнішній вигляд представ-

лено на рис. 1. Інтегрування виконувалося методом 

Ейлера із кроком по куту повороту колінчастого 

валу 1 гр. п.к.в. 
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Рис. 1. Зовнішній вигляд реалізації математичної моделі 

 

Вихідні дані для дослідження та ідентифі-

кація математичної моделі 

У відповідності до методики проведення цьо-

го дослідження, початковими умовами при інтег-

руванні рівняння (6) прийнято тиск у циліндрі р0 

(МПа) та частину індикаторної роботи Li0 (Дж), 

досягнуті в момент циклу при куті повороту колін-

частого валу φ0 = 340 гр. п.к.в.  

Виходячи з допущення №3, наведеного вище, 

вважаємо, що зміна індикаторних показників у ході 

виконання розрахункового дослідження не впливає 

на значення цих початкових умов. 

Дослідний двигун має такі основні конструк-

тивні параметри: діаметр циліндра D = 0,088 м, хід 

поршня S = 0,082 м, ступінь стиснення  = 18,5, 

параметр кінематичної подібності КШМ  = 0,306 

[6]. Експериментальна частина досліджень прово-

дилась на випробувальному стенді, який був обла-

днаний необхідною вимірювальною апаратурою та 

комплексом для індиціювання циліндру. Обробка 

індикаторних діаграм проводилась за спеціальною 

методикою [7].  

Всі необхідні для подальшого дослідження ек-

спериментальні значення показників індикаторних 

діаграм та режимні параметри робочого процесу 

дослідного двигуна наведені в табл. 1. 
 

Таблиця 1. Показники індикаторних діаграм та робочого процесу 

№ режиму n pi рz (dр/d)max Gт Gs Li0 р0 н1 н2 

хв
-1

 МПа МПа МПа/гр. кг/г кг/г Дж МПа гр. гр. 

1 1200 0,49 5,0 0,22 0,45 35 - 200 1,9 356 376 

2 1200 0,52 5,7 0,28 0,45 35 - 200 1,9 352 367 

3 1200 0,51 5,6 0,23 0,45 35 - 200 1,9 353 368 
 

 

Ідентифікація розробленої математичної мо-

делі полягала у підборі показників динаміки зго-

ряння m1, m2, кутів тривалості згоряння z1, z2, ві-

дносної величини пілотної порції палива х1, що 

входять у рівняння розрахунку швидкості згоряння 

(7). Підбір цих параметрів виконувався до досяг-

нення найліпшого збігу експериментальних та роз-

рахункових інтегральних законів згоряння палива у 

частотній області на всіх розглянутих режимах 

двигуна за методикою [8]. 

Обрані значення перелічених параметрів на-

ведено у табл. 2, результати перевірочних розраху-

нків – на рис. 2–4 та у табл. 3 . 
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Таблиця 2. Параметри згоряння 

№ 

режиму 

Параметри згоряння х1 

m1 m2 z1 z2 

1 2 0,5 20 35 0,25 

2 2 0,5 20 35 0,25 

3 2 0,5 20 35 0,25 

 

 
а) 

 
б) 

 
в) 

Рис.2. Результати ідентифікації, 

режим №1: а) інтегральний закон 

згоряння; б) індикаторна діагра-

ма; в) швидкість наростання ти-

ску: 

––– експеримент, 

----- розрахунок. 

 
а) 

 
б) 

 
в) 

Рис. 3. Результати ідентифікації, 

режим №2: а) інтегральний закон 

згоряння; б) індикаторна діагра-

ма; в) швидкість наростання ти-

ску: 

––– експеримент, 

----- розрахунок. 

 
а) 

 
б) 

 
в) 

Рис. 4. Результати ідентифікації, 

режим №3: а) інтегральний закон 

згоряння; б) індикаторна діагра-

ма; в) швидкість наростання ти-

ску: 

––– експеримент, 

----- розрахунок. 

 

Таблиця 3. Результати ідентифікації математичної моделі 

№ режиму Параметр Значення 

розрахункове експериментальне 

1 

pi, МПа 0,49 0,49 

рz, МПа 4,8 5,0 

dр/dmax, МПа/гр. 0,14 0,22 

2 

pi, МПа 0,52 0,52 

рz, МПа 5,3 5,7 

dр/dmax, МПа/гр. 0,18 0,28 

3 

pi, МПа 0,51 0,51 

рz, МПа 5,2 5,6 

dр/dmax, МПа/гр. 0,17 0,20 
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Як видно з табл. 3 та рис. 2-4, похибка розра-

хунку індикаторних показників при синтезі індика-

торної діаграми не перевищує 5% порівняно з по-

казниками, отриманими шляхом аналізу експери-

ментальних індикаторних діаграм. 

Умови проведення розрахункового дослі-

дження 

При виконанні розрахункового дослідження 

впливу двостадійного згоряння на індикаторний 

процес двигуна змінювалися такі параметри, що 

відображаються на вигляді закону згоряння палива: 

2 – кут початку впорскування основної порції па-

лива та 1 – кут початку впорскування пілотної 

порції палива. Межі варіювання зазначених пара-

метрів наведено у табл. 4. 

 

Таблиця 4. Межі зміни параметрів, що варію-

ються 

Параметр Межі варіювання 

1 340…360 гр. п.к.в. 

2 340…380 гр. п.к.в. 

 

Між початком впорскування та початком за-

ймання палива, що потрапляє у циліндр дизеля 

проходить певний проміжок часу (кута повороту 

колінчастого валу) який має назву період затримки 

займання (індукції) [5]. Протяжність цього проміж-

ку залежить від параметрів робочого тіла – насам-

перед від температури та тиску повітря в циліндрі 

на момент його початку. В цьому дослідженні на 

основі обробки індикаторних діаграм була встано-

влена та прийнята емпірична залежність кута за-

тримки займання від кута початку впорскування, 

отримана на основі обробки експериментальних 

індикаторних діаграм. Ці експериментальні дані та 

графік прийнятої залежності наведені на рис. 5.  

Рівняння емпіричної залежності, отримані в 

результаті статистичної обробки мають такий ви-

гляд: 

 

н1 – 1 = – 6,827·10
-4
1

3

 + 0,74251

2

 – 269,21 

+ 32540, 

н2 – 2 = – 6,827·10
-4
2

3

 + 0,74252

2

 – 269,22 

+ 32540. 

 

У ході проведення дослідження прийнято, що 

зміна цих параметрів – 2 та 1, що варіюються, не 

призводить до зміни параметрів m1, m2, z1, z2. 

 

 
Рис. 5. Залежність кута затримки займання від 

кута початку впорскування: 

• експериментальні дані, ––– лінія тренду 
 

Аналіз результатів дослідження та виснов-

ки 

Результати розрахункового дослідження впли-

ву характеристик двостадійного згоряння на інди-

каторні показники дизеля на рис. 6. У цьому частка 

пілотної порції палива становить х1 = 0,25.  

На рисунках точками позначені параметри ек-

спериментальних режимів роботи двигуна. 

Як видно з рис. 6, значення середнього інди-

каторного тиску рi , а значить й індикаторного ККД 

циклу, майже не залежить від введення та випере-

дження за кутом повороту колінчастого валу моме-

нту попереднього згоряння при незмінному момен-

ті запалення основної порції палива. Але при зме-

ншенні 1 зростає максимальний тиск циклу pz та 

максимальна швидкість наростання тиску dр/dmax, 

що призводить до збільшення шумності роботи 

двигуна. 

Однак, існує можливість завести за ВМТ по-

чаток займання основної порції палива без практи-

чно без значного зменшення рi та з зменшенням 

значень pz і dр/dmax при створенні попереднього 

згоряння за 20 гр. п.к.в. до основного. Наприклад, 

при 2 =370 гр. п.к.в. та 1 = 350 гр. п.к.в. можна 

отримати рi = 0,50 МПа при pz = 4,7 МПа та 

dр/dmax = 0,13 МПа/град. (див. для порівняння 

табл. 3). 

За оцінкою [1], зменшення dр/dmax на 0,04 

МПа/гр. приводить до зменшення шуму роботи 

дизеля на 4...5 ДБа. 

Отримані результати підтверджуються ілюст-

рацією, наведеною на рис. 7 та 8. Так, на рис. 7 по-

казана залежність вигляду індикаторної діаграми 

на ділянці згоряння від 340 до 420 гр. п.к.в., а на 

рис. 8 – залежність значення швидкості наростання 

тиску dр/d від кута початку впорскування основ-

ної порції палива при 1 = 340 гр. п.к.в. З рисунків 

видно, що при 2 > 360 гр. п.к.в. спостерігається 

різке зменшення цих параметрів. 
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а) 

 

 
б) 

 

 
в) 

Рис. 6. Результати дослідження: 

 а – середній індикаторний тиск; б – максимальний 

тиск циклу; в – швидкість наростання тиску 

 

 

 

 
Рис.7. Вигляд індикаторної діаграми на ділянці 

згоряння від кута початку впорскування основної 

порції палива при 1 = 340 гр. п.к.в. 

 

Це пояснюється тим, що як відомо, згоряння 

на часткових режимах характерно тим, що в ре-

зультаті порівняно невисоких тисків і температур в 

циліндрі в кінці такту стиснення значно збільшу-

ється період затримки займання і, як наслідок, кі-

лькість палива, що випарувалося за цей період. 

Практично все це паливо, що випарувалося, виго-

ряє об’ємно (початковий спалах), що призводить до 

високих значень швидкості наростання тиску 

dр/dmax. Введення попереднього згоряння дозволяє 

зменшити період затримки займання основної пор-

ції палива (а, можливо, і виступати як її запалю-

вач). Як видно з отриманих результатів, такий захід 

– запровадження попереднього згоряння 10…25 % 

циклової подачі – дозволяє зменшити dр/dmax цик-

лу за збереження рівня pi та зменшення pz. 

 

 
Рис. 8. Швидкість наростання тиску від кута по-

чатку впорскування основної порції палива при 1 = 

340 гр. п.к.в. 
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Висновки 

За результатами виконаного дослідження мо-

жна зробити наступні висновки:  

1. Застосування попереднього згоряння є од-

ним із шляхів підвищення індикаторного ККД ди-

зельного двигуна.  

2. Застосування попереднього згоряння дозво-

ляє наблизити до ВМТ і навіть вивести за неї поча-

ток основного згоряння без значного погіршення 

індикаторного ККД двигуна. У свою чергу, набли-

ження початку займання паливо-повітряної суміші 

до ВМТ призводить до зменшення максимальної 

швидкості наростання тиску, і, як наслідок – до 

зниження шуму роботи двигуна.  

3. Раціональний кут випередження впорску-

вання пілотної порції палива становить 10...12 град. 

п.к.в. до впорскування основної порції.  
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EFFECT OF TWO-STAGE FUEL COMBUSTION IN DIESEL CYLINDER ON ITS INDICATOR INDICATORS 

A. Prokhorenko, S. Kravchenko, E. Solodky, M. Shelestov 

The use of two-stage fuel injection into the diesel cylinder is an effective means of reducing the noise of its operation and 

reducing emissions of nitrogen oxides with exhaust gases. In this work, a computational-experimental study is based on a method 

in which part of the experimental indicator is replaced by the results of its numerical synthesis, performed using mathematical 

modeling of processes in the engine cylinder. The research was carried out on an experimental single-cylinder engine Ch8.8/8.2, 

equipped with a high-pressure fuel supply system. The mathematical model of working processes in the cylinder of the experi-

mental engine is developed and identified. When studying the effect of two-stage combustion on the indicator process of the 

engine, the parameters that determine the law of fuel combustion, i.e. the angles of the beginning of the injection of the main and 

pilot portions of fuel changed. 

It is shown that the value of the indicator efficiency of the cycle is almost independent of the introduction and advancement 

at the angle of rotation of the crankshaft of the moment of pre-combustion at a constant ignition moment of the main portion of 
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the fuel. However, reducing the starting angle of the pilot fuel injection leads to an increase in the maximum pressure of the cycle 

pz and the maximum rate of pressure rise, as a consequence of increasing engine noise. 
It is proved that it is possible to start the ignition of the main portion of the fuel without a significant decrease in the aver-

age indicator pressure and with a decrease in the values of pz and dr/dφmax when creating pre-combustion of fuel by 20 degrees 

turning the crankshaft to the main. The rational angle of advance of the injection of the pilot portion of fuel is 10 ... 12 deg. turn-

ing the crankshaft to inject the main portion. The obtained results show that the proposed measures - the introduction of pre-

combustion 10… 25% of the cycle feed - can reduce the noise level of the engine while maintaining the level of the average indi-

cator pressure and reduce the maximum cycle pressure. 

Keywords: diesel engine; two-stage injection; fuel supply; mathematical modeling; indicator diagram. 
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І.В. Парсаданов, І.В. Рикова  

УРАХУВАННЯ ШКІДЛИВОЇ ДІЇ ДІОКСИДУ ВУГЛЕЦЮ ПРИ КОМПЛЕКСНІЙ 

ОЦІНЦІ ВИТРАТИ ПАЛИВА І ТОКСИЧНОСТІ ВІДПРАЦЬОВАНИХ ГАЗІВ  

ДИЗЕЛЬНИХ ДВИГУНІВ 

 
За останні десятиріччя дослідження  процесів згоряння в двигунах внутрішнього згоряння, додаткова оброб-

ка відпрацьованих газів привели до скорочення шкідливих викидів (оксиду азоту NOx, незгорілих вуглеводнів 

СnНm, оксиду вуглецю СО і твердих частинок ТЧ). Однак особисту занепокоєність у науковців і міжнародної 

спільноти викликає збільшення при експлуатації енергетичних установок викиду в навколишнє середовище 

діоксиду вуглецю СО2, що сприяє підвищенню «парникового ефекту». Для визначення ефективних технічних 

рішень із удосконалення дизельних двигунів з метою зниження витрати палива та викидів шкідливих речовин 

з відпрацьованими на кафедрі двигунів внутрішнього згоряння Національного технічного університету «Хар-

ківський політехнічний інститут» запропонований безрозмірний комплексний критерій паливної економічно-

сті і токсичності відпрацьованих газів, який надає інформацію щодо економічної і екологічної досконалості 

дизельних двигунів. Проте цей критерій не враховує дію на навколишнє середовище викидів СО2.  

В роботі розглянуті умови урахування шкідливої дії СО2 з використанням методу комплексної оцінки 

витрати палива і токсичності відпрацьованих газів. Масовий викид СО2 для кожного режиму роботи 

дизельного визначається, якщо відомі елементарний склад палива, його молекулярна маса, теплота згоряння 

і витрата, склад і витрата повітря, а також параметри навколишнього середовища. Для забезпечення 

об’єктивної оцінки дії СО2, що викидається із ВГ дизелів, на людину і навколишнє середовище необхідно 

впроваджувати відповідні поправки, які характеризують його показник відносної агресивності. В першу 

чергу, це поправка, що враховує дію СО2 на різні реципієнти, крім людини, та поправка, що враховує 

можливість накопичення речовини в компонентах навколишнього середовища та в ланцюгах живлення, а 

також надходження його в організм людини неінгаляційним шляхом. Для обґрунтуванням і впровадження 

введення таких поправок необхідний об’єктивний науковий підхід, що враховує усі складові щодо визначення 

негативного впливу СО2 на людину і навколишнє середовище: парниковий ефект, зміна клімату як при 

безпосередньому впливі, так і довгостроковій перспективі. 

Ключові слова: діоксид вуглецю; паливно-екологічний критерій; витрата палива; токсичність 

відпрацьованих газів 

 
Вступ 

В останні роки найбільш важливими для люд-

ства стають проблеми споживання органічних ене-

ргоносіїв, в першу чергу, нафтового палива та за-

бруднення навколишнього середовища. До одних з 

основних споживачів палива та забруднювачів на-

вколишнього середовища відносять дизельні дви-

гуни, які встановлюються на автомобільний, заліз-

ничний, морський транспорт, сільгоспмашини, до-

рожньо-будівельну та іншу техніку. Тому практич-

но всіма країнами світу планується зниження спо-

живання нафтових моторних палив, включаючи їх 

заміщення альтернативними енергоносіями, а та-

кож зниження викиду токсичних речовин з відпра-

цьованими газами (ВГ) двигунів. При цьому необ-

хідно відмітити, що оцінка негативного впливу 

двигунів на людей і навколишнє середовище у по-

рівнянні із іншими енергетичними установками 

традиційно проводиться головним чином на стадії 

експлуатації не включаючи інші стадії повного 

життєвого циклу, таких як видобуток сировини, 

виробництва конструктивних та експлуатаційних 

матеріалів, виготовлення деталей та агрегатів, 

складання та утилізація двигунів після експлуата-

ції. 

До токсичних речовин ВГ, які при експлуата-

ції наносять як прямий, так і непрямий негативні 

впливи на людину або навколишнє середовище 

відносять оксиди азоту (NOx), незгорілі вуглеводні 

(СnНm), оксид вуглецю (СО) і тверді частинки (ТЧ). 

Перелічені токсичні речовини є продуктами окис-

лення азоту атмосферного повітря, неповного зго-

ряння палива, а також сажовими частинками, окси-

дами сірки, з'єднаннями свинцю, золи, утворення 

яких пов’язано із складом палива, а також із попа-

данням мастила та частинок зношування деталей 

двигуна в камеру згоряння.  

В останні десятиріччя особисту занепокоє-

ність у науковців і міжнародної спільноти викликає 

збільшення при експлуатації енергетичних устано-

вок викиду в навколишнє середовище діоксиду 

вуглецю (СО2), що сприяє підвищенню «парнико-

вого ефекту». При експлуатації двигунів СО2 пот-

рапляє в навколишнє середовище із ВГ, вплив його 

має свої особливості і його класифікують, як не-

прямий негативний [1, 2, 3]. 

Визначення ефективних технічних рішень із 

удосконалення дизельних двигунів з метою 

зниження витрати палива та викидів шкідливих 

речовин з (ВГ) вимагає комплексного підходу. На 

кафедрі двигунів внутрішнього згоряння 
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«Харківський політехнічний інститут» (НТУ 

«ХПІ») запропонований безрозмірний комплексний 

критерій паливної економічності і токсичності ВГ 

[3, 4], який дозволяє враховувати ступінь 

навантаження і тривалість роботи двигуна на 

найбільш представницьких режимах експлуатації. 

Використання такого критерію надає інформацію 

щодо економічної і екологічної досконалості 

дизельних двигунів при відносно простих і 

доступних обсягах випробувань. Проте цей 

критерій не враховує дію на навколишнє 

середовище викидів СО2. 

Ціллю даної роботи є визначити умови ура-

хування шкідливої дії діоксиду вуглецю при 

комплексній оцінці витрати палива і токсичності 

відпрацьованих газів дизельних двигунів. 

 

Особливості шкідливої дії діоксиду вуг-

лецю(вуглекислого газу) на організм людини 

та навколишнє середовище  

Діоксид вуглецю (СО2) одна із складових по-

вітря і не вважається отруйним для організму лю-

дини. Тільки підвищені його концентрації у повітрі 

до 0,2−0,4 % (2000−4000 ppm) та більше вказаного 

рівня, що можливе при окремих видах виробницт-

ва, викликає у людини задушливий ефект і сла-

бість. Тому діоксид вуглецю відносять до шкідли-

вих речовин IV класу небезпеки. 

Відповідно діючих міжнародних стандартів 

нормальний рівень СО2 у повітрі складає 300 – 400 

ррm, а максимальний рівень СО2 не повинен пере-

вищувати 900 – 1000 ppm. 

Проте відомо, що викиди діоксиду вуглецю із 

ВГ двигунів внутрішнього згоряння і, відповідно, 

дизельних двигунів, пов’язані із деградаційними 

процесами переходу «матерія – енергія». Наслід-

ком таких переходів є парниковий ефект [5, 6], як 

фактор глобального порушення екологічної рівно-

ваги, пов’язаний із глобальним потеплінням. Тобто 

однією із особливостей «парникового ефекту» є те, 

що в його утворенні певну роль (поряд з кисневмі-

сними вуглеводнями, метаном і твердими частин-

ками) грає діоксид вуглецю – продукт повного зго-

ряння вуглеводневих палив. Якщо безпечна межа 

викидів СО2, пов'язана з виробленням енергії, буде 

перевищена, то підігрів поверхні планети Земля 

може вплинути на рослинний і тваринний світ, ви-

кликати танення полярних льодів, що в свою чергу 

призведе до зміни клімату планети. 

Глобальне потепління, його можливі причини 

та методи боротьби з ним, вплив ДВЗ на парнико-

вий ефект викликають в цей час серйозні суперечки 

як серед наукової і не наукової спільноти, так і се-

ред політиків [7, 8] потребує окремого вивчення і в 

даній роботі не розглядаються. 

Відмітимо тільки той визначений факт, що 

збільшення рівнів викидів СО2 з продуктами спа-

лювання вуглеводневих палив за останні п'ятирічні 

цикли становить в середньому менше 6% від відпо-

відного зростання вмісту СО2 у тропосфері [6, 7, 8]. 

Також слід зазначити, що якби "умовно" людство 

змогло знизити споживання викопних палив до 

рівня 1970 р., то зростання середньорічної глобаль-

ної температури повітря при сучасному стані екос-

фери тривало би ще багато десятиліть і можливо 

лише трохи відсунуло би за часом глобальне поте-

пління як результат діяльності людства [5]. 

Проте спеціалістам в галузі теплової енерге-

тики необхідно прагнути до реалізації напрямків 

щодо скорочення як забруднення навколишнього 

середовища токсичними речовинами, так і викида-

ми СО2 усіма видами енергетичних установок, ва-

жливою складовою яких є дизельні двигуни. По-

ліпшення експлуатаційної паливної економічності, 

удосконалення систем нейтралізації ВГ, поширення 

застосування альтернативних палив, масштабне 

використання відновлюваних джерел енергії, по-

ширення застосування гібридних двигунів – є не-

відкладною для вирішення задачею. 

Важливим фактором скорочення забруднення 

навколишнього середовища є економне та розумне 

споживання енергії. 

Врахування шкідливої дії діоксиду вуглецю 

відпрацьованих газів ДВЗ на людину і навко-

лишнє середовище 

Для визначення шкідливої дії на організм лю-

дини та навколишнє середовище діоксинів вуглецю 

ВГ дизельних двигунів розглянемо можливість ви-

користання методу комплексної оцінки витрати 

палива і токсичності [4]. Цей метод заснований на 

визначені паливо-екологічного критерію, який роз-

роблено на основі накопиченої і вивченої науково-

технічної інформації, заснованої на збережені при-

родних паливно-енергетичний ресурсів і зменшенні 

забруднення атмосферного повітря при експлуата-

ції дизельних двигунів різного призначення. 

Паливно-екологічний критерій враховує 

ступінь завантаження дизельного двигуна в 

експлуатації і фактор часу, що характеризує 

тривалість роботи двигуна на фіксованому режимі, 

та надає інформацію про сумарні витрати на 

паливо і відшкодування збитку від шкідливого 

впливу токсичних викидів ВГ на навколишнє 

середовище. Оцінка експлуатаційних показників 

паливної економічності та токсичності викидів ВГ 

надається за результатами стендових випробувань 

при мінімальному їхньому обсязі. 
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Для визначення паливно-екологічного 

критерію пропонується використовувати формулу 

КПЕ = ηe.екс ·β.                          (1) 

У формулі (1) ηe.екс – експлуатаційний 

ефективний ККД дизельного двигуна, а β – 

коефіцієнт відносних експлуатаційних екологічних 

витрат, які, в свою чергу, визначаються як
 

β = (ВПЕ–ВЕ) / ВПЕ,                     (2) 

де ВПЕ – сумарні витрати на паливо та на 

відшкодування екологічного збитку при 

експлуатації двигуна, ВЕ – витрати на 

відшкодування екологічного збитку при 

експлуатації двигуна. 

При використанні критерію враховується 

вплив на навколишнє середовище нормованих для 

дизельних двигунів шкідливих речовин – NOx, 

СnНm, СО і ТЧ. Оцінка двигунів як джерел забруд-

нення навколишнього середовища проводиться з 

урахуванням масового викиду цих токсичних ком-

понентів, їх агресивності і шкоди, що ними завда-

ється. В свою чергу, агресивність токсичних ком-

понентів рівень шкоди, що ними завдається, визна-

чається значенням гранично допустимої за санітар-

ними нормами концентрації конкретної речовини в 

атмосферному повітрі. Тобто показник відносної 

агресивності залежить від ступеня його впливу на 

людину і навколишнє середовище і може бути уто-

чнений в міру накопичення знань про ці впливи. За 

нормативний еталон приймається, як правило, ок-

сид вуглецю. Для оцінок нормованих складових 

шкідливих викидів ВГ дизельних двигунів в даний 

час приймаються такі показники відносної агреси-

вності: аСО = 1; аСnНm = 3,16; аNОx = 41,1; аТЧ = 200 [2, 

3]. 

Відповідно до методики, наведеної у роботі 

[4] сумарні витрати на відшкодування екологічного 

збитку від шкідливого впливу на навколишнє сере-

довище ВГ при спалюванні палива, що віднесені до 

одиниці потужності, для усіх представницьких фік-

сованих режимів моделі експлуатації двигуна ви-

значаються у наступній послідовності. 

Якщо відомі показник відносної агресивності 

(а) та масовий викид для кожної із врахованих шкі-

дливих речовин ВГ дизельного двигуна, то є мож-

ливість визначити приведений масовий викид шкі-

дливих речовин ШВпрG , який буде дорівнювати 

ШВпрG =  


N

k

kkGa
1

,                      (3) 

де аk – показник відносної агресивності k-го компо-

нента токсичних викидів; 
kG – масовий викид k-го 

компоненту; N – загальна кількість врахованих то-

ксичних компонентів, які викидаються в навколи-

шнє середовище з ВГ. 

Тоді для будь-якого джерела забруднення аб-

солютний збиток в одиницю часу, який завдається 

шкідливими викидами можна визначити за форму-

лою 

У = δ σƒ ШВпрG ,                      (4) 

де δ – розмірний коефіцієнт, який призначений для 

переводу бальної оцінки збитку, що завдається 

шкідливими викидами навколишньому середови-

щу, в вартісну; 

σ – безрозмірний показник відносної небезпе-

ки забруднення для різних територій; 

ƒ – безрозмірний коефіцієнт, що враховує ха-

рактер розсіювання ВГ в атмосфері. 

Сумарні витрати на відшкодування екологіч-

ного збитку від шкідливого впливу на навколишнє 

середовище ВГ при спалюванні палива, що відне-

сені до одиниці потужності для усіх представниць-

ких фіксованих режимів моделі експлуатації дви-

гуна, будуть дорівнювати 
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де z – кількість представницьких фіксованих 

режимів моделі експлуатації двигуна. 

У нашому випадку при використанні 

запропонованої методики для визначення ШВпрG і, 

відповідно, У та ВЕ дизельного двигуна, розглянемо 

можливість окрім NOx, СnНm, СО і ТЧ додатково 

враховувати шкідливу дію викидів з ВГ СО2.  

Визначення масового викиду та показника 

відносної агресивності діоксиду вуглецю, як 

шкідливого викиду, в навколишнє середовище з 

відпрацьованими газами дизельних двигунів. 

Для оцінки впливу на навколишнє середовище 

діоксиду вуглецю необхідно мати данні щодо ма-

сового викиду оксиду вуглецю (СО2) на кожному з 

режимів моделі експлуатації та визначити для ньо-

го показник відносної агресивності. 

Масовий викид діоксиду вуглецю для кожного  

з представницьких фіксованих режимів моделі екс-

плуатації дизельного двигуна при повному згорянні 

палива визначається якщо відомі елементарний 

склад палива, його молекулярна маса, теплота зго-

ряння і витрата, склад і витрата повітря, а також 

параметри навколишнього середовища. Ці дані не 

складно одержати при проведенні стендових ви-

пробувань двигуна. 

Показник відносної агресивності діоксиду ву-

глецю (асо2), тобто рівень шкоди, що ним завдаєть-

ся, буде визначатися, як і для інших шкідливих ре-
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човин, показником відносної небезпеки присутнос-

ті даної речовини в повітрі (умов.кг/кг) [3], що 

вдихається людиною (асо2), та відповідними попра-

вками. 

Показник асо2 характеризується значеннями 

гранично допустимої концентрації цього газу у 

робочий зоні (ГДКрз) і середньо добової концент-

рації (ГДКсд) та визначається відносно оксиду вуг-

лецю (СО), як найбільш широко вивченої за впли-

вом на організм людини та навколишнє середови-

ще шкідливо речовиною. Таким чином, визнача-

ється у скільки разів аналізований забруднювач (в 

даному випадку – СО2) більш небезпечній при пот-

раплянні в атмосферу, ніж оксид вуглецю СО. При 

цьому концентрація у робочій зоні буде характери-

зувати вплив СО2 безпосередньо на людину в да-

ний конкретний час, а середньодобова концентра-

ція – ступень забруднення повітря протягом трива-

лого періоду. 

22 р.з.СОс.д.СО

р.з.СОс.д.СО

ГДКГДК

ГДКГДК




iа .             (6) 

Значення гранично допустимих концентрацій і 

показника відносної агресивності нормованих шкі-

дливих викидів ВГ дизельних двигунів і діоксиду 

вуглецю наведені у таблиці. 

 

Таблиця. Допустимі концентрації і показники відносної агресивності нормованих шкідливих викидів 

ВГ і діоксиду вуглецю для дизельних двигунів 

Шкідливі викиди ВГ ди-

зельних двигунів 

ГДК, мг/м
3
 

Показник відносної  

агресивності (аі) 
В робочій 

зоні 
Середньодобова 

Оксид вуглецю 

Вуглеводні 

Оксиди азоту 

Тверді частинки 

Діоксиду вуглецю 

20 

100 

2 

– 

1830 

3 

1,5 

0,04 

– 

730
 

1 

0,63 

27,4 

200 

0,00012 

Примітки:  

1. При визначені асо2 значення ГДК в робочій зоні і середньодобової ГДК для діоксиду вуглецю приймалися мак-

симальними відповідно до рівня міжнародних стандартів.  

2. Не зважаючи на те, що забруднення повітря ТЧ є серйозною проблемою на цей час ГДК для ТЧ відпрацьованих 

газів транспортних дизельних двигунів не існують. Це пов’язано із складною і неоднозначними їхньої фракційною стру-

ктурою і впливом на людину. Проте, враховуючи сумарний високий рівень токсичності, значення показника відносної 

агресивності для ТЧ приймається рівним 200. 

 

Тобто, якщо орієнтуватися на значення ГДК, 

то вплив діоксиду вуглецю в порівнянні із іншими 

шкідливими речовинами край незначний.  

Враховуючи напрямки шкідливої дії діоксиду 

вуглецю на людину і навколишнє середовище, до 

таких поправок можуть бути віднесено [2,3]: 

αi – поправка, що враховує можливість нако-

пичення речовини в компонентах навколишнього 

середовища та в ланцюгах живлення, а також над-

ходження її в організм людини неінгаляційним 

шляхом; 

βi – поправка на ймовірність утворення за уча-

стю вихідних речовин, викинутих в атмосферу, 

вторинних забруднювачів, небезпечніших за вихід-

ні; 

δi – поправка, що враховує дію речовини на рі-

зні реципієнти, крім людини; 

λi – поправка на ймовірність вторинного заки-

дання речовини в атмосферу після осідання. 

Так для оксидів азоту поправка, що враховує 

дію речовини на різні реципієнти, крім людини 

δNOx = 1,5, а для вуглеводнів поправка, що враховує 

ймовірність утворення за участю вихідних речовин, 

викинутих в атмосферу, вторинних забруднювачів, 

небезпечніших за вихідні βCnHm = 5. 

Виходячи з цього для забезпечення 

об’єктивної оцінки дії діоксиду вуглецю, що вики-

дається із ВГ дизелів, на людину і навколишнє се-

редовище необхідно впроваджувати відповідні по-

правки, які характеризують його показник віднос-

ної агресивності. В першу чергу, це поправка, що 

враховує дію діоксиду вуглецю на різні реципієнти, 

крім людини – δi, та поправка, що враховує можли-

вість накопичення речовини в компонентах навко-

лишнього середовища та в ланцюгах живлення, а 

також надходження його в організм людини неін-

галяційним шляхом αi. 

Для обґрунтуванням і впровадження введення 

таких поправок необхідний об’єктивний науковий 
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підхід, що враховує усі складові щодо визначення 

негативного впливу діоксиду вуглецю (СО2) на лю-

дину і навколишнє середовище: парниковий ефект, 

зміна клімату як при безпосередньому впливі, так і 

довгостроковій перспективі.  

 

Висновки 

До невідкладних проблем сучасності, що 

потребує вирішення відноситься значне збільшення 

споживання органічних енергоносіїв, в першу 

чергу, нафтового палива та забруднення 

навколишнього середовища. Викид із 

відпрацьованими газами дизельних двигунів 

діоксиду вуглецю оказує негативний вплив на 

навколишнє середовище, сприяє підвищенню 

«парникового ефекту». 

1. Для урахування шкідливої дії діоксиду 

вуглецю, що викидається в навколишнє 

середовище при експлуатації дизельних двигунів 

розглянуто можливість використання методу 

комплексної оцінки витрати палива і токсичності 

відпрацьованих газів, який засновано на визначені 

паливо-екологічного критерію. 

2. Визначення масового викиду діоксиду 

вуглецю для кожного режиму роботи дизельного 

визначається, якщо відомі елементарний склад 

палива, його молекулярна маса, теплота згоряння і 

витрата, склад і витрата повітря, а також параметри 

навколишнього середовища. 

3. Для показника відносної агресивності 

діоксиду вуглецю не можна орієнтуватися на 

значення ГДК, а необхідно впроваджувати 

поправки, які враховують дію діоксиду вуглецю на 

різні реципієнти, крім людини та можливість 

накопичення речовини в компонентах 

навколишнього середовища, в ланцюгах живлення, 

а також надходження його в організм людини 

неінгаляційним шляхом. 

4. Обґрунтування і впровадження вказаних 

поправок повинно бути забезпечено на основі 

об’єктивного наукового підходу, що враховує усі 

складові негативного впливу діоксиду вуглецю на 

людину і навколишнє середовище: парниковий 

ефект, зміна клімату як при безпосередньому 

впливі, так і довгостроковій перспективі. 
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ACCOUNTING FOR THE HARMFUL EFFECT OF CARBON DIOXIDE IN COMPREHENSIVE ASSESSMENT OF 

FUEL CONSUMPTION AND EXHAUST GASES TOXICITY DIESEL ENGINES 

I.V. Parsadanov, I.V. Rykova 

Over the past decades, research into combustion processes in internal combustion engines, additional processing of exhaust 

gases has led to a reduction in harmful emissions (nitrogen oxide NOx, unburned hydrocarbons СnНm, carbon monoxide CO and 

particulate matter). However, personal concern among scientists and the international community is caused by the increase in 

CO2 carbon dioxide emissions into the environment during the operation of power plants, which contributes to the increase of the 

"greenhouse effect". In order to determine effective technical solutions for improving diesel engines with the aim of reducing fuel 

consumption and emissions of harmful substances with exhaust gases, the Department of Internal Combustion Engines of the 

National Technical University "Kharkiv Polytechnic Institute" proposed a dimensionless complex criterion of fuel economy and 

exhaust gas toxicity, which provides information on the economic and environmental perfection of diesel engines. However, this 

criterion does not take into account the environmental impact of CO2 emissions. The work considers the conditions for taking 

into account the harmful effects of CO2 using the method of comprehensive assessment of fuel consumption and exhaust gas 

toxicity. The mass emission of CO2 for each mode of diesel operation is determined if the elemental composition of the fuel, its 

molecular weight, heat of combustion and consumption, composition and consumption of air, as well as environmental parame-

ters are known. In order to provide an objective assessment of the effect of CO2 emitted from HG diesels on humans and the 

environment, it is necessary to introduce appropriate corrections that characterize its relative aggressiveness indicator. First of all, 

this is a correction that takes into account the effect of CO2 on various recipients, in addition to humans, and a correction that 

takes into account the possibility of accumulation of the substance in the components of the environment and in food chains, as 

well as its entry into the human body by non-inhalation. An objective scientific approach is necessary for the justification and 

implementation of the introduction of such amendments, which takes into account all the components of determining the negative 

impact of CO2 on humans and the environment: the greenhouse effect, climate change both in terms of direct impact and in the 

long-term perspective.  

Keywords: carbon dioxide; fuel and ecological criterion; fuel consumption; toxicity of exhaust gases 
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O. M. Kondratenko, V. A. Andronov, T. R. Polishchuk, N. D. Kasionkina, V. A. Krasnov 

ACCOUNTING THE EMISSIONS OF ENGINE FUEL VAPORS IN THE CRITERIA-

BASED ASSESSMENT OF THE ECOLOGICAL SAFETY LEVEL OF POWER 

PLANTS WITH RECIPROCATING ICE EXPLOITATION PROCESS 

 
This study proposed the approach and method on its basis for carrying out of the calculated assessment of the values 

of the comprehensive fuel and environmental criterion of Prof. I. Parsadanov as the indicator of the ecological safety 

level of the exploitation process of power plants with diesel reciprocating internal combustion engine, considering 

the mass hourly emissions of engine fuel vapor caused by the phenomena of large and small breathing of reservoirs. 

The purpose of the study is to develop the method for taking into account the parameters of pollutant emissions into 

the environment, such as motor fuel vapors due to the phenomena of large and small breathing of the power plant 

fuel tanks, as an independent factor of ecological safety. The calculated assessment according to the proposed meth-

od is carried out considering the properties of engine fuel, degree of a fuel tank filling, features of model of the en-

gine operation, daily difference of atmospheric air temperature and settings of the respiratory valve of the tank. It is 

found that considering the emission of engine fuel vapors caused by the phenomenon of small breathing has almost 

no effect on the level of environmental safety, but for the option of taking into account the effect of the phenomenon of 

large breathing, such an effect is significant. The scientific novelty of the obtained results is that for the first time a 

method for considering the emission of engine fuel vapors caused by large and small breathing of fuel tanks of recip-

rocating internal combustion engines in complex criteria-based assessment of ecological safety. The practical value 

of the obtained results is that they are suitable for quantitative and qualitative assessment of the studied effects and 

development on this basis of technical solutions and organizational measures to reduce or eliminate them by develop-

ing appropriate environmental protection technology with actuators on a methodological basis of environmental 

safety management system, including the use of other steady standardized testing cycles as models of engine opera-

tion. 

Key words: environment protection technologies; ecological safety; power plants; internal combustion engines; cri-

teria-based assessment; emission of fuel vapor; large reservoire breathing;small reservoire breathing. 
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Relevance of the study and problem statement 

In order to provide a complex assessment of the 

values of ecological safety (ES) indicators of the ex-

ploitation process of power plants (PP) with diesel re-

ciprocating internal combustion engines (RICE) [1], 

equipped with fuel tanks, which are essentially reus-

able containers (tanks) for storage of chemically active, 

flammable and explosive, toxic fluids, so it is advisable 

to use the mathematical apparatus of the complex fuel-

ecological criteria of Prof. I. Parsadanov Kfe (NTU 

«KhPI»), described in the monograph [2] and impro-

ved in the monograph [1]. 

In the study [1] the environmental protection 

technology (EPT) from the negative antropogenic im-

pact of RICE in PP during its exploitation was develo-

ped. Such EPT is based, inter alia, on the improved hi-

erarchical classification of ES factors, the source of 

which is such a technical object. In addition to emissi-

ons of legislative normalized pollutants with exhaust 

gas (EG) flow, the classifier also includes consumption 

of motor fuel as a non-renewable energy resource (mi-

neral source processing product), as well as emissions 

of motor fuel vapors due to the manifestations of small 

(SRB) and large (LRB) reservoire breathing, namely 

fuel tanks of PP. 

However, in the structure of ES factors taken into 

account by the original mathematical apparatus of the 

Kfe criterion, the first of these factors is taken into ac-

count indirectly, and the second is not taken into acco-

unt at all. The developed approaches to determining the 

ponderability of fuel consumption of RICE as the ES 

factor were used to study the application of the Kfe cri-

terion as a separate independent ES factor in the struc-

ture of a new criterion based on the mathematical appa-

ratus of Harrington's generalized desirability function 

[3]. These results were also applied to the cases of fuel 

and ecological efficiency assessment of RICE conver-

sion to the consumption of motor fuels of biological 

origin in [4–6], taking into account the properties of 

this type of alternative fuel obtained in studies [7,8]. 

Taking into account this ES factor in combination with 

the existing fully corresponds to the concept of impro-

ving the mathematical apparatus of the Kfe criterion, 

developed in [1], the general provisions [9–12] of 

RICE and oil and fuel delivery process ecologisation, 

as well as the main trends in technogenic and ecologi-

cal safety of enterprises for production, refining, stora-

ge and distribution of petroleum products [13]. 

It is also known that reusable containers (reservo-

irs) for chemically active, flammable and explosive, 

toxic fluid, which are subject to weight and inertial me-

chanical loads that are permanent, pulsed or oscillating, 

is a product of high-tech production and has a high cost 

[14]. Exploitation of ground-based vehicles fuel tanks 

is always accompanied by emissions of motor fuel va-

pors caused by the manifestations of SBR and LBR. 

This leads, firstly, to the waste of valuable and scarce 

energy resources, and secondly, to air pollution by hy-

drocarbons [15–17]. 

It also should be noted that RICE is a powerful 

source of environmental pollution by various physical 

factors, including non-renewable energy sources (mo-

tor fuel of petroleum origin) – this is a qualitative as-

pect of the relevance of topic of this study, they toge-

ther produce up to 75 % of energy (mechanical and 

electrical) in our country [2] – this is a quantitative 

aspect of the relevance of topic of this study. 

Purpose of the study is to develop the method 

for taking into account the parameters of pollutant 

emissions into the environment, such as motor fuel 

vapors due to the phenomena of large and small bre-

athing of of fuel tanks of the power plant, as an inde-

pendent ES factor.  

Problem of the study is to determine the effects 

of taking into account the emission of motor fuel va-

pors due to the phenomena of SBR and LBR of PP 

with RICE fuel tanks, in a complex criteria-based as-

sessment of the ES level of exploitation of such facili-

ties on the ESC steady standardized testing cycle (ac-

cording to UNECE Regulation 49 [18, 21]) on the ba-

sis of the improved mathematical apparatus of the 

complex fuel-ecological criterion. Object of the study 

is the ES of the PP with RICE exploitation process, on 

board of which motor fuel is stored. Subject of the 

study is the contribution to the indicators of the object 

of the study of motor fuel vapor emission caused by 

the phenomena of LBR and SBR of fuel tanks of PP 

with RICE. The study was performed on the example 

of autotractor diesel engine D21А1 (2Ch10.5/12 in 

accordance with ISO 3046-1:2002 [19]). Methods of 

the study. Analysis of specialized scientific and tech-

nical, normative, patent and reference literature, analy-

sis of data of bench motor tests on standardized steady 

test cycles, basics of the scientific discipline «Theory 

of RICE», improved mathematical apparatus of comp-

lex fuel-ecological criterion, method of least squares. 

Tasks of the study are the following points. 

1. Development of the method for the calculated asses-

sment of the values of the complex fuel-ecological cri-

terion with taking into account the emissions of motor 

fuel vapors due to the phenomena of LRB and SRB of 

PP fuel tanks with RICE. 2. Obtaining the initial data 

set for the calculation study for the ESC standardized 

steady testing cycle and 2Ch10.5/12 autotractor diesel 

engine. 3. Calculated assessment of the values of the 

complex fuel-ecological criterion taking into account 

the emissions of motor fuel vapors caused by the phe-

nomena of LRB and SRB of PP with RICE fuel tanks 

and analysis of its results. 

Scientific novelty of the obtained results. For the 
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first time the method for taking into account the emissi-

on of motor fuel vapors caused by large and small bre-

athing of fuel tanks of reciprocating internal combusti-

on engines in complex criteria-based assessment of 

ecological safety. 

Practical value of the obtained results. Method 

based on the proposed approache for the calculated as-

sessment are suitable for quantitative and qualitative 

assessment of the studied effects and development on 

this basis of technical solutions and organizational me-

asures to reduce or eliminate them by developing ap-

propriate environmental protection technology with 

executive bodies on a methodological basis of environ-

mental safety management system (ESMS), including 

the use of other stesdy standardized testing cycles as 

models of engine exploitation. 

1. Method of calculated assessment of values of 

complex fuel-ecological criterion with taking into 

account emissions of motor fuel vapors caused by 

phenomena of large and small breathing of fuel 

tank of power plant  

It is a well-known fact that the storage of motor 

fuels, both separately and on board the PP with RICE, 

is accompanied by negative effects of emissions of 

motor fuel vapors into the atmospheric air by the 

mechanisms of LRB and SRB [15–17]. 

LRB for fuel tank is a phenomenon of emission 

of motor fuel vapors into the atmospheric air, which 

has a volley character, which is caused by displace-

ment of gaseous fluid from the tank by dripping liquid 

at its full or partial filling (refueling) through regulated 

or unregulated shut-off valve. 

SRB for fuel tank is a phenomenon of emission of 

motor fuel vapors into the atmospheric air, which has a 

volley character, which is due to cyclical changes in 

temperature (daily fluctuations of air temperature and 

barometric pressure) during operation of the PP with 

RICE or tank, which causes alternating evaporation 

and condensation of liquid motor fuel and the corres-

ponding change in the value of the pressure of its satu-

rated vapors in the tank, the lack and excess of which 

is compensated by mass exchange with environment 

air through the adjusted two-way valve in the shut-off 

body of the tank. 

In general, losses of petroleum products during 

their storage in tanks are divided into the following 

[14–17]: a) from leaks in leaky housings and loosely 

closed shut-off bodies of tanks and their pipelines and 

fittings b) from mixing different types and grades of 

petroleum products in the same tank during alternating 

refueling; c) from evaporation when expelled to atmo-

spheric air vapor-air mixture. The phenomena of LRB 

and SRB are types of loss of petroleum products during 

their storage in tanks by evaporation. Such losses also 

include: a) from tank ventilation and ejection of fuel 

vapor; b) from the saturation of air over the free sur-

face of the oil product with its vapor. Therefore, since 

the phenomena of LBR and SBR are accompanied by 

mass hourly emission motor fuel vapors from PP with 

RICE during its exploitation, it is possible and appro-

priate to develop a methodology and implement on its 

basis the calculated assessment of ES level of this pro-

cess using improved mathematical apparatus of com-

plex fuel-ecological criterion Kfe.  

1.1 Analysis of the criterion mathematical ap-

paratus 

The value of the Kfe criterion for the i-th steady 

regime of RICE operation with the value of the weight 

factor WF is determined by formula (1.1) [1,2], and the 

place in it of mass hourly emissions of motor fuel va-

pors caused by LRB and SRB, in this paper proposed 

by formula (1.2). 
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where Ne – the RICE effective power, kW; Gfuel – mass 

hourly fuel consumption, kg/h; Hu – lower heat of 

combustion of motor fuel, MJ/kg; Gk – mass hourly 

emission of the k-th pollutant component of EG, kg/h; 

Ak – dimensionless indicator of the relative aggressive-

ness of the k-th pollutant component of EG; h – total 

number of legally regulated polluting components in 

EG; σ – dimensionless indicator of the relative risk of 

pollution in different areas; f – dimensionless coeffici-

ent that takes into account the nature of EG scattering 

in the atmosphere. 

1.2 Method of determining the value of motor 

fuel vapor emissions and taking into account this 

factor of ecological safety in a complex criteria-

based assessment 

As mentioned above, to implement the solution of 

the scientific and technical problem, it is proposed to 

introduce into the structure of formula (1.2) as a com-

ponent of formula (1.1) the component G(RB)∙A(RB), 

which is the product of mass hourly emissions of motor 

fuel due to LRB and SRB G(RB) and dimensionless 

indicator of relative aggressiveness of motor fuel vapor 

A(RB). 

As the value of A(RB) is proposed to use the va-

lue of the ponderability of the fuel component of the 

Kfe criterion, averaged over the entire field of operatio-

nal regimes of 2Ch10.5/12autotractor diesel engine, 
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defined in previous studies by equating expressions for 

partial derivatives of Kfe by Gfuel and Gk. Then we take 

A(RB) = Afuel = 38.4. Then the diagram of the share 

contribution of the ponderability of emission of motor 

fuel vapors has the form shown in Fig. 1. 
 

A(NOx); 41,1; 14,5%

A(CnHm); 3,2; 1,1%

A(CO); 1; 0,4% A(RB); 38,4; 13,5%

A(PM); 200; 70,5%

A(PM)

A(NOx)

A(CnHm)

A(CO)

A(RB)

 
a) 

Afuel; 38,4; 11,9%

A(NOx); 41,1; 12,8%

A(CnHm); 3,2; 1,0%

A(CO); 1; 0,3%

A(RB); 38,4; 11,9%

A(PM); 200; 62,1%

A(PM)

A(NOx)

A(CnHm)

A(CO)

A(RB)

Afuel

 b) 

Fig. 1. Share contribution of A(RB) to the structure of 

the ponderability of ES factors in the mathematical 

apparatus of the Kfe criterion without taking into ac-

count the ponderability of fuel consumption (a) 

 and with taking it into account (b) 
 

The value of the emission G(RB) is proposed to 

be defined as the sum of the emission at LRB G(SB) 

and the emission at SRB G(IB) of the tank by formula 

(1.3). The mass hourly emission G(SB) is determined 

by formula (1.4). 

G(RB) = G(SB) + G(IB), kg/h,       (1.3) 

G(SB) = М(SB) / τSB , kg/h,          (1.4) 

where M(SB) – mass of volley emissions of motor fuel 

vapor, kg; τSB – time between volleys of emissions, h. 

The method based on the following assumptions 

has been developed to determine the G(SB) emission 

values: a) the PP fuel tank equipped with the studied 

RICE is refueled with a new portion only after full 

consumption of motor fuel; b) the volume of the porti-

on of fuel when refueling the fuel tank corresponds to 

its full volume; c) the regime of operation of the PP 

with RICE is variable, the duration of the shift is 8 ho-

urs without a break, for the day the PP operates 1 (8 

hours), 1.5 (12 hours), 2 (16 hours) or 3 (24 hours) shi-

fts; d) the model of exploitation of such PP is ESC ste-

ady standardized testing cycle, containing 13 steady-

state regimes of operation; e) during the operation of 

the PP there are no significant fluctuations in tempera-

ture and humidity, barometric pressure and other mete-

orological parameters; e) when emptying the fuel tank 

and filling it with a new portion of motor fuel, its va-

pors does not mix with atmospheric air, i.e. the emissi-

on consists exclusively of fuel vapor and does not con-

tain air; g) the velocity of the fluid in the processes of 

both emptying and filling the fuel tank is negligible. 

The fuel tank of the T-25 tractor equipped with a 

2Ch10.5/12 diesel engine can contain up to 45 liters of 

liquid fuel [9,22]. Taking into account the following 

accepted assumptions, we will be impressed that at full 

refueling of the fuel tank of such PP the volume of 

motor fuel vapors V(SB) is equal to the volume of the 

fuel tank, i.e. V(SB) = 4,5∙10
–2

 m
3
. In this case, taking 

into account that the molar mass of diesel fuel grade 

«3» μfuel = 172.3 g/mol [23], and the process itself ta-

kes place at a pressure equal to normal atmospheric 

magnitude p0 = 101325 Pa, and the atmospheric air 

temperature t0 = 300 K (27 °C), the mass of the volley 

emission M(SB) of fuel vapor will be 0.314 kg at the 

vapor density of fuel in the tank ρ = 6.978 kg/m
3
. 

The duration of the period of time between vol-

leys of fuel vapor emission τSB can be determined by 

the regime values of the time of consumption of the 

entire fuel tank of the PP with RICE τff, parameters of 

the DPA operation model and data on the EU operation 

mode equipped with this SEA. The value of the durati-

on of the period τff for a single RICE steady regime of 

operation is determined by formula (1.5). 

τff = Mfuel / Gfuel, h,                     (1.5) 

where Mfuel – mass of fuel in a fully filled PP fuel tank, 

kg; Gfuel – RICE mass hourly fuel consumption, kg/h. 

The value of mass Mfuel is 38.25 kg at a density of 

liquid motor fuel ρfuel = 850 kg/m
3
 under normal condi-

tions [17]. The distribution of the values of the value of 

τff in the field of operating regimes of the 2Ch10.5/12 

diesel engine is shown in Fig. 2,a. It shows that the 

average value of τff in this field is 23.019 hours. Then 

the amount of emission G(SB) is determined by formu-

la (1.6). 

G(SB) = М(SB) / τff = Gfuel ∙ М(SB) / Мfuel = 

= Gfuel ∙ 8.209∙10
–3

, kg/h.                    (1.6) 

The consumption time per unit mass (1 kg) of di-

esel fuel by the 2Ch10.5/12 diesel engine τf1 is determi-

ned by formula (1.7). 

τf1 = 1 / Gfuel, h.                (1.7) 

The distribution of values of time τf1 in the field 

of operating regimes of the 2Ch10.5/12 diesel engine is 

shown in Fig. 2,b. This figure shows that the average 

value of τf1 in this field is 0.602 hours. 

The distribution of emission values G(SB) and 

G(IB) on the field of of operating regimes of the diesel 

engine 2Ch10.5/12 is shown in Fig. 2,c and Fig. 2,d. It 

shows that the average value of G(SB) in this field is 

0.018 kg/h and such value of G(SB) is 0.0011 kg/h. 

Graph of the dependence of the total average (on 

the field of operating regimes), maximum (nominal ef-

fective power regime) and minimum (minimum idling 

regime) mass emission of fuel vapors on the LRB me-

chanism for 1 working day the source of which is the 

PP with the 2Ch10.5/12 diesel engine, MΣ(SB) from 

the duration of the working shift τW is shown in Fig. 3. 
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d) 

Fig. 2. Distributions of magnitudes of value τff (a), val-

ue τf1 (b), values of emission G(SB) (c), emission G(IB) 

(d) on the field of operating regimes of the 2Ch10.5/12 

autotractor diesel engine 
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Fig. 3. Graph of the dependence of the total daily mass 

emission MΣ(SB) on the duration of the working shift 

τW of PP with 2Ch10.5/12 diesel engine  
 

To determine the values of the mass hourly emis-

sion of motor fuel vapor emitted by the phenomenon of 

SRB, G(IB), the following method is proposed accor-

ding to which the emission value of G(IB) will be de-

termined by formula (1.8). 

G(IB) = М(IB) / τIB, kg/h,           (1.8) 

where M(IB) – mass of volley emissions of motor fuel, 

kg; τIB – duration of the period of time between volleys 

of emissions, h. 

Given that the main driving force of the emission 

of motor fuel vapors in the SRB phenomena in the PP 

is the daily air temperature difference Δt0, and the 

emission leads to its increase, which occurs once a day, 

then the time τIB will be 1 day, i.e. 24 hours. 

The mass of fuel vapor emission M(IB) is defined 

as the sum of two values, one of which is due to the 

increase in saturated vapor pressure of motor fuel 

Mf(IB), and the second is due to increase in gaseous 

pressure in the isochoric process when heated Mt(IB), 

i.e. by formula (1.9). 

М(IB) = Мf(IB) + Мt(IB), kg.        (1.9) 

According to the official information server of the 

Kharkiv Regional Center for Hydrometeorology [24] 

and the independent Internet resource Meteopost [25], 

the largest diurnal temperature differences on the pla-

net are areas with a sharply continental climate, inclu-

ding deserts. In summer, the air temperature in the Sa-

hara desert reaches 50 °C during the day (and solids up 

to 70 °C under direct sunlight), and drops to 0 °C at 

night. For the city of Kharkiv, according to the source 

[25] for 2018, the following data were obtained (see 

Fig. 4): the highest average monthly temperature du-

ring the day is observed in August (+29.9 °C), the lo-

west – in February (–2.6 °C); the highest average mon-

thly temperature at night is observed in July (+17.7 

°С), the lowest – in February (–7.0 °С); the average an-

nual value of the average monthly temperature during 

the day is +13.4 °С, and at night – +4.7 °С; the average 

daily temperature difference during the year ranges 

from +2.3 °С (December) to +14.0 °С (August), and its 

average annual value is +8.6 °С. Thus, the daily diffe-

rence in air temperature in Kharkiv during the year do-

es not exceed 15 °С, and on some days it reaches extre-

me values of 0 °С and 20 °С. 
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Fig. 4. Distribution of values of average monthly air 

temperature and daily temperature difference  

in Kharkiv for 2018 by months of the year 

 

The value of the mass of vapor emission Mf(IB) is 

proposed to be obtained from the analysis of the equa-

tion of state of an ideal gas (formula (1.10)), namely 

from formula (1.11). 

Мf(IB) = ∂mf(IB) / ∂pfv ∙ Δpfv, kg,   (1.10) 

mf(IB) = μfuel ∙ pfv ∙ Vfv / (R ∙ Tfv), kg,   (1.11) 

∂mf(IB) / ∂pfv = μfuel ∙ Vfv / (R ∙ Tfv) = 

= 0,0207 ∙ Vfv / Tfv, kg/Pa,           (1.12) 

Δpfv = p0 + pнп, Pa,               (1.13) 

pнп = exp(((Tfv – 273) – 2,5) / 53,439), Pa, (1.14) 

where μfuel = 172.3 g/mol [23] – molar mass of fuel va-

por; pfv – fuel vapor pressure in the fuel tank, Pa; Vfv – 

volume of fuel vapor in the fuel tank, m
3
; R = 8,314  

J/(mol∙K) – universal gas constant; Tfv – fuel vapor 

temperature in the fuel tank, K; p0 = 101325 Pa – baro-

metric pressure; pnp = f(Tfv) is the saturated vapor pres-

sure of the fuel at a given temperature (see [26]), Pa. 

The following parameters of influencing factors 

were considered in this study: a) Tfv = 0…50 °С, i.e. 

ΔTfv = [5, 15, 50] °С; b) Vfv = [1/4, 1/2, 3/4]∙Vft, Vfv = 

45 l – volume of the fuel tank, i.e. Vfv = [11.25, 22.5, 

33.75] l; c) the basic values of the influencing factors 

are: ΔTfv = 15 °С, Vfv = 1/2∙Vft = 22.5 l. 

The dependence pnp = f(Tfv) for diesel fuel is con-

tained in Fig. 5. The dependence of the values of the 

mass of diesel fuel vapor in the fuel tank of PP on the 

degree of filling the tank with liquid fuel for the initial 

conditions is illustrated in Fig. 6. Graphs of the depen-

dence of the values of the mass gain and mass of vapor 

of diesel fuel in the fuel tank on its temperature for dif-

ferent degrees of filling the tank with liquid fuel are 

shown in Fig. 7. In Fig. 7 shows that such dependences 

are almost linear and significantly different for diffe-

rent degrees of filling the tank with fuel. 

The increase in the pressure of the gaseous fluid 

in the fuel tank of PP, due to the heating of the fuel va-

por is determined by formula (1.15). 

pfv = mt(IB) ∙ R ∙ Tfv / (μfuel ∙ Vfv) = 

= 48,253 ∙ mt(IB) ∙ Tfv / Vfv, Pa.           (1.15) 

In Fig. 8 is a graph of the dependence of the va-

lues of the diesel fuel vapor pressure in the PP fuel 

tank on the degree of filling the tank with liquid fuel 

for the initial conditions Fig. 8 shows that these depen-

dences are almost linear. 
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Fig. 5. Graph of dependence of saturated vapor pres-

sure of diesel fuel on its temperature 
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Fig. 6. Graph of dependence of values of mass of diesel 

fuel vapors in the fuel tank of PP on the degree of fill-

ing tank with liquid fuel for the initial conditions 
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Fig. 7. Graphs of dependence of values of mass and 

gaine of mass of vapors of diesel fuel in the fuel tank of 

PP on its temperature for various degrees of filling of 

a tank with liquid fuel 
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Fig. 8. Graphs of dependence of the values of the pres-

sure gain and vapor pressure of diesel fuel in the PP 

fuel tank on its temperature for different degrees of 

filling the tank with liquid fuel 

 

The value of the excess pressure of the gaseous 

fluid in the PP fuel tank, which is set to the shut-off va-

lve for the tractor T-25 pvalve is 15 kPa and vacuum –5 

kPa [20,22]. Fig. 8 shows that the value of excess va-

por pressure of motor fuel, taking into account its 

evaporation almost does not depend on the degree of 

filling the PP fuel tank, so further calculations used the 

values of the studied values for the case of filling the 

tank with liquid fuel by half, i.e. Vfv = 22.5 liters. 

Also in Fig. 8 shows that the value of the excess 
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vapor pressure of motor fuel in the tank in a certain 

temperature range does not exceed the value of pvalve. 

The temperature at which the values of pfv and pvalve are 

equalized and the shut-off valve of the fuel tank is ope-

ned, tvelve is determined by formula (1.22) based on for-

mulas (1.16)–(1.21) and is 35 °C (308 K) [26]. 
 

   
 

 

 
 fvfvfuel

fvfvfv

fvfuel

fv

fvfvfv

Tp

TRTm

Tp

TRTm

TVTV













0

00

0

, m
3
, (1.16) 
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where μfuel = 172.3 g/mol; p0 = 101325 Pa; Tfv = 273 K; 

R = 8.314 J/(mol∙K); Vfv = 22.5∙10
–3

 м
3
; pнп(T0) = 954 

Pa; then pfv(T0) = 102279 Pa; mfv(Т0) = 0,175 kg;  

pнп(Tfv = 313 К) = 2017 Pa; pfv(Tfv = 313 К) = 103342 

Pa; pнп(Tfv = 323 К) = 2432 Pa; pfv(Tfv = 323 К) = 

= 103757 Pa. 

Thus, after transformations and substitutions, and 

also provided that pfv(Tfv) = p0 + рvelve, and pvalve = 

= 15000 Pa, it was obtained the formula (1.23), using 

which the method of successive approximations obtai-

ned the dependence of the temperature tvelve on the 

pressure pvalve, presented in Fig. 9 and described by the 

least squares method by polynomial function – see for-

mula (1.24) (R
2
 = 1.0). 
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Fig. 9. Graph of dependency of the values of opening 

temperature of the shut-off valve of the fuel tank cover 

tvelve on the vapor pressure of the motor fuel pvalve to 

which the valve is set 

 

It should also be noted that both formula (1.23) 

and formula (1.24) do not include the value of the vo-

lume Vfv, which explains the nature of the graphs in 

Fig. 8 and, in turn, is explained by the fact that in the 

equation of state of an ideal gas solved with respect to 

pressure, the mass of gas mfv fully corresponds to its 

volume Vfv, and these values are in the numerator and 

denominator, respectively, and the gas is saturated va-

por, that is, there is a thermodynamic similarity. 

2 Results of assessment of the criterion with 

taking into account motor fuel vapor emissions and 

their analysis 

Variants for calculated study 

The study will consider the following variants of 

G(IB) emission values: Variant A – «Worst Global» – 

the valve is set to pvalve = 0 kPa, daily air temperature 

difference ΔTfv is the maximum observed in populated 

areas of the Earth, i.e. in the desert ΔTfv = 50 °C. Vari-

ant B – «Worst local» – the valve is set to pvalve = 0 

kPa, the daily difference in air temperature ΔTfv is the 

maximum observed in Kharkov ΔTfv = 40 °C. Variant 

C – «Actual global» – the valve is set to pvalve = 15 kPa, 

the daily air temperature difference ΔTfv is 50 °C. Vari-

ant B – «Actual local» – the valve is set to pvalve = 15 

kPa, ΔTfv = 40 °C. 

Given that, in contrast to the value of the motor 

fuel vapor pressure in the fuel tank pfv, which does not 

depend on the degree of filling the tank with motor fu-

el, but only on the temperature Tfv, the value of mass of 

vapors of motor fuel in the tank mfv depends on the vo-

lume Vfv similarly to the value of emission G(IB). 

In this study, it is assumed that the operation of 

the PP, equipped with the 2Ch10.5/12 diesel engine, 

with the already studied degrees of filling the fuel tank 

– 1/4, 2/4 and 3/4 – is equally likely, and therefore 

when obtaining the value of emission G(IB) uses the 

arithmetic mean of the mass mfv. The value of the mass 

mfv is obtained by the equation of state of an ideal gas 

as the difference for the initial and final state of a ther-

modynamic system. When obtaining the value of the 

duration of period of time between emissions, we will 

assume that the heating cycle of motor fuel in the tank 

is 1 day, i.e. τIB = 24 hours. 

The results of the calculation study 

Fig. 10 illustrates graphs of the dependence of the 

values of the mass of motor fuel vapor in the fuel tank 

mfv on the degree of filling of the tank Vfv for different 

values of vapor temperature. Fig. 11 shows the value of 

the mass of volley emissions of motor fuel for one of 

its cycles ΔmfvΣ for all variants of the calculation study. 

Fig. 12 illustrates the value of volley mass hourly emi-

ssion of motor fuel vapors for one of its cycle G(IB) 

for all variants of the calculated study. 

The calculation study considered the following 
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variants for the composition of the set of ES factors, 

taken into account by the mathematical apparatus of 

the complex fuel-ecological criterion. Variant A – «Re-

ference» – without taking into account the emission of 

motor fuel vapors coused by both LRB and SRB phe-

nomena. Variant B – «Large» – with taking into acco-

unt the emission of motor fuel vapors coused by LRB 

phenomena. Variant C – «Small» – with taking into ac-

count the emission of motor fuel vapors coused by 

SRB phenomena. Variant D – «Full» – with taking into 

account the emission of motor fuel vapors coused by 

both LRB and SRB phenomena. 
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Fig. 10. Graphs of the dependence of the values  

of the mass of motor fuel vapor in the fuel tank mfv on 

the degree of filling of the tank Vfv for different values 

of vapor temperature 
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Fig. 11. Value of the mass of volley emissions  

of motor fuel for one of its cycles ΔmfvΣ for all variants 

of the calculation study 
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Fig. 12. Value of volley mass hourly emission of motor 

fuel vapors for one of its cycle G(IB) for all variants of 

the calculated study 

 

Fig. 13 contains the distribution of the values of 

the mass hourly emission of motor fuel vapors coused 

by both LRB and SRB phenomena according to the re-

gimes of the ESC testing cycle for 2Ch10.5/12 auto-

tractor diesel engine. In Fig. 14 summarizes the distri-

bution of the values of the Kfe criterion by regimes of 

the the ESC testing cycle for 2Ch10.5/12 autotractor 

diesel engine. In Fig. 15 shows the distribution of the 

values of the effect of δKfe on the regimes of the ESC 

testing cycle for 2Ch10.5/12 autotractor diesel engine. 

Fig. 16 shows the distribution of the average operating 

values of the Kfe criterion and the effect of δKfe for 

2Ch10.5/12 autotractor diesel engine and all studied 

variants. 

Fig. 13 shows that the individual regime values of 

the amount of motor fuel vapor emission from the tank 

is observed at the minimum idling regime (ncs = 800 

rpm, M = 0.6 N∙m), and the maximum – at the nominal 

power regime (ncs = 1800 rpm, M = 95 N∙m). Fig. 14 

and Fig. 15 show that taking into account the emission 

of motor fuel vapors caused by the SRB phenomenon 

have almost no effect on the individual regime values 

of the Kfe criterion according to the ESC cycle for the 

2Ch10.5/12 diesel engine, but this effect is significant 

for the case of taking into account emission of motor 

fuel vapors caused by the LRB phenomenon.  
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Fig. 13. Distribution of the values of the mass hourly 

emission of motor fuel vapors coused by both LRB and 

SRB phenomena according to the regimes of the ESC 

testing cycle for 2Ch10.5/12 diesel engine 
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Fig. 14.  Distribution of the values of the Kfe criterion 

by regimes of the the ESC testing cycle for 2Ch10.5/12 

diesel engine 
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Fig. 15. Distribution of the values of the effect of δKfe 

on the regimes of the ESC testing cycle for 2Ch10.5/12 

diesel engine 
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Fig. 16. Distribution of the average operating values of 

the Kfe criterion and the effect of δKfe for 2Ch10.5/12 

autotractor diesel engine and all studied variants 

 

Fig. 16 shows that the average operational values 

of the Kfe crierion for the first variant differ to a lesser 

extent by the value of δKfe up to 0.25 %, and for the 

second – up to 5.25 %. 

 

Conclusions  

Thus, based on the analysis of the results of the 

study described in this paper, the following conclusi-

ons can be drawn. 

1. The method of calculated assessment of values 

of the complex fuel-ecological criterion of Prof. I. Par-

sadanov with taking into account the mass hourly 

emissions of motor fuel vapor caused by the phenome-

na of large and small breathing of reservoirs. The es-

sence of the proposed approach is to obtain the values 

of the ponderability of such a pollutant as the average 

of the field operating regimes of the diesel engine va-

lue of the ponderability of the fuel component of the 

complex fuel-ecological criterion Afuel = 38.4; obtai-

ning values of mass hourly emission of motor fuel va-

por depending on the difference in daily air temperatu-

re, the degree of filling the tank with liquid fuel and the 

dynamics of its consumption by the engine and adjust-

ing the spring of the two-way safety valve of the tank 

cap. 

2. The set of initial data for the implementation of 

the calculation study for the ESC standardized steady 

testing cycle based on the analysis of the data of bench 

motor tests of 2Ch10.5/12 diesel engine. It was deter-

mined that the value of the mass hourly emission of 

motor fuel vapor caused by the SRB phenomenon un-

der the assumptions does not depend on the settings of 

the safety valve of the tank cap, and the value of excess 

pressure in the tank does not depend on the degree of 

filling it by liquid fuel. 

3. Calculated assessment of the values of the 

complex fuel-ecological criterion is carried out with 

taking into account the emissions of motor fuel vapors 

caused by the phenomena of LRB and SRB from fuel 

tank of the EU with RICE. It was determined that the 

individual regime value of the amount of motor fuel 

vapor emission from the tank is observed in the regime 

of minimal idling, and the maximum – in the regime of 

nominal power. It was also found that the average ope-

rational values of the Kfe criterion for the ESC cycle for 

2Ch10.5/12diesel engine with taking into account the 

emission of motor fuel vapors caused by the SRB phe-

nomenon has almost no effect (up to 0.25 %), but for 

the case of taking into account the effect of taking into 

account the emission of motor fuel vapors caused by 

the SRB phenomenon the impact is significant (up to 

5.25 %). Identified dependences are described by for-

mulas by the method of least squares.  
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ВРАХУВАННЯ ВИКИДУ ПАРІВ МОТОРНОГО ПАЛИВА ПРИ КРИТЕРІАЛЬНОМУ ОЦІНЮВАННІ РІВНЯ 

ЕКОЛОГІЧНОЇ БЕЗПЕКИ ЕКСПЛУАТАЦІЇ ЕНЕРГОУСТАНОВОК З ПОРШНЕВИМ ДВЗ 

О. М. Кондратенко , В. А. Андронов, Т. Р. Поліщук , Н. Д. Касьонкіна, В. А. Краснов  

У цьому дослідженні запропоновано підхід для здійснення розрахункового оцінювання значень комплексного па-

ливно-екологічного критерію проф. І.В. Парсаданова як показника рівня екологічної безпеки процесу експлуатації енер-

гоустановок з дизельним двигуном з урахуванням масових годинних викидів пари моторного палива, спричинених яви-

щами великого та малого дихання резервуарів. Метою дослідження є розробка способу для врахування параметрів ви-

киду в навколишнє природне середовище такого полютанта, як парів моторного палива, зумовленого явищами великого 

та малого дихання паливних баків енергоустановки, як самостійного чинника екологічної безпеки при комплексному 

критеріальному оцінюванні рівня екологічної безпеки процесу експлуатації таких технічних об’єктів. Здійснено розра-

хункове оцінювання згідно до запропонованої методики з урахуванням властивостей моторного палива, ступеня запов-

нення паливного баку, особливостей моделі експлуатації двигуна, добового перепаду температури атмосферного повітря 

та налаштувань дихального клапана резервуара, та встановлено, що врахування викиду парів моторного палива, спричи-

неного явищем малого дихання, майже не чинить впливу на показники рівня екологічної безпеки, проте для варіанту 

врахування ефекту від явища великого дихання такий вплив є суттєвим. Наукова новизна отриманих результатів полягає 

у тому, що вперше запропоновано спосіб для врахування викиду парів моторного палива, спричиненого явищами вели-

кого та малого дихання паливних баків енергоустановок з поршневим двигуном внутрішнього згоряння при комплекс-

ному критеріальному оцінюванні показників рівня екологічної безпеки процесу їх експлуатації. Практична значимість 

отриманих результатів полягає у тому, що отримані результати придатні для надання кількісної і якісної оцінки дослі-

джуваних ефектів та розробки на цій основі технічних рішень і організаційних заходів щодо їх зменшення чи зведення 

нанівець шляхом розробки відповідної технології захисту навколишнього середовища з виконавчими органами на мето-

дологічній основі системи управління екологічною безпекою, у тому числі й при застосуванні інших стаціонарних стан-

дартизованих випробувальних циклів як моделей експлуатації двигунів. 
Ключові слова: технології захисту навколишнього середовища; екологічна безпека; енергоустановки; двигуни 

внутрішнього згоряння; критеріальне оцінювання; викид парів палива; велике дихання резервуару; мале дихання резер-

вуару. 
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Є.В. Білоусов, А.П. Марченко, М.Є. Рибальченко, В.П. Савчук, Г.Я. Тулученко  

РОЗРОБКА МЕТОДІВ ОЦІНКИ ТЕХНІЧНОГО СТАНУ ДВИГУНІВ ЗА  

РЕЗУЛЬТАТАМИ ІНДИЦІЮВАННЯ РОБОЧОГО ПРОЦЕСУ НА РЕЖИМАХ 

ВІДМІННИХ ВІД НОМІНАЛЬНИХ 
 

Оцінка технічного стану суднових двигунів внутрішнього згоряння за параметрами та характером перебігу 

робочого процесу – поширена практика при їх експлуатації. Зняття та аналіз індикаторних діаграм є 

обов’язковою процедурою, передбаченою правилами технічної експлуатації для основної номенклатури суд-

нових двигунів великої та середньої розмірності. Для такої оцінки створено цілий арсенал засобів індицію-

вання, від класичних механічних систем до електронних засобів періодичної або неперервної дії. Стрімкий 

розвиток електронних систем контролю та зміни в підходах до логістичних операцій на морському транс-

порті наклали низку обмежень, які дещо звужують можливості використання зазначених методів. Біль-

шість суден, які складають зараз основу світового торгового флоту, побудовані 10...15 років тому. Інфор-

мація про результати індиціювання двигунів таких суден під час стендових випробувань подається у вигляді 

растрових зображень. Це ускладнює процес їх використання як еталонних, необхідних для порівняння з фак-

тичними діаграмами, отриманими в процесі експлуатації за допомогою електронних систем контролю, які 

за останні кілька років прийшли на зміну механічним індикаторам. Крім того, тенденції до зниження швид-

костей ходу суден ускладнюють, а найчастіше і унеможливлюють індиціювання двигунів на специфікаційних 

режимах експлуатації. В результаті, ефективність використання індикаторних діаграм для оцінки поточ-

ного технічного стану різко знижується. У зв’язку з цим виникає об’єктивна потреба щодо співставлення 

різних методів отримання та зберігання інформації про результати індиціювання між собою та приведення 

цієї інформації до єдиного методу подання, зручного для обробки та аналізу. Крім того, існує необхідність 

розробки методів отримання еталонних діаграм для неспецифічних режимів на основі обробки результатів 

приймально-здавальних стендових випробувань конкретного двигуна для оцінки його технічного стану за ре-

зультатами індиціювання на режимах часткового навантаження. Зіставленню різних методів представ-

лення інформації та отримання еталонних індикаторних діаграм для неспецифічних режимів роботи двигу-

нів присвячено це дослідження. 

Ключові слова: суднові малообертові двигуни; індикаторна діаграма; режим роботи; поверхня Кунса. 

 

Вступ 

Для забезпечення ефективної та надійної ро-

боти суднового дизельного двигуна дуже важливо 

забезпечити однаковий перебіг робочих процесів у 

кожному з циліндрів двигуна та продукування 

окремими циліндрами однакової потужності. Тому 

в процесі експлуатації надзвичайно важливо мати 

об’єктивну інформацію про характер перебігу ро-

бочого процесу та ефективно управляти різними 

механізмами та агрегатами, що забезпечують його 

відповідний перебіг. Основним джерелом такої 

інформації є індикаторні діаграми в pV та  

рφ-координатах, які широко використовуються як 

при проведенні наукових досліджень, так і в прак-

тиці експлуатації. В першому випадку індикаторні 

діаграми є базою для оцінки ступеня досконалості 

робочого процесу та його відповідності поставле-

ним під час проектування завданням (максимальна 

економічність, відповідність екологічним нормам). 

У другому випадку індикаторні діаграми викорис-

товуються для оцінки характеру перебігу робочого 

процесу порівняно з еталонними діаграмами, отри-

маними на стенді заводу виробника в ході прийма-

льно-здавальних випробувань конкретного двигу-

на. Для проведення процедури індиціювання в 

процесі експлуатації на більшості суднових двигу-

нів (крім малорозмірних високообертових) перед-

бачені спеціальні індикаторні крани, які сполуча-

ють порожнину робочого циліндра з вимірюваль-

ним пристроєм [1, 2]. Сама процедура проведення 

індиціювання та аналізу отриманих індикаторних 

діаграм є штатною та передбачена регламентом 

контролю та обслуговування двигунів на судні в 

процесі їх експлуатації та повинна проводитися не 

рідше одного разу на місяць, якщо інше не зазначе-

но в інструкції з експлуатації конкретного двигуна 

[2, 3]. Арсенал засобів індиціювання робочих цилі-

ндрів двигунів досить широкий, від механічних 

індикаторів до електронних систем як періодично-

го, і неперервного контролю [4-7]. 

Актуальність дослідження 

У практичній експлуатації судновими механі-

ками оцінюється лише незначна кількість номіна-

льних параметрів робочого процесу [2, 3], до яких 

можна віднести: максимальний тиск стиснення ро-

бочого тіла в циліндрі (рс), максимальний тиск ци-

клу (рz), індикаторну потужність циліндра (Ni), від-

хилення максимального тиску в окремих циліндрах 

(Δрz). Здебільшого така ситуація обумовлена тру-

домісткістю обробки індикаторних діаграм та від-

носно невисокою їх якістю (особливо діаграм, 

отриманих за допомогою механічних систем), що 

вимагає від обслуговуючого персоналу володіння 

спеціальними методами математичної обробки да-

 Є.В. Білоусов, А.П. Марченко, М.Є. Рибальченко, В.П. Савчук, Г.Я. Тулученко, 2022 
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них, чого в умовах масової підготовки суднових 

механіків досягти достатньо проблематично.  

Більш глибокий аналіз робочого процесу за-

снований на зіставленні отриманих індикаторних 

діаграм з еталонними, отриманими в результаті 

стендових випробувань двигуна або отриманих 

аналітично з використанням методів математично-

го моделювання [8, 9]. Донедавна такий метод ана-

лізу широко використовувався на флоті [10], однак, 

структурні зміни в галузі експлуатації суден та всі-

єї логістичної системи транспортування вантажів 

призвели до виникнення низки обмежуючих фак-

торів, що ускладнюють використання таких підхо-

дів завдяки відмови від експлуатації суден на шви-

дкостях, які забезпечуються номінальними режи-

мами роботи головних двигунів. 

Традиційно як еталонні розглядалися діаграми 

робочого процесу, отримані в ході стендових ви-

пробувань двигуна на режимах, близьких до мак-

симальної тривалої потужності (Maximal 

Continuous Rating – МСR). Для цього двигун, що 

підлягає контролю, повинен бути виведений на цей 

режим і пропрацювати на ньому протягом тривало-

го часу, що необхідно для стабілізації теплового 

стану. Протягом всього процесу індиціювання дви-

гун повинен працювати на цьому режимі. Однак 

сучасні тенденції до зниження швидкостей руху 

суден з метою економії палива, при яких прокла-

дання маршруту не передбачає швидкісних ділянок 

і в той же час встановлює жорсткий графік руху, 

призводять до того, що провести повноцінні ви-

пробування дуже часто стає неможливим. 

Шляхи вирішення проблеми 

Для вирішення зазначеної проблеми розгляда-

ється можливість використання як еталонних, ін-

дикаторних діаграм, отриманих для інших режимів 

роботи двигуна. Номенклатура таких діаграм, які 

отримують під час стендових випробувань, досить 

обмежена. Як правило, це режими, що відповіда-

ють навантаженням в 25, 50, 75, 90, 100 і 110% від 

МСR. У деяких випадках, окремими виробниками 

додатково проводяться випробування на режимі 

навантаження двигуна 40% МСR. 

В даний час в експлуатації знаходиться велика 

кількість двигунів з механічним приводом агрегатів 

паливоподачі та газорозподілу [11]. Еталонні інди-

каторні діаграми для цих двигунів були отримані з 

використанням механічних індикаторів і не відріз-

няються високою точністю відображення реально-

го характеру перебігу робочого процесу з цілого 

ряду причин, пов’язаних з похибками вимірювань і 

обробки даних. 

Основним джерелом інформації про результа-

ти випробування двигуна є протокол випробувань 

(Shop Test Report), в якому відображаються зовні-

шні умови, час, характеристики палива та резуль-

тати проведених випробувань. 

У цьому документі наводяться індикаторні ді-

аграми, отримані під час випробувань. При цьому 

індикаторні діаграми в рV-координатах отримані в 

умовах синхронізації з положенням поршня в ро-

бочому циліндрі, а діаграми в рφ-координатах ви-

конані без синхронізації і можуть бути використані 

тільки для оцінки таких показників як рс і рz. 

Якщо взяти до уваги, що термін експлуатації 

суднового двигуна, особливо малообертового, ста-

новить 25...30 років, тоді питання об’єктивного 

контролю технічного стану цих ДВЗ, в тому числі і 

за параметрами робочого процесу, є актуальними 

як на часі, так і ще на 15...20 років. Така актуаль-

ність буде зберігатися, поки двигуни з механічними 

системами управління повністю не замінять двигу-

ни нових поколінь з електронними системами 

управління та контролю. 

Проблема розвитку методів об’єктивного кон-

тролю параметрів робочого процесу суднових ма-

лообертових двигунів з механічними системами 

управління продиктована ще й тим, що протягом 

останніх років відбувається серйозне посилення 

екологічних норм, а екологічні показники, як відо-

мо, жорстко пов’язані з технічним станом двигуна 

та режимами його роботи. Крім того, активно ве-

деться пошук нових видів палива для суднових 

двигунів, які будуть більш екологічними, ніж тра-

диційні [12-14], що також буде потребувати більш 

глибокого контролю робочого процесу, особливо у 

разі модернізації цих ДВЗ, що вже знаходяться в 

експлуатації. 

Таким чином, пошук нових методів 

об’єктивного контролю параметрів робочого про-

цесу шляхом більш глибокого аналізу індикатор-

них діаграм в умовах обмеженості об’єктивної ін-

формації є важливим науково-практичним завдан-

ням. 

Виходячи з вищесказаного, в статі розглянуті 

два основних напрямки вирішення проблеми, які 

вимагають паралельної реалізації: 

- розробка методів отримання еталонних інди-

каторних діаграм для режимів, відмінних від МСR; 

- розробка методів обробки індикаторних діа-

грам, отриманих з растрових зображень або за ре-

зультатами електронного сканування параметрів 

робочого процесу, а також отриманих аналітично 

як еталонні. 

Останнє пояснюється тим, що часто можна зі-

ткнутися з ситуацією, коли на судні є протокол 

стендових випробувань двигуна в растровому фор-

маті (Shop Test Report), а індиціювання ведеться з 
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використанням переносних електронних індикато-

рів. У цьому випадку результати індиціювання мо-

жуть бути представлені у вигляді числових маси-

вів, придатних для подальшої обробки. Тому вини-

кає необхідність одночасного використання цих 

двох видів представлення інформації, з метою ви-

рішення проблеми поглибленого аналізу робочих 

процесів, що забезпечить виявлення відхилень у 

технічному стані двигуна від нормативних. 

В межах цього дослідження авторами розроб-

лено алгоритми, методологію та відповідне про-

грамне забезпечення для реалізації описаного далі 

підходу.  

Загальна схема процесу комплексної обробки 

даних для вирішення поставленої задачі представ-

лена на рис. 1.  

 

 
 

Рис. 1. Схема комплексного аналізу робочих процесів суднових двигунів, заснованого на побудові та застосу-

ванні тривимірних полігонів, що використовуються для отримання еталонних індикаторних діаграм для 

всіх режимів роботи двигуна 
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Комплексна обробка включає кілька етапів: 

- обробка растрових зображень рV діаграм з 

використанням графічного редактора та відповід-

ним відокремлюванням ліній стиснення та розши-

рення за допомогою кольорів; 

- оцифровування отриманих графіків з вико-

ристанням програми Graph2Digit; 

- експорт даних до розрахункового комплексу 

для обробки індикаторних діаграм, що включає 

перебудову діаграм з рV в рφ-координати та навпа-

ки з подальшим розрахунком основних показників 

робочого процесу; 

- контрольне порівняння результатів розраху-

нків із результатами випробувань двигуна; 

- отримання «базових» індикаторних діаграм у 

рφ-координатах, що відповідають режимам стендо-

вих випробувань двигуна; 

- побудова за «базовими» кривими 3D поверх-

ні робочих режимів двигуна; 

- виділення «еталонної» індикаторної діаграми 

для заданого режиму роботи двигуна шляхом пере-

тину полігону відповідною площиною; 

- експорт «еталонної» та фактичної індикатор-

ної діаграми до розрахункового комплексу; 

- порівняння отриманих результатів, оцінка 

відхилень фактичної діаграми від «еталонної», ви-

явлення причин таких відхилень. 

Розглянемо етапи розв’язання задачі та вико-

ристовувані для цього підходи докладніше. 

Попередня обробка растрових зображень ін-

дикаторних діаграм зводиться до їх очищення від 

графічного шуму та всіх інших зображень, які не 

мають відношення до діаграм у рV-координатах. 

Ця процедура може бути виконана в будь-

якому редакторі растрових зображень. Також необ-

хідно відокремити лінії стиснення та розширення, 

виділивши їх різними кольорами, оскільки біль-

шість існуючих програм для оцифровування графі-

чних зображень дозволяють розрізняти кольори 

графіків. 

У деяких випадках точність оцифровування 

може бути підвищені шляхом попередньої обробки 

растрових зображень у графічних редакторах (на-

приклад, CorelDRAW), що дозволяють здійснювати 

їхнє трасування відносно центральної лінії.  

Така обробка дає можливість позбавитися ос-

новних графічних шумів властивих растровим зо-

браженням, які піддавалися багаторазовим перет-

воренням, що дозволяє істотно підвищити якість їх 

подальшої обробки. 

На ринку програмних продуктів представлено 

значну кількість програм, призначених для оциф-

ровування растрових зображень. Авторами для ви-

конання цього завдання використовувалася про-

грама Graph 2 Digit (яка знаходиться у вільному 

доступі). 

Слід зазначити, що процедура оцифровування 

растрових зображень індикаторних діаграм повин-

на виконуватися для кожного двигуна індивідуаль-

но і від якості виконання цього етапу залежить по-

дальша точність та об’єктивність отриманих оці-

нок. У той же час, цей етап необхідно виконати 

тільки один раз, оскільки на основі отриманих ре-

зультатів формується еталонна 3D поверхня, яка 

використовується для отримання еталонних діаг-

рам для будь-якого навантажувально-швидкісного 

режиму роботи конкретного двигуна. 

Як показав досвід обробки індикаторних діаг-

рам кількох однотипних двигунів побудованих різ-

ними виробниками в різний час, вони мають значні 

відмінності в характері перебігу та показниках ро-

бочого процесу (рис. 2), що унеможливлює вико-

ристання універсальних 3D поверхонь для одноти-

пних двигунів, а потребує створення поверхні для 

кожного двигуна індивідуально, за результатами 

його випробувань. 

 

 
 

Рис. 2. Порівняння розгорнутих індикаторних діаг-

рам, побудованих за результатами випробувань 

трьох двигунів серії MAN 8К90МС-С на режимах 

90 та 50% від МСR:  

1 – двигун DML1-2046 побудований у 2008 році ко-

рпорацією DOOSAN-MAN Diesel; 2 – двигун ML-

1320 збудований у 2009 році корпорацією HSD-

MAN B&W; 3 – двигун AA2080, побудований в 2009 

році корпорацією Samsung 

 

Слід розуміти, що обмеженість фактичної ін-

формації в рамках одного випробування двигуна 

значно звужує можливості отримання об’єктивних 

даних, які можуть бути використані як еталонні. На 

об’єктивність оцінки часто впливає погана якість 

діаграм, характерна для механічних систем індиці-

ювання, які використовувалися під час їх стендо-

вих випробувань. 

У значній мірі нівелювати недоліки методу 

можна шляхом глибокого аналізу отриманих інди-
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каторних діаграм з отриманням значної кількості 

розрахункових параметрів, за величиною яких мо-

жна оцінити їх відповідність іншим двигунам ана-

логічного класу та/або розмірності, а також порів-

няти з параметрами робочого процесу, отриманими 

в ході випробувань досліджуваного двигуна. 

За результатами аналізу числових масивів, 

отриманих у результаті оцифровування індикатор-

них діаграм, програмний модуль, розроблений у 

межах цього дослідження, дозволяє виділити  

46 параметрів, що характеризують робочий процес 

двигуна. Частина цих параметрів використовують-

ся як контрольні, а частина може бути використана 

як діагностичні. 

На рис. 3 представлені результати обробки ін-

дикаторних діаграм за матеріалами стендових ви-

пробувань для двигуна 8К90МС-С, що працює на 

навантаженні 90% МСR. У табл. 1 наведено вихідні 

та розрахункові дані для цього ж режиму. 

 
Рис. 3. Результати обробки індикаторних діаграм за матеріалами стендових випробувань для двигуна 

8К90МС-С, що працює при навантаженні 90% МСR 

 

Усі показники робочого процесу, одержані в 

результаті аналізу індикаторних діаграм, можна 

умовно розділити на дві великі групи: це енергети-

чні показники і показники динамічності процесу. 

Для оцінки перших показників, зазвичай, викорис-

товуються діаграми в рV-координатах, а оцінки 

других – в рφ-координатах. 

На наступному етапі, обробляються індикато-

рні діаграми для кожного режиму випробувань 

окремих циліндрів. За результатами усереднення 

отриманих масивів, будуються «базові» діаграми 

необхідні для формування 3D поверхні (рис. 4). 

 

 
Рис. 4. Результати обробки індикаторних діаграм за результатами стендових випробувань для двигуна 

8К90МС-С, при навантаженнях 25, 50, 75, 90, 100 та 110% від МСR 
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Таблиця 1. Вихідні та розрахункові дані, отримані в результаті обробки індикаторних діаграм за матері-

алами стендових випробувань для двигуна 8К90МС-С, що працює при навантаженні 90% МСR 
 

Параметр Знач. Параметр Знач. 

Вихідні данні  Стискання  

Діаметр циліндра, м 0,9 Тиск наприкінці стискання, МПа (ВМТ) 11,65 

Хід поршня, м 2,3 Температура наприкінці стискання, Тс, °С 832,89 

Кількість циліндрів двигуна, од 8 Робота стискання, кДж 1875,7 

Довжина шатуна, м 3,5 Згоряння  

Висота продувочних вікон, м 0,21 Циклова подача, кг 0,108 

Частота обертання, хв-1 100,5 Кут початку згоряння, ° до ВМТ 2,0 

Механічний ККД  94,4 Максимальний тиск циклу рmax, МПа 13,88 

Потужність за результатами випробувань, л.с. 44769 Кут досягнення рmax, ° за ВМТ 19,5 

Температура повітря у впускному ресивері, °С 41 Швидкість наростання тиску max dp/dφ, МПа/° 0,170 

Тиск наддуву, бар. 2,42 Максимальна температура циклу Тmax, °С 1449,9 

Паспортна питома витрата палива, г/(к.с.×год.) 126,64 Кут досягнення Тmax, після ВМТ 28,5 

Тиск наприкінці стискування, рс, бар. 118,6 Кут закінчення згоряння, після ВМТ 30,5 

Максимальний тиск циклу, рmax, бар 140,1 Теплота за цикл теоретична, кДж 4590,0 

Результати розрахунків  Теплота за цикл реальна, кДж 2743,2 

Паспортна питома витрата палива, г/(кВт×год.) 172,07 Коефіцієнт використання теплоти 0,598 

Геометричні параметри  Розширення  

Постійна КШМ (λ) 0,329 Робота розширення, кДж 4279,9 

Площа поршня, м2 0,636 Баланс Lстис.=Lрозшир., °за ВМТ 46,5 

Робочий об'єм, м3 1,463 Кут відкриття випускного клапану, до НМТ 50 

Ступінь стискання дійсна 12,94 Тиск на початку випуску, МПа 0,952 

Ступінь стискання геометрична 15,49 Температура на початку випуску, °С 687,5 

Об’єм камери згоряння, м3 0,123 Кут відкриття продувочних вікон, град до НМТ 31 

Газообмін  Показники робочого процесу  

Щільність повітря на вході до циліндра, кг/м3 3,793 Індикаторна потужність циліндру, кВт 4027 

Маса заряду циліндра, кг 4,957 Індикаторна потужність двигуна, кВт 32216 

Питома витрата повітря кг/(кВт×год.) 6,327 Ефективна потужність, кВт 30412 

Коефіцієнт надлишку повітря 2,537 Потужність по результатам випробувань, кВт 32945 

Кут закриття вікон, після НМТ 31 Середній індикаторній тиск, МПа 1,643 

Кут закриття випускного клапану, після НМТ 43,5 Робота за цикл, кДж 2404,2 

Втрата робочого об’єму на газообмін, м3 0,258 Індикаторний ККД робочого процесу 0,524 

Частка втраченого ходу на газообмін 0,176 Ефективний ККД робочого процесу 0,495 
 

Задача апроксимації експериментальної зале-

жності тиску в циліндрах р від кута повороту колі-

нчастого валу φ і ефективної потужності Ne 

розв’язувалася шляхом побудови складеної повер-

хні по сітці кривих, де в якості складових повер-

хонь використовувалися поверхні Кунса. 

Для побудови зазначеної поверхні застосову-

ються два типи кривих: 

- базові індикаторні діаграми (залежність тис-

ку р від кута повороту φ), )(ic , 0;i n , (n–1) – кіль-

кість значень навантажень, в яких проводилося 

зняття індикаторних діаграм; 

- залежності тиску p від навантаження Ne при 

фіксованих кутах повороту колінчастого валу φ) 

bj(Ne) 1;j m , (m–1) – кількість дискретних значень 

кутів повороту колінчастого валу, φmin ≤ φ ≤ φmax. 

Якщо припустити, що параметри точок пере-

тину цих кривих утворюють послідовності, що зро-

стають: φi ˂ φi+1 та 
jeN ˂ 

1jeN , тоді два сімейства 

кривих, які задовольняють перерахованим вимо-

гам, утворюють сітку кривих. 

Кожна комірка такої сітки кривих має чотири 

кутові точки (рис. 5).  

 
Рис. 5. Приклад поверхні Кунса 

 

Позначивши їх радіуси-вектори р00, р10, р01, 

р11, приведемо криві до параметричної довжини 
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0 1u   і 0 1v   в межах кожної комірки побудо-

ваної сітки кривих. 

Позначимо для кожної комірки сітки: 

c0(u) – криву, що з’єднує точки р00 та р10; 

c1(u) – криву, що з’єднує точки р01 і р11; 

b0(v) – криву, що з’єднує точки р00 та р01; 

b1(v) – криву, що з’єднує точки р10 та р11. 

Радіус-вектор поверхні Кунса, побудованої за 

чотирма кривими, описується функцією: 

 

r(u; v) = (1–v)c0(u)+vc1+(1–u)b0(u)+ub0(u)– 

 

– (1–u) (1–v)p00–u(1–v) p10–(1–u)vp01 – uvp11. 

 

Приклад складеної 3D поверхні, яка апрокси-

мує емпіричну залежність тиску від кута повороту 

та навантаження, побудованої за описаним вище 

алгоритмом наведено на рис. 6. 

 

 
Рис. 6. Приклад складеної поверхні, яка апроксимує емпіричну залежність тиску від кута повороту та на-

вантаження за матеріалами стендових випробувань двигуна 8К90МС-С (а); фрагмент складової поверхні, 

що виповідає навантаженням 25...50% (б); теоретична «еталонна» діаграма робочого процесу для наван-

таження 40% від МСR (зелена лінія) отримана шляхом перетину складеної поверхні відповідною площиною 

(червоним кольором позначені базові діаграми для навантаження 25 та 40% від МСR (в) 

 

При перетині отриманої 3D поверхні відпові-

дною площиною отримуємо теоретичну «еталон-

ну» індикаторну діаграму та відповідний числовий 

масив (рис. 6 в), який може бути оброблено як і 

базові криві, отримані за результатами оцифрову-

вання експериментальних даних. На рис. 6 б, в, по-

казано приклад отримання такої діаграми для нава-

нтаження 40% від МСR. 

На рис. 7 наведено порівняння теоретично 

отриманої «еталонної» індикаторної діаграми з 

результатами стендових випробувань двигуна 

MAN 8К90МС-С при режимі 40% від МСR. 

 
Рис. 7. Порівняння еталонної індикаторної діаграми, отриманої аналітично (сині точки), з результатами 

стендових випробувань двигуна MAN 8К90МС-С при режимі 40% від МСR (суцільна червона лінія) (заводсь-

кий номер двигуна DML1-2046, який побудований у 2008 році корпорацією DOOSAN-MAN Diesel) 



Випробування та експлуатація ДВЗ 

 
ISSN 0419-8719      ДВИГУНИ ВНУТРІШНЬОГО ЗГОРЯННЯ 1'2022 58 

Висновки 

Для вирішення науково-практичної задачі оці-

нки технічного стану суднових малообертових дви-

гунів за параметрами робочого процесу розроблено 

методологію та розрахунковий модуль, що дозво-

ляє аналізувати індикаторні діаграми, отримані як 

шляхом оцифровування растрових зображень, що 

містяться в протоколі стендових випробувань дви-

гуна, так і шляхом індиціювання двигуна елект-

ронними пристроями. Розрахунковий модуль до-

зволяє визначити 46 показників, що характеризу-

ють робочий процес двигуна та можуть бути вико-

ристані як діагностичні. Обробка та аналіз індика-

торних діаграм дозволяє отримати серію базових 

кривих, на основі яких сформується 3D поверхня 

для всього діапазону робочих режимів двигуна. Це 

дозволяє аналітично отримати «еталонну» індика-

торну діаграму для будь-якого режиму його роботи 

та проводити індиціювання і оцінку стану двигуна 

на будь-якому режимі роботи, відмінному від 

МСR. В розглянутих випадках відносна похибка 

між експериментальними та теоретичними індика-

торними діаграмами не перевищувала 4%, що ціл-

ком прийнятно для вирішення задач діагностування 

під час експлуатації суднових двигунів. 
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DEVELOPMENT OF METHODS FOR EVALUATION OF TECHNICAL CONDITION OF ENGINES ACCORDING 

TO THE RESULTS OF INDICATION OF WORKING PROCESS ON MODES DIFFERENT FROM NOMINAL 

Ie.V. Bilousov, A.P. Marchenko, М.Ie. Rybalchenko, V.P. Savchuk, H.Ya. Tuluchenko 

Technical condition assessment of marine internal combustion engines by the parameters and nature of the workflow is a 

common practice in their operation. Taking and analysis of indicator diagrams is a mandatory procedure provided by the rules of 

technical operation for the main range of large and medium-sized marine engines. There is a whole arsenal of indication means 

for such evaluation: from classical mechanical systems to electronic means of periodic or continuous action. The rapid develop-

ment of electronic control systems and changes in approaches to logistics operations in maritime transport have imposed a num-

ber of limitations, somewhat narrowing the possibilities of using these methods. Most of the vessels that form the basis of the 

world merchant fleet were built 10...15 years ago. Information about the results of the indication of the engines of such vessels 

during bench tests is presented in the form of raster images. This complicates the process of using them as the reference needed 

to compare them with the actual diagrams obtained in operation by means of electronic control systems, which have replaced 

mechanical indicators over the past few years. In addition, tendencies to reduce the speed of vessels complicate, and often make 

it impossible to indicate the engines in the specified operating modes. As a result, the efficiency of using indicator diagrams to 

assess the current technical condition is sharply reduced. In this regard, there is an objective need to compare different methods 

of obtaining and storing information about the results of indication and in a unified method of presenting this information, con-

venient for processing and analysis. In addition, there is a need to develop methods for obtaining reference diagrams for nonspe-

cific modes on the basis of processing the results of acceptance and commissioning bench tests of a particular engine to assess its 

technical condition by the results of indication on the partial load modes. This study is devoted to the comparison of different 

methods of presenting information and obtaining reference indicator diagrams for non-specific operating modes of engines. 
Keywords: marine low-speed engines; indicator diagram; operating mode; Koons surface. 
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О.В. Грицюк, Д.В. Левченко 

ФОРМУВАННЯ МАТЕМАТИЧНОГО ПЛАНУ ЕКСПЕРИМЕНТУ ПРИ 

ДОСЛІДЖЕННІ ПУСКОВИХ ЯКОСТЕЙ АВТОМОБІЛЬНОГО ДИЗЕЛЯ 
 

У статті зазначено шлях вирішення проблеми підвищення пускових якостей і зниження димності відпрацьо-

ваних газів вітчизняного автомобільного дизеля 4ДТНА1 з безпосереднім впорскуванням палива при низьких 

температурах навколишнього середовища шляхом оптимізації параметрів і елементів системи пуску та ро-

боти на холостому ході за раціональними алгоритмами. Для вирішення цієї проблеми обґрунтована необхід-

ність в проведенні експериментального дослідження пускових якостей автомобільного дизеля та в форму-

ванні математичного плану експерименту для проведення наступного розрахункового дослідження. Висвіт-

лено основні положення щодо організації багатофакторного експериментального дослідження пускових 

якостей автомобільного дизеля. Зроблено опис та дані характеристики попередньо створеної  для експери-

ментального дослідження фізичної моделі на базі вітчизняного автомобільного вихрекамерного дизеля 

4ДТНА. Наведено особливості і переваги створеної фізичної моделі щодо традиційних рішень для дослі-

дження пускових якостей автомобільних двигунів, зокрема у використанні зовнішнього навантаження для 

відтворення впливу на моторне масло низької температури в умовах важкого доступу до кліматичних ка-

мер. Обґрунтований вибір саме вихрекамерного зразка фізичної моделі для проведення досліджень пуску че-

рез перспективну, знижену на 1-1,5 одиниці, ступінь стиснення та можливість якісного дослідження впливу 

передпускового підігріву обсягу камери згоряння свічкою розжарювання. Позначені дійсні значення величин 

обраних 6-ти, найбільш впливових на процес пуску, лінійно незалежних факторів під час проведення експери-

ментального дослідження згідно з прийнятим планом з 77 заліковими холодними пусками. Відзначено, що 

фактичний результат встановлення певних керованих факторів носить випадковий характер з певною по-

хибкою на границях точного значення відповідно до ортогонального плану експерименту. Таке варіювання 

дійсних величин вимагає застосування спеціального математичного апарату, реалізованого авторами в про-

грамному продукті Approximation_LSM, при проведенні аналізу результатів 6-ти факторного експеримен-

тального дослідження. 

Ключові слова: пуск дизеля; багатофакторне дослідження; експеримент; фізична модель; план експеримен-

ту. 
 

Вступ 

Останнє десятиліття достатньо відомі в Украї-

ні  організації двигунобудівної галузі ведуть науко-

ве забезпечення реалізації державного інноваційно-

інвестиційного проєкту "Слобожанський дизель" 

[1]. Об’єктами цього проєкту є сімейство вітчизня-

 О.В. Грицюк, Д.В. Левченко, 2022 
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них автомобільних дизелів серії ДТ. Найбільший 

попит та цікавість представляє дволітровий чоти-

рициліндровий дизель номінальною потужністю 73 

кВт. За рахунок перспективних техніко-

економічних та масово-габаритних показників, ди-

зель призваний стати конкурентною альтернативою 

в своєму сегменті для вітчизняного ринку в якості 

силової установки для легкового автотранспорту, 

малогабаритних вантажних автомобілів і мікроав-

тобусів. 

При проходженні довготривалих дорожніх 

випробувань у складі першого дослідного малога-

баритного вантажного автомобіля МА33 на Хар-

ківському автомобільному заводі (рис.1) повсяк-

денна експлуатація в зимовий період виявила сут-

тєві зауваження до якості низькотемпературного 

холодного пуску дизеля 4ДТНА1, а саме незадові-

льну надійність пуску в зимовий період експлуата-

ції та підвищену димність відпрацьованих газів під 

час його підготовки до сприйняття навантаження. 

Цю проблему заплановано вирішити за раху-

нок оптимізації параметрів складових системи пус-

ку та автоматизації як процесу пуску, так і холос-

того ходу. При цьому основною вимогою щодо 

наявної системи пуску є забезпечення надійного 

пуску від електростартеру при температурі навко-

лишнього середовища до мінус 10 
о
С без застосу-

вання допоміжних засобів передпускової підготов-

ки. Саме такі вимоги прописані у технічному за-

вданні на розробку дизеля 4ДТНА1 та саме така 

задача стала складовою наукового забезпечення 

вирішення зазначеної проблеми кафедрою двигунів 

внутрішнього згоряння  ХНАДУ. 
 

 
 

Рис. 1. Моторний відсік дослідного автомобіля 

МА33 з дизелем 4ДТНА1  

 

Метою роботи є формування математичного 

плану експерименту при багатофакторному дослі-

дженні пускових якостей автомобільного дизеля  

для наступного забезпечення проведення за цим 

планом експериментально-розрахункового пошуку  

раціонального поєднання цілком конкретних зна-

чень величин конструктивних та регулювальних 

параметрів елементів систем забезпечення і полег-

шення пуску, яке здатне привести до надійного 

пуску при низьких температурах навколишнього 

середовища з дотриманням вимог щодо димності 

відпрацьованих газів. 

Задачею роботи є представлення та запрова-

дження отриманого конкретного раціонального 

плану шестифакторного експерименту для прове-

дення подальшого розрахункового дослідження з 

показом можливості реалізації науково-технічного 

підходу до створення системи пуску автомобільно-

го дизеля на підставі проведення стендових випро-

бувань фізичної моделі двигуна згідно плану екс-

периментального дослідження. 

Аналіз публікацій з напрямку досліджень 

Вивчення світового досвіду з дослідження пу-

скових якостей автомобільного дизеля показує тен-

денцію до експериментального підходу [2-10], в 

той час як теоретичне представлення процесу пус-

ку через складність математичного описання не-

стаціонарних процесів та значної чутливості мате-

матичної моделі до зміни вихідних даних вважа-

ється не надійним і вимагає значно більших витрат 

часу на реалізацію дослідження [11, 12]. 

Перші спроби науково-технічного підходу до 

вирішення задачі прискореного пуску автомобіль-

ного дизеля при зменшенні димності відпрацьова-

них газів зроблені одним із авторів цієї статті ще 10 

років тому [2]. В роботі представлений перший 

досвід використання апарату математичного пла-

нування експерименту при дослідженні пускових 

якостей автомобільного дизеля, що виявились дуже 

ефективним при проведенні експериментального 

дослідження. Концепція зовнішнього навантаження 

дизеля під час пуску також піднята протягом попе-

редніх досліджень за напрямком, а також висвітле-

на в роботі [6]. 

Науково-технічний підхід до вирішення 

задачі холодного пуску 

Основні результати у прогресі напрямку дос-

лідження пускових якостей малолітражного авто-

мобільного дизеля, започатковані у роботі [2], до-

сягнуті останнім часом [3, 4]. Насамперед було 

створено фізичну модель для експериментальних 

досліджень пускових якостей дизеля 4ДТНА1 з 

закладеною в неї можливістю форсування цього 

двигуна до 90 кВт. Водночас умовою створення 

такої моделі була можливість вивчення механізму 

впливу часу прогріву повітря камери згоряння сві-

чкою розжарювання перед пуском на робочий про-

цес у циліндрі двигуна. Всі попередні дослідження 

[2, 5] зводилися до визначення мінімально необхід-
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ної температури нагрівання наконечника свічки 

розжарювання як джерела каталізаторного займан-

ня палива. 

 

 
 

Рис. 2. Камера згоряння дизеля 4ДТНА з вихровою 

камерою 

 

Ці два фактори дозволили обрати у якості бази 

для фізичної моделі на початковий дизель 4ДТНА з 

вихрокамерним сумішоутворенням. Саме наявність 

вихрової камери (рис. 2) дала змогу зменшити сту-

пінь стиснення з 18,5 до перспективних 17-17,5 

одиниць, які обґрунтовані роботами [8, 9], та ство-

рити ідеальні умови для максимального зростання 

температури повітряного заряду навколо наконеч-

ника свічки розжарювання. Необхідно відмітити, 

що створити розрахункову модель займання палива 

біля свічки розжарювання з урахуванням темпера-

тури нагрівання наконечника та часу попереднього 

вмикання свічки на цей час неможливо. Окрім того 

можливо тільки припустити як в кінці такту стис-

нення при зміні частоти обертання колінчастого 

вала у процесі спроби холодного пуску поведе себе 

температура в камері згоряння з урахуванням по-

переднього підігріву від свічки розжарювання. Ха-

рактеристика такого підігріву перед спробою пуску 

дизеля 4ДТНА представлена на рис. 3. 

 

 
 

Рис. 3. Зміна температури у вихровій камері зго-

ряння свічкою розжарювання в залежності від ча-

су (поршень в ВМТ) 

 

Ще однією перевагою створеної фізичної мо-

делі є використання спеціального експерименталь-

ного механізму, що може змінювати кут випере-

дження упорскування палива в межах 25 град. 

п.к.в. 

Визначальною складовою науково-технічного 

підходу до вирішення задачі холодного пуску ав-

томобільного дизеля є особливість подання момен-

ту опору двигуна у якості еквівалентного наванта-

ження від впливу на будь-яке моторне масло низь-

кої температури навколишнього середовища. Скла-

дність вирішення такої задачі в умовах важкого 

доступу до спеціальних кліматичних камер шляхом 

зміни навантаження на КВ за рахунок кінематично 

з'єднаного з КВ вала ротора балансирної машини 

через коробку зміни передач вже знайшли своє ві-

дображення у попередній статті авторів [3]. Схема 

моторного стенду ХНАДУ для пускових випробу-

вань фізичної моделі "Слобожанського дизеля" 

надана на рис. 4.  

 
 

Рис. 4. Вимірювальна схема фізичної моделі дослідження пускових якостей вітчизняного 

автомобільного дизеля 4ДТНА 

 

Підготування цілих шести змінних контрольо-

ваних параметрів впливу на холодний пуск дизеля 

та необхідність проведення досить складного екс-

периментально-розрахункового дослідження приз-
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вели до здійснення наступного кроку щодо засто-

сування методу математичного планування експе-

рименту у дослідженні ДВЗ, а саме вибору та об-

ґрунтування математичного плану 6-ти факторного 

експерименту по дослідженню пускових якостей 

вітчизняного автомобільного дизеля [4] і розроб-

ленню та практичному використанню спеціалізова-

ного програмного комплексу "Appro-

хimation_LSM". 

Підготовка та запис раціонального матема-

тичного плану експерименту 

На відміну від існуючих, новий програмний 

комплекс "Approximation_LSM" дозволяє не тільки 

обробити плани експериментів більше 4-х факто-

рів, але і дозволяє заносити у план обробки такі 

фактичні значення факторів, які навіть теоретично 

неможливо витримати з точністю попереднього 

нормування. 

Авторам невідомо жодного прикладу запису 

та подальшої реалізації плану шестифакторного 

експерименту при варіюванні факторів на трьох 

рівнях у галузі машинобудівної інженерії. Тому 

наочний приклад запису виміряних та розрахова-

них параметрів (табл.1), які безпосередньо визна-

чають якість холодного пуску автомобільного ди-

зеля, повинен мати неабиякий практичний інтерес. 

 

Таблиця 1. План-матриця дійсних параметрів 

холодного пуску 

№ 

п.п. 

Qц, 

мм
3
/ 

цикл 

ӨКВУП

, град 

п.к.в. 

tекв, 

℃ 

nКВ, 

хв
-1

 

Тср, 

К 

τср, 

с 

1 28 28 9,6 223,4 1184,6 25,5 

2 36 28 8,8 232,4 1194,7 24,7 

3 28 12 9,1 232,8 1196,6 24,9 

4 36 12 8,4 220,3 1204,8 24,8 

5 28 28 0,6 222,4 1202,6 24,9 

6 36 28 -0,9 232,5 1171,1 24,6 

7 28 12 0,1 226,1 1183,7 25,4 

8 36 12 0,6 231,4 1196,8 25,2 

9 28 28 8,7 272,2 1196,8 24,3 

10 36 28 8,5 277,9 1171,9 25,0 

11 28 12 9,9 269,8 1167,6 25,1 

12 36 12 9,8 276,1 1178,5 25,2 

13 28 28 0,3 275,8 1186,1 25,2 

14 36 28 0,0 278,5 1202,8 24,2 

15 28 28 8,1 279,5 1196,2 24,7 

16 36 12 0,5 257,1 1194,5 27,9 

17 28 12 0.9 222,6 1348,8 26,5 

18 36 28 8,6 225,1 1350,0 24,6 

19 28 28 9,2 224,1 1375,6 24,5 

20 36 28 9,9 233,8 1364,7 25,5 

21 28 12 9,6 228,1 1358,9 25,3 

22 36 28 8,2 231,5 1367,5 24,3 

23 28 12 9,2 224,8 1374,4 24,4 

24 36 28 8,5 231,4 1368,5 24,7 

25 28 28 -0,7 274,3 1371,1 24,9 

26 35 28 0,2 257,1 1344,4 25,0 

27 28 12 -0,8 277,4 1363,1 24,9 

28 35 12 0,0 257,0 1346,0 25.1 

29 28 28 9,4 279,6 1384,7 25,1 

30 36 12 8,2 270,8 1376,1 25,3 

31 28 12 9,9 272,0 1387,4 25,3 

32 36 12 9,3 270,0 1354,6 24,8 

33 28 28 0,5 223,7 1176,2 44,5 

34 36 28 0,9 231,8 1175,3 45,1 

35 28 12 0,1 224,7 1208,7 45,1 

36 36 12 -0,5 229,1 1183,0 44,8 

37 28 28 8,1 227,2 1176,3 44,4 

38 36 28 8,1 225,5 1186,0 44,6 

39 28 28 9,3 226,8 1167,2 44,9 

40 36 28 9,9 231,8 1203,3 44,3 

41 28 28 9,8 282,0 1190,8 44,9 

42 36 28 8,6 274,5 1172,7 44,5 

43 28 12 8,2 269,7 1160,8 44,5 

44 36 12 8,1 269,2 1186,9 44,5 

45 28 28 8,6 280,3 1205,3 44,8 

46 36 28 9,0 273,7 1192,3 45,0 

47 28 28 9,5 276,0 1198,1 44,7 

48 36 28 9,5 273,3 1192,8 44,9 

49 28 28 9,1 228,2 1352,4 44,1 

50 36 28 0,9 232,0 1347,2 44,1 

51 28 28 0,5 221,0 1349,1 45,0 

52 36 12 0,2 221,6 1356,3 45,3 

53 28 12 -0,4 230,5 1388,0 44,9 

54 36 28 9,8 229,1 1373,7 44,6 

55 28 28 9,1 232,8 1375,1 45,1 

56 36 28 9,7 224,8 1351,7 44,2 

57 34 12 8,3 270,9 1262,9 45,4 

58 28 12 8,8 270,3 1383,1 44,8 

59 36 28 -0,8 269,2 1348,7 45,3 

60 28 28 0,2 274,0 1357,7 44,1 

61 36 12 -0,6 276,9 1368,9 44,5 

62 28 12 -0,1 269,5 1340,8 44,7 

63 36 28 10,0 271,5 1358,7 44,9 

64 28 28 8,6 271,8 1343,0 44,9 

65 36 28 9,4 278,3 1386,8 45,0 

66 32 12 9,9 263,7 1277,3 35,1 
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Закінчення таблиці 1 

67 36 28 8,6 244,6 1282,9 34,8 

68 36 28 8,4 257,4 1155,4 35,3 

69 32 12 8,4 252,5 1282,1 34,5 

70 32 28 -1,0 257,4 1277,9 34,9 

71 32 28 -0,8 246,1 1254,7 35,0 

72 32 12 0,0 223,8 1293,3 34,9 

73 32 12 -0,1 272,4 1265,9 35,0 

74 32 28 9,1 245,3 1190,8 35,1 

75 32 12 8.9 251,2 1389,2 34,6 

76 32 28 8,5 252,8 1291,2 24,7 

77 32 28 9,3 273,6 1184,6 45,4 

 

При цьому вихідні показники якості процесу 

пуску вже запропоновані авторами у джерелі [4], а 

запорукою здійснення наступної успішної оптимі-

зації є вищезазначений розрахунковий апарат. 

 

Висновки 

1. Сформовано цілком конкретний раціона-

льний математичний план шестифакторного експе-

рименту для дослідження пускових якостей авто-

мобільного дизеля. 

2. Запропонований математичний план відрі-

зняється від тих, що вже застосовуються у галузі 

машинобудівної інженерії, своєю багатофакторніс-

тю та одноплановим записом вимірюваних і розра-

хункових параметрів наступної оптимізації. 
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FORMATION OF THE MATHEMATICAL PLAN OF EXPERIMENT IN AUTOMOBILE DIESEL STARTING 

QUALITIES RESEARCH 

O.V. Grytsyuk, D.V. Levchenko 

The article indicates a way to solve the problem of improving the starting qualities and reducing the smoke of domestic 

gases of domestic diesel 4DTNA1 with direct fuel injection at low ambient temperatures by optimizing the parameters and ele-

ments of the starting system and idling by rational algorithms. To solve this problem, the need to conduct an experimental study 

of the starting qualities of an automobile diesel engine and to form a mathematical plan of the experiment for the next calculation 

study is substantiated. The basic provisions concerning the organization of multifactor experimental research of starting qualities 

of the automobile diesel are covered. The description and data of the characteristic of the physical model previously created for 

experimental research on the basis of the domestic automobile vortex chamber diesel 4DTNA are made. The peculiarities and 

advantages of the created physical model in relation to traditional solutions for research of starting qualities of automobile en-

gines, in particular in use of external loading for reproduction of influence on motor oil of low temperature in the conditions of 

difficult access to climatic chambers are resulted. The choice of the vortex chamber sample of the physical model for conducting 

research of start-up due to perspective, reduced by 1-1.5 units, degree of compression and possibility of qualitative research of 

influence of pre-start heating of volume of the combustion chamber by a glow plug is substantiated. The actual values of the 

values of the selected 6, the most influential on the start-up process, linearly independent factors during the experimental study in 

accordance with the adopted plan with 77 test cold starts. It is noted that the actual result of the establishment of certain con-

trolled factors is random with a certain error at the boundaries of the exact value in accordance with the orthogonal plan of the 

experiment. This variation of real values requires the use of a special mathematical apparatus implemented by the authors in the 

software product Approximation_LSM, when analyzing the results of a 6-factor experimental study. 

Key words: diesel engine start; multifactorial study; experiment, physical model; design of experiment. 
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БАГАТОКРИТЕРІАЛЬНА ОЦІНКА КОНТАКТНОЇ ВЗАЄМОДІЇ  

ДИСКРЕТНО-КОНТИНУАЛЬНО ЗМІЦНЕНИХ ДЕТАЛЕЙ 
 

У статті розглядається вплив властивостей матеріалів на контактну взаємодію зміцнених деталей конс-

трукцій. Для оброблення цих деталей застосовується технологія дискретно-континуального зміцнення. Ко-

нтактуючі деталі виготовлені із різних матеріалів. З одного боку – деталь із алюмінієвого сплаву. На її по-

верхні вирощується мікрошар оксидної кераміки. З іншого боку – чавунна або стальна деталь, у поверхневі 

шари якої індентовано електроіскровим методом архіпелаг зон зміцненого матеріалу. Тобто перша деталь 

оброблена континуально, а друга – дискретно. Досліджується вплив властивостей матеріалів у зонах зміц-

нення на контактну взаємодію таких деталей. Розроблені рекомендації стосовно вибору матеріалів та тех-

нологічних режимів дискретно-континуального зміцнення. Зокрема, установлено, що характер розподілу ко-

нтактного тиску та напружень за Мізесом суттєво залежить від поєднань значень модулів пружності 

шару оксидної кераміки на алюмінієвій деталі та зони дискретного зміцнення  на чавунній деталі. При цьому 

зі зростанням модуля пружності матеріалу зон дискретного зміцнення відбувається якісна зміна цих розпо-

ділів. Контактний тиск у центральній частині області контакту  спочатку набуває мінімуму, а потім – ма-

ксимуму. У той же час, вплив модуля пружності шару оксидної кераміки на алюмінієвій деталі - менш ви-

ражений. Відносний рівень контактного тиску та напружень за Мізесом змінюється у дослідженому діапа-

зоні варіювання модулів пружності матеріалів зон континуального та дискретного зміцнення у досить ши-

рокому коридорі. Отже, можна управляти рівнем контрольованих величин. А відтак – є можливість обґру-

нтування вибору того чи іншого матеріалу, а також конструктивних та технологічних рішень при ство-

ренні тих чи інших елементів конструкцій. Важливе значення для обґрунтування раціональних технічних рі-

шень вузлів нових конструкцій має не тільки рівень контактного тиску та напружень за Мізесом. Контак-

тна взаємодія визначає розподіл навантажень між елементами конструкцій, що певним чином безпосеред-

ньо впливає на їх напружено-деформований стан та міцність. Також на додаток запускається серія проце-

сів і станів: тертя, зношування, навантаженість. Вони залежать від розподілу контактних сил. Отже, із 

фізичної точки зору реалізується «мультифізичний» процес, а із технічної – багатокритеріальний. У ре-

зультаті, на кожному із етапів виникає низка конкуруючих вимог та обмежень, які слід брати до уваги при 

обґрунтуванні раціональних технічних рішень нових виробів, зокрема, двигунів внутрішнього згоряння. 
Ключові слова: контактна взаємодія; напружено-деформований стан; дискретне зміцнення; континуальне 

зміцнення; дискретно-континуальне зміцнення; метод скінченних елементів; напруження; контактний 

тиск; модуль пружності; двигун внутрішнього згоряння. 

 

Вступ  

Сучасне машинобудування стикається із низ-

кою системних проблем у прагненні досягнути 

більш високих технічних і тактико-технічних хара-

ктеристик своїх виробів. По-перше, це здебільшого 

еволюційний характер розвитку технічних рішень 

та принципів їх функціонування. Дійсно, проривні 

рішення потребують нових досягнень у фундамен-

тальних та прикладних галузях науки. А вони пот-

ребують усе більш масштабних витрат ресурсів.  

По-друге, це здебільшого вичерпані можливо-

сті традиційних конструктивних рішень елементів 

сучасних машин. Це стосується і двигунів внутрі-

шнього згоряння, і трансмісій, і рушіїв, і систем 

спеціального призначення тощо. Відтак, тільки 

самими заходами важко досягти суттєвого поліп-

шення технічних і тактико-технічних характерис-

тик (ТіТТХ) машин, агрегатів, систем і вузлів, що 

створюються чи модернізуються. 

По-третє, традиційні технології поліпшення 

службових характеристик деталей машин мають 

низку вад. Серед цих вад найбільш відчутною є те, 

що як правило, поліпшення однієї з характеристик 

призводить до погіршення інших. Так, підвищення 

твердості супроводжується зниженням міцності 

при дії багатоциклових навантажень. Нанесення 

плівок та покриттів із високими триботехнічними 

властивостями може породжувати понижену зади-

ростійкість та термічне відшарування приповерх-

невих шарів матеріалу деталі. Якщо ж застосову-

ються технології, що передбачають тривалий висо-

котемпературний вплив на деталь, то можуть мати 

місце її залишкові деформації тощо. 

Як альтернативний шлях запропоновано метод 

дискретно-континуального зміцнення (ДКЗ) пар 

деталей [1]. Цей метод дає змогу досягти принци-

пово нових проривних досягнень при створенні 

нових виробів військового та цивільного призна-

чення за рахунок примноженої сукупної дії чинни-

ків різної природи. По-перше, це матеріалознавчий 

аспект: обґрунтовується мікроструктура гетероген-

них композицій, що дає підвищені характеристики 

на рівні представницького мікроосередку матеріа-

лу. По-друге, на мікро- та макрогеометричному 

рівні визначаються фізичні ефекти, які призводять 

до забезпечення необхідного рівня міцності, зни-

 М.М. Ткачук, А.П. Марченко, С.О. Кравченко, М.А. Ткачук, О.В. Веретельник, А. В. Грабовський, В.В. Веретельник, 2022 
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ження тертя, підвищення довговічності роботи вуз-

ла тощо. По-третє, визначається спосіб та режими 

технологічних операцій, які реалізують цей метод у 

конкретному випадку. Таким чином, цілеспрямова-

но здійснюється покрокове поліпшення кінцевого 

результату на етапах досліджень, технологічної 

підготовки та виробництва нових виробів. 

Разом із тим, запропонований підхід потребує 

дослідження різних аспектів, які дотепер недостат-

ньо вивчені з точки зору впливу на властивості ко-

нтактної взаємодії дискретно-континуально зміц-

нених деталей машин. Зокрема, становить інтерес 

аналізу впливу властивостей матеріалів зміцнених 

зон на розподіл контактного тиску між деталями. 

Це склало напрямок досліджень, описаних у роботі. 

Аналіз існуючих методів зміцнення деталей 

машин  

Проблема зміцнення є актуальною для широ-

кої множини деталей машин. Так, у [1–3] описані 

різні групи технологій зміцнення елементів конс-

трукцій. Як зазначалося, множину відомих на сьо-

годні методів інженерії поверхні деталей машин 

умовно розділено на чотири класи: нанесення пок-

риттів, модифікування поверхневого шару, техно-

логічного забезпечення фізико-механічних власти-

востей і топографії поверхні, а також комбіновані 

(«гібридні») методи. Дослідження показали, що 

набуття потрібних службових характеристик пове-

рхнею деталі (зносостійкості, теплостійкості, коро-

зійної стійкості, опору окисленню, втомної міцнос-

ті, контактної жорсткості, опору адгезії, антифрик-

ційних або фрикційних властивостей, герметичнос-

ті з’єднань, ущільнення пар тертя, утримання мас-

тила, а також декоративно-художніх, екологічних, 

електроізоляційних, теплоізоляційних, ріжучих та 

інших корисних властивостей) відбувається через 

комплекс геометричних і фізико-механічних харак-

теристик поверхні. До останніх, зокрема, належать 

точність, шорсткість, твердість, мікротвердість, 

опорна площа, пористість, залишкові напруження, 

мікроструктура, мікрорельєф, макрорельєф, адгезія, 

текстура, міцність зчеплення з основою тощо [1–3]. 

Якщо звернутися, наприклад, до деталей ДВЗ, 

то широко застосовуються різні методи зміцнення. 

Зокрема, це різні види хіміко-термічної обробки 

(ХТО): цементація, нітроцементація, ціанування, 

азотування, борування, бороазотування, силіцію-

вання, сульфідування, дифузне хромування, аліту-

вання тощо. ХТО застосовують для підвищення 

зносостійкості за рахунок збільшення поверхневої 

твердості деталей тертя, підвищення опору абрази-

вному зносу, протизадирної та корозійної стійкості. 

При деяких методах ХТО також підвищується вто-

мна міцність виробу. Загальним недоліком цих 

процесів є велика тривалість технологічного циклу, 

шкідливість виробництва, застосування високих 

температур і, як наслідок, зростання зерна веде до 

окрихчування сталі, деформації (викривлення) змі-

цнюваних деталей, а відповідно – збільшення при-

пусків під механічну обробку, а також висока енер-

гоємність, неможливість багаторазового (повторно-

го) зміцнення деталей. 

Крім того, це способи, в основі яких лежить те-

рмічне зміцнення, що полягає в дії інтенсивного 

потоку енергії на локальну ділянку поверхні, погли-

нанні цього потоку енергії приповерхневим шаром 

деталі і внаслідок цього – у швидкому розігріві діля-

нки до високих температур. Після припинення дії 

потоку енергії нагріта ділянку охолоджується вна-

слідок теплопровідності у внутрішні об’єми матері-

алу, а також за рахунок тепловіддачі з поверхні. При 

цьому досягається висока швидкість охолодження 

(вище критичної для певної марки сталі або чавуну). 

У процесі нагрівання та охолодження відбуваються 

фазові перетворення. Найбільш поширений метод 

обробки цього виду – поверхневе загартування. По-

тік енергії можна отримати електричним, електроім-

пульсним, лазерним, ультразвуковим та іншими 

способами. У виробництві найбільше поширення 

знайшли процеси індукційного і газополуменевого 

нагріву поверхні виробів. Недоліки цих методів:  

висока вартість і великі габарити технологічного 

обладнання, особливо у випадку лазерної обробки; 

висока енергоємність; у деяких випадках – зниження 

втомної міцності. 

Іншою групою є зміцнення за рахунок повер-

хневого пластичного деформування (ППД), при 

якому в металі відбуваються структурні зміни, 

пов’язані з підвищенням щільності дислокацій, їх 

взаємодією, подрібненням блоків, виникненням 

макро– і мікронапружень. У сталях, що мають піс-

ля термообробки у структурі залишковий аустеніт, 

при цьому може відбуватися його часткове перет-

ворення у мартенсит і виділення дисперсних карбі-

дних частинок. Пластична деформація може бути 

здійснена обкаткою поверхні деталі роликом або 

кулькою, вигладжуванням алмазним, ельборовим, 

твердосплавним та іншим інструментами, гідроаб-

разивним і дрібоструйним наклепом, карбуванням 

тощо. Але слід мати на увазі, що при такому спосо-

бі обробки не досягаються високі значення твердо-

сті, а, значить, деталі мають низьку зносостійкість. 

Крім цього, недоліками зміцнення пластичною де-

формацією є те, що при підвищенні температури у 

процесі експлуатації властивості матеріалу поверх-

ні деталі, отримані при зміцненні, частково або 

повністю зникають. У деяких випадках також ре-

єструється зниження пластичності. Використання 

ППД є раціональним для вже зміцнених іншими 
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методами деталей як остаточна обробка, яка в бі-

льшості випадків призводить до виникнення пове-

рхневих стискних напружень, що сприяють підви-

щенню втомного опору. ППД також зменшує шор-

сткість поверхні і заліковує ультрадрібні тріщини, 

у результаті чого зменшується чутливість матеріа-

лу до концентраторів напружень. 

Також добре відомий метод зміцнення металів 

об’ємною термічною обробкою. У технології тер-

мічної обробки основна увага приділяється вибору 

температури нагріву, залежно від марки сталі, часу 

витримки при цій температурі для його завершення 

фазових і структурних перетворень і швидкості 

охолодження, що забезпечує утворення необхідної 

структури. При цьому дуже важливим є вибір тем-

ператури нагріву таким чином, щоб, з одного боку, 

міг утворитися гомогенний аустеніт, тобто встигли 

розчинитися карбідні частинки, а з іншого, – не 

відбулося би зростання зерна, що призведе до 

окрихчування сталі. Не менш важливим є і вибір 

охолоджуючого середовища, яке, забезпечуючи 

швидкість охолодження вище критичної, не чинило 

би впливу на зростання гартівних напружень. До 

недоліків об’ємних методів термічної обробки мо-

жна віднести: енергоємність;  екологічно шкідливе 

виробництво; деформації (викривлення) виробів; ці 

методи не завжди забезпечують необхідні триботе-

хнічні характеристики виробу. 

Як уже зазначалося, традиційні методи і техно-

логії зміцнення деталей машин, зокрема ДВЗ, мають 

низку недоліків. На противагу їм методи дискретно-

континуального зміцнення, що запропоновані у [1], 

мають суттєві переваги. Дійсно, останніми роками 

активний розвиток отримали процеси дискретної об-

робки поверхонь, які дають можливість отримати на 

них чергування у заданій послідовності (дискретно) 

високоміцних і пластичних мікроділянок, аналогічно 

до природних композиційних матеріалів, армованих 

твердими та міцними фазами. Як відомо, така струк-

тура забезпечує високу конструкційну міцність мате-

ріалу, тобто дає змогу одночасно отримати високі 

показники міцності, пластичності, в’язкості руйну-

вання. Для пар тертя завдання значно ускладнюється, 

оскільки необхідно не просто підвищити конструк-

ційну міцність матеріалу вала, а й забезпечити високі 

трибологічні характеристики поверхонь, що працю-

ють у контакті з контртілом. Серед таких методів ши-

роке застосування знайшло дискретне зміцнення на 

основі електроіскрового легування [1, 4–6]. 

Процес електроіскрового легування має низку 

особливостей, які сприяють його поширенню: пере-

несення матеріалу залежить від ерозійної стійкості 

анода і катода; можливість формування покриттів із 

характеристиками широкого діапазону значень; висо-

ка адгезія електроіскрового покриття з основним ма-

теріалом; відсутність нагріву і деформації деталі у 

процесі обробки; товщина шару, що наноситься, і 

глибина легування обмежені; поверхня має велику 

шорсткість; продуктивність процесу невисока; на 

поверхні можливе формування каверн. 

Розвиток цього напрямку було продовжено на 

Державному підприємстві «Завод ім. В.О. Ма-

лишева» з метою розробки технології зміцнення 

поверхонь сталевих і чавунних деталей ДВЗ [7, 8]. 

Такий формування зносостійкої поверхні деталі 

описано і викоpистовується [7]. Його суть якого 

полягає у конфігурації нанесення зміцнених зон 

при перенесенні металу з анода на катод у момент 

іскрового розряду між ними на великогабаритних 

деталях. Одночасно з цим перенесенням відбува-

ється зміцнення та макролегування приповерхневої 

зони деталі, що призводить до зміни хімічного 

складу і  фізико-механічних властивостей матеріа-

лу основи у плямі контакту з електродом. Метод 

електроіскрового зміцнення має низку особливос-

тей [9]: одиничний електроіскровий розряд дає 

змогу забезпечити стабільність фізико-механічних 

властивостей окремої ділянки (плями); зміцнення 

за один прохід різко підвищує продуктивність про-

цесу (частина поверхні залишається незміцненою); 

зміна величини струму розряду дає можливість 

регулювати глибину і площу одиничної ділянки, а 

також глибину проникнення в основу (макролегу-

вання);  керуючи частотою імпульсу або швидкіс-

тю відносного переміщення анода і катода, можна 

варіювати кількість дискретних ділянок на робочій 

поверхні деталі. 

При дискретному зміцненні робочої поверхні 

сама деталь не піддається впливу великих темпера-

тур, що виключає пов’язані з цим температурні 

навантаження. У зв’язку з цим, цю технологію мо-

жливо використовувати на кінцевих операціях ви-

готовлення деталей чи при їх ремонті. 

З іншого боку, перспективним є застосування 

технології мікродугового оксидування при зміц-

ненні робочих поверхонь алюмінієвих деталей 

конструкцій. 

Зокрема, на поршнях ДВЗ із алюмінієвих 

сплавів [8] знаходить застосування технологія ок-

сидокерамічних покриттів [10, 11]. У цьому випадку 

формування покриття відбувається за рахунок мік-

родугового оксидування алюмінієвої поверхні самої 

деталі, а покриття має більш високу адгезію з алю-

мінієвою основою. Це вже не покриття, а кераміч-

ний шар. Його одержують у гальваностатичному і 

потенціостатичному режимах. При утворенні кера-

мічного шару на вогневій поверхні алюмінієвого 

поршня методом мікродугового оксидування ство-

рюється  захисний шар (шуба) з коефіцієнтом теп-

лопровідності, що значно менше, ніж у алюмінієвого 

сплаву. Застосування однофазних оксидних плівок 

для теплоізоляції деталей деяких конструкцій недо-

цільне [10] через велику різницю коефіцієнтів тер-

мічного розширення покриття й матеріалу поршня. 
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Проблему можуть вирішити багатокомпонентні й 

багатофазні керамічні шари, які мають коефіцієнти 

лінійного розширення, близькі аналогічному коефі-

цієнту деталі, отримані методом анодного мікроду-

гового оксидування (АМДО). Такий керамічний шар 

одержують за допомогою спеціальної установки.  

Утворений керамічний шар в основному скла-

дається із твердофазних розчинів окислів –Аl2О3 і 

–Аl2О3, які складають (60–70) %, та інших окис-

них сполук елементів, які входять до складу сплаву 

й електроліту. Відомо, що структура –Аl2О3 має 

більше високу твердість, ніж структура γ – Al2O3, і 

більш високу зносостійкість. 

Таким чином, можна констатувати, що протя-

гом останніх десятиліть велике значення набувають 

роботи вітчизняних та зарубіжних вчених, спрямо-

вані на удосконалення технологій зміцнення робо-

чих поверхонь високонавантажених елементів ма-

шин військового та цивільного призначення. Мето-

ди інженерії поверхні (нанесення покриттів, моди-

фікування поверхневого шару, плазмові технології 

тощо) та досліджень описані у роботах [12–21]. 

Серед таких методів достатньо ефективними є дос-

лідження, описані у роботах акад. С. Фірстова та 

проф. С. Дьяченко [12, 13]. Мова йде про фізико-

механічні властивості чистих металів, низьколего-

ваних сплавів та багатокомпонентних твердих роз-

чинів, включаючи сплави з високою ентропією. 

Привертають увагу роботи проф. О. Соболя та 

проф. Е. Посв’ятенка із напрямків багатошарових 

покриттів та корундування, а також холодного пла-

стичного деформування [14–16]. Усі перелічені 

методи досліджень та зміцнення мають низку пере-

ваг та недоліків. Проте принциповим загальним їх 

недоліком є можливість поліпшення певних харак-

теристик, як правило, за рахунок погіршення ін-

ших. Відповідно, високі механічні властивості пок-

риттів супроводжуються проблемами розтріску-

вання або відшарування тощо. У методі, що пропо-

нується [1], навпаки, передбачається поліпшення 

не однієї окремо взятої, а комплексу характерис-

тик. Ця проривна властивість особливо важлива 

для елементів машин військового та цивільного 

призначення. Також суттєве значення мають публі-

кації [17–19], у яких увагу звертають на сплави з 

високою ентропією, однофазні багатоелементні 

сплави та наноструктуровані металеві матеріали. У 

роботах [20, 21] описані дослідження контактної 

взаємодії твердих тіл із реальною мікрогеометрією 

поверхні. Усі перелічені публікації в основному 

спрямовані на методи аналізу властивостей існую-

чих металів, сплавів, покриттів. Разом із тим у 

практичному плані високу актуальність та важли-

вість набули проблеми синтезу матеріалів та пок-

риттів із бажаними фізико-механічними властивос-

тями. Тут експериментальні дослідження [12–19] 

можуть дати вихідні дані стосовно тенденцій впли-

ву тих чи інших чинників на властивості певних 

об’єктів. Моделі [20, 21] дають можливість дослі-

джувати вплив окремих чинників на контактну вза-

ємодію. Проте ні перші, ні другі не містять поста-

новок, підходів, моделей та методів розв’язання 

обернених здач. Тобто виникає проблема створення 

таких засобів досліджень, які формують варіатив-

ний об’єкт та уможливлюють обґрунтування техні-

чних рішень із заданими властивостями. Якраз такі 

підходи, моделі та методи частково розроблені ав-

торами [1]. На їх основі забезпечується практична 

складова – можливість розроблення рекомендацій 

стосовно проектно-технологічних параметрів зміц-

нення елементів машин військового та цивільного 

призначення  із підвищеними ТіТТХ. 

Важливими напрямками досліджень при цьо-

му є аналіз напружено-деформованого стану (НДС) 

дискретно-континуально зміцнених тіл із ураху-

ванням контактної взаємодії. При цьому важливим, 

зокрема, є визначення впливу властивостей матері-

алів зміцнених зон на розподіл та перерозподіл 

контактного тиску у спряженні зміцнених деталей. 

Це становить мету роботи. 

Загальна постановка задачі досліджень ко-

нтактної взаємодії дискретно-континуально 

зміцнених деталей конструкцій  

Відомо [1], що основна ідея методу дискрет-

но-континуального зміцнення деталей машин поля-

гає у тому, що у поверхневі шари чавунної чи ста-

льної деталі індентується високоміцний матеріал у 

вигляді архіпелагу зон дискретного зміцнення 

(ЗДЗ), а на поверхні спряженої із нею алюмінієвої 

деталі вирощується мікрошар оксидної кераміки у 

вигляді різних (α – та γ–) фаз Al2O3. При цьому, на 

відміну від застосування одного із методів зміц-

нення (чи то дискретного, чи континуального), зна-

чення мають властивості не тільки окремих нових 

матеріалів (чи то індентованих, чи вирощених), а 

також їх поєднань. Це – з одного боку. З іншого 

боку – різко розширився спектр властивостей мате-

ріалів ЗДЗ та оксидної кераміки. Наприклад, як 

матеріал ЗДЗ можуть застосовуватися тверді спла-

ви, високолеговані сталі тощо. 

Їхні фізико-механічні властивості можуть сут-

тєво відрізнятися від властивостей основного мате-

ріалу. Так, тверді вольфрамові сплави на кобальто-

вих та нікелевих зв’язках мають модуль пружності 

до 600 ГПа, тобто у майже втричі вище, ніж у ста-

лей, та ще більш переважає модуль пружності ча-

вуна. З іншого боку, варіювання складу шару Al2O3 

(тобто співвідношень характеристик   та γ-фаз), а 

також ступеня його пористості може у межах по-

рядку величини змінювати його модуль пружності. 

Слід зауважити, що ці особливості стосуються 

не тільки модуля пружності, але й показників твер-
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дості, коефіцієнтів тертя, характеристик міцності 

тощо. Отже, з одного боку, існує потенційна мож-

ливість варіювання фізико-механічних властивос-

тей матеріалів для зміцнення при застосуванні ме-

тоду дискретно-континуального зміцнення деталей 

машин, а з іншого – ця можливість натепер уже є 

певним чином реально здійсненною. Саме тому 

слід дослідити вплив варіювання парних та мно-

жинних наборів властивостей матеріалів зміцнення 

при ДКЗ на контактну взаємодію спряжених дета-

лей машин. Зокрема, мова йде про модулі пружно-

сті цих матеріалів. 

У загальному плані задача досліджень може 

бути поставлена у такому вигляді. Розглядається  

мікроосередок, що поєднує, з одного боку, конти-

нуально зміцнену деталь із алюмінієвого сплаву, а з 

іншого – дискретно зміцнену чавунну деталь 

(рис. 1, 2) [4–6]. 
 

 
Рис. 1. Геометрична модель:  

1 – дискретно зміцнена область (Е1 ( dE ),υ1), 2 – 1-й 

перехідний шар (Е2,υ2), 3 – 2-й перехідний шар (Е3,υ3),  

4 – основний матеріал, сплав АК4 (Е4,υ4),5 – шар з корун-

дованим покриттям (Е5 ( cE ),υ5), 6 – основний матеріал, 

чавун (Е6,υ6) 
 

 
Рис. 2. Геометрична модель представницького 

 осередку із розмірами 

Оскільки потенційно діапазон модулів пруж-

ності матеріалу шару оксидної кераміки cE  та ЗДЗ 

dE  можуть змінюватися у широких діапазонах, то 

для їх опису вводиться пара характеристик: 






























00
lg,lg

d

d
d

c

c
c

E

E

E

E
,        (1) 

де 0

cE  – модуль пружності алюмінію (як базове 

значення – 70 ГПа), 0

dE  – модуль пружності чавуна 

(як базове значення – 110 ГПа). 

Задля охоплення діапазону варіювання, що 

покриває властивості широкої множини матеріалів, 

обрано межі варіювання  

 ,)7/110lg();700/11lg(c

 )11/60lg();11/20lg(d . 

Для контролю характеристик НДС та контакт-

ної взаємодії введені параметри: 
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де maxp , max  – рівень контактного тиску та еквіва-

лентних напружень (у шарі кераміки Al2O3 (індекс 

«с») та ЗДЗ (індекс «d»)) залежно від dc  , .  

Ставиться задача: визначити тенденції зміни ха-

рактеру розподілу напружень за Мізесом та контакт-

ного тиску у спряженні деталей, підданих ДКЗ, а та-

кож залежності 
dc

p   ,,   від параметрів dc  , . 

Розрахункова модель представницького 

осередку деталей, підданих дискретно-

континуальному зміцненню 

Фізико-механічні характеристики наведені у 

табл. 1, 2, а на рис. 3 – розрахункова скінченно-

елемента модель, представницького осередку дета-

лей, підданих ДКЗ, яка налічувала 170 тис. елемен-

тів. Зовнішнє модельне навантаження – 100 МПа. 

На рис. 4 представлені навантаження, закріплення, 

а також умови симетрії, а на рис. 5, 6 – розподіли 

контактного тиску р та еквівалентних напружень σ 

у спряжених тілах (базовий варіант). 
 

Таблиця 1. Фізико-механічні характеристики 

матеріалів (розрахункові групи) 

Параметри, 

ГПа 

Розрахункові групи 

1 2 3 4 5 Base 

E1 ( dE )  

200· 300 400 500 600 200 E2  

E3  

E4  70 70 

E6  110 110 

 

Для даного дослідження було побудовано 5 

розрахункових груп (1, 2, 3, 4 та 5), у свою чергу, 

кожна налічувала 7 (A, B, C, D, E, F та G) розраху-

нкових схем. Відмінності у рамках однієї групи 

полягали у варіюванні модуля пружності матеріалу 

відповідно області дискретно зміцненої ділянки, а 

відмінності між розрахунковими схемами полягали 

у варіюванні модуля пружності відповідно області 

після корундування. 
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Таблиця 2. Фізико-механічні характеристики 

матеріалів E5 ( cE ), ГПа, для різних розрахункових 

схем 

Розрахункові схеми 
Base 

A B С D F E G 

1,1 5,5 11 55 110 550 1100 70 

 

 
Рис. 3. Скінченно-елементна модель представни-

цького осередку деталей, підданих дискретно-

континуальному зміцненню 
 

    

  

а) б) в) г) 

Рис. 4. Зовнішні навантаження та умови симетрії:  

а  –   навантаження; б  –   закріплення;  

в  –   симетрія 1; г  –  симетрія 2 

 

 

 
 

Рис. 5. Розподіл контактного тиску p, МПа 

(базовий набір параметрів 0

cE , 0

dE ) 

 
 

 
Рис. 6. Розподіл напружень за Мізесом  , МПа 

(базовий набір параметрів 0

cE , 0

dE ) 

 

Установлено, що рівень )0,0(maxp =100 МПа, 

)0,0(max

c = 46.15 МПа, )0,0(max

d = 66.67 МПа. Ці 

значення будуть використовуватися задля визна-

чення шуканих залежностей. 

Результати багатоваріантних досліджень 

напружено-деформованого стану та контактної 

взаємодії тіл, підданих дискретно-

континуальному зміцненню 

Із застосуванням моделі, наведеної на рис. 1, 

здійснене скінченно-елементне дослідження НДС 

та контактної взаємодії тіл, підданих ДКЗ. На 

рис. 7–14 наведені діаграми із максимальними екві-

валентними напруженнями за Мізесом   та конта-

ктним тиском p у елементах досліджуваної систе-

ми. У табл. 3, 4 наведені характерні розподіли σ та 

р для певних поєднань параметрів dc  , .  

На рис. 15–17 наведены поверхні, які опису-

ють зміну відносного рівня максимальних еквіва-

лентних напружень за Мізесом та контактного тис-

ку з урахуванням змін модулів пружності для мате-

ріалів областей ДКЗ. Ці поверхні були отримані за 

допомогою співвідношень (1), (2).  

Аналіз результатів дослідження напружено-

деформованого стану та контактної взаємодії 

деталей, підданих дискретно-континуальному 

зміцненню, та висновки 

Ретельний аналіз результатів дослідження 

НДС та контактної взаємодії деталей, підданих 

ДКЗ, дає підстави відзначити такі характерні особ-

ливості, установити такі закономірності та обґрун-

тувати такі висновки. 

1. Характер розподілу контактного тиску та 

напружень за Мізесом суттєво залежить від поєд-

нань значень модулів пружності шару оксидної 

кераміки на алюмінієвій деталі cE   та зони дискре-

тного зміцнення dE  – на чавунній деталі. При цьо-

му з рухом dE  від менших до більших значень від-

бувається якісна зміна цих розподілів: наприклад, 

контактний тиск при малих dE  у центральній час-

тині області контакту може набувати мінімуму, а 

потім – максимуму. У той же час, вплив cE  – менш 

виражений. 

2. Рівень контактного тиску та напружень за 

Мізесом змінюється у дослідженому діапазоні ва-

ріювання модулів пружності матеріалів зон конти-

нуального та дискретного зміцнення та порівняно 

із базовим варіантом від 100 до 400 МПа для кон-

тактного тиску, 66–213 МПа – еквівалентні напру-

ження (елемент 1), 66–660 МПа – еквівалентні на-

пруження (елемент 3). Це – досить відчутний кори-

дор, у межах якого можна управляти рівнем конт-

рольованих величин. А відтак – є можливість об-

ґрунтування вибору того чи іншого матеріалу, а 

також конструктивних та технологічних рішень 

при створенні тих чи інших елементів конструкцій. 
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Рис. 7. Максимальні еквівалентні напруження за Мі-

зесом (МПа) для усіх розрахункових схем 

 

 
 

Рис. 8. Максимальні еквівалентні напруження 

за Мізесом (МПа) (елемент 1) 

 

 
 

Рис. 9. Максимальні еквівалентні напруження 

за Мізесом (МПа) (елемент 2) 

 
 

Рис. 10. Максимальні еквівалентні напруження 

за Мізесом (МПа)(елемент 3) 

 
 

Рис. 11. Максимальні еквівалентні напруження 

за Мізесом (МПа)(елемент 4) 

 
 

Рис. 12. Максимальні еквівалентні напруження за 

Мізесом (МПа) (шар з ГПО) (елемент 5) 

 
 

Рис. 13. Максимальні еквівалентні напруження 

за Мізесом (МПа) (елемент 6) 

 
 

Рис. 14. Максимальний контактний тиск (МПа) 

 



Технологія виробництва ДВЗ 

 
ISSN 0419-8719      ДВИГУНИ ВНУТРІШНЬОГО ЗГОРЯННЯ 1'2022 72 

Таблиця 3. Розподіл еквівалентних напружень за Мізесом (МПа) для різних розрахункових груп та схем 
 

Роз-

рах. 

група 

 Розрахункова схема 

А В Е G 

1 

    
2 

  
  

3 

  
  

4 

    
5 
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Таблиця 4. Розподіл контактного тиску (МПа) для різних розрахункових груп та схем 
 

Група 
Розрахункова схема 

А В Е G 

1 

 

 

 

 

 

 

 

 

2 

 

 

 

 

 

 

 

 
3 

 

 

 

 

 

 

 

 

4 

 

 

 

 

 

 

 

 
5 

 

 

 

 

 

 

 

 
 

3. Важливе значення для обґрунтування раці-

ональних технічних рішень вузлів нових конструк-

цій має не тільки рівень контактного тиску та на-

пружень за Мізесом. Це тільки один бік критеріа-

льних вимог, хоча і важливий. Дійсно, контактна 

взаємодія визначає розподіл навантажень між еле-

ментами конструкцій, що певним чином безпосере-

дньо впливає на їх НДС та міцність. Проте, на до-
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даток, запускається серія процесів і станів: тертя, 

зношування, навантаженість. Тертя залежить від 

рівня контактного тиску, умов зношування та фри-

кційних властивостей контактуючих матеріалів. 

Тертя також впливає на зношуваність, яка визнача-

ється також і триботехнічними властивостями ма-

теріалів. Зношуваність викликає зміну мікропрофі-

лю та макрогеометрії у контактному сполученні 

деталей, що зумовлює вплив на рівень навантаже-

ності. Отже, цей цикл «навантаження – контактний 

тиск – тертя – зношування» відтворюється у вигля-

ді спіралі процесів і станів. Тому кожна ланка цьо-

го циклу має двоякий вплив: з одного боку, безпо-

середньо на потужність, міцність, ККД, довговіч-

ність відповідно, а з іншого, – також на інші сусідні 

ланки. Отже, із фізичної точки зору маємо «муль-

тифізичний» процес, а із технічної – багатокритері-

альний. Більш того, на кожному із етапів згаданого 

циклу виникає низка конкуруючих вимог та обме-

жень, які слід брати до уваги при обґрунтуванні 

раціональних технічних рішень нових виробів. 

 

 

 

 
елемент 1 елемент 5 

Рис. 15.   Відносні рівні еквівалентних напружень  за Мізесом залежно від групи та схеми (див. табл. 1, 2)  
 

  

Рис. 16. Відносні рівні  контактного тиску залежно 

від групи та схеми (див. табл. 1, 2)  

Рис. 17. Відносні рівні еквівалентних напружень  за 

Мізесом   залежно від групи та схеми,  повна модель 

(див. табл. 1, 2)  

 

 

4. Якщо відштовхуватися тільки від одного кри-

терію, наприклад, від рівня контактного тиску у 

спряженні деталей, підданих дискретно-

континуальному зміцненню, то можливе визначення 

«оптимальних» властивостей матеріалів зміцнення. 

Для кожного конкретного випадку це може бути здій-

снено на основі певного алгоритму цілеспрямованого 

пошуку, в основі якого – розв’язання задачі аналізу 

напружено-деформованого стану та контактної взає-

модії. Розв’язання цієї задачі аналізу описане у робо-

ті. Розроблена модель може бути напряму застосова-

на для пошуку цього т.з. «оптимуму». 

5. Розв’язання задачі визначення т. з. «оптиму-

му» (див. п. 4) у прикладному аспекті має декілька 

особливостей. По-перше, це рішення слід реалізувати 

у конкретному матеріалі із т. з. «оптимальними» вла-

стивостями. По-друге, слід визначати технологію та 

режими обробки у тому чи іншому випадку. По-третє, 

це рішення необхідно узгодити із множиною інших 

критеріїв, вимог та обмежень (див. п.3). Проте слід 

зазначити, що базове «ядро», тобто підхід, моделі та 

методи аналізу НДС та контактної взаємодії деталей, 

що піддані дискретно-континуальному зміцненню, 

уже розроблені, реалізовані та описані у цій роботі. 

Розробки та результати розрахунків, описані у 

роботі, можуть бути використані при подальших дос-

d

  

c  

d  

c  

d  

c

  

p  

d  

c  
d  

c  
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лідженнях деталей ДВЗ, трансмісій, систем спеціаль-

ного призначення, рушіїв, опор, зубчастих передач, 

підшипників та інших елементів конструкцій, підда-

них дискретно-континуальному зміцненню. 
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MULTI-CRITERIA ANALYSIS OF CONTACT INTERACTION OF DISCRETE-CONTINUALLY 

STRENGTHENED PARTS 

M.M. Tkachuk, A.P. Marchenko, S.O. Kravchenko, M.A. Tkachuk, O.V. Veretelnyk, A.V. Grabovskyi, V.V. Veretelnyk 

This paper considers the influence of material properties on the contact interaction of strengthened structural parts. Dis-

crete-continual strengthening technology is used to process these parts. Contacting parts are made of different materials. On the 

one side there is an aluminum alloy part. A microscopic layer of oxide ceramics is grown on its surface. On the other side there is 

a cast iron or steel part with an archipelago of strengthened material spots introduced by the electric spark method on the surface. 

Hence, the first part is processed continually, and the second one is processed discretely. The influence of material properties in 

the strengthening zones on the contact interaction of such parts is studied. Recommendations regarding the choice of materials 

and technological modes of discrete-continual strengthening have been developed. In particular, it was established that the char-

acter of contact pressure distribution and Mises stresses significantly depends on the combination of the moduli of the oxide ce-

ramic layer on the aluminum part and the discrete strengthening zone on the cast iron part. At the same time, with the growth of 

the elasticity modulus of the material of discrete strengthening zones, a qualitative change in these distributions occurs. The con-

tact pressure in the central part of the contact area first acquires a minimum and then a maximum. At the same time, the influence 

of the elastic modulus of the oxide ceramic layer on the aluminum part is less pronounced. The relative level of contact pressure 

and von Mises stresses varies in the studied range of variation of the modulus of elasticity of materials of continual and discrete 

strengthening zones in a fairly wide corridor. Therefore, it is possible to control the level of controlled values. And therefore 

there is an opportunity to justify the choice of one or another material, as well as constructive and technological solutions when 

creating certain structure elements. Not only the level of contact pressure and von Mises stresses is important for rationalizing 

technical solutions of new machine components. Contact interaction determines the loads distribution between structural ele-

ments, which in a certain way directly affects their stress-strain state and strength. Also, a series of processes and states are 

launched in addition: friction, wear, bearing capacity. They depend on the distribution of contact forces. So, from a physical point 

of view, a “multi-physical” process is implemented, and from a technical point of view, this is a “multi-criteria” process. As a 

result, a number of competing requirements and limitations arise at each of the stages, which should be taken into account when 

justifying rational technical solutions for new products, in particular, internal combustion engines. 

Keywords: contact interaction; stress-strain state; discrete strengthening; continual strengthening; discrete-continual 

strengthening; finite element method; stresses; contact pressure; elastic modulus; internal combustion engine. 
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О. О. Осетров, С.С. Кравченко, Б.С. Чучуменко 

ОБГРУНТУВАННЯ ПАРАМЕТРІВ ПОСЛІДОВНОЇ ГІБРИДНОЇ СИЛОВОЇ 

УСТАНОВКИ ЛЕГКОВОГО АВТОМОБІЛЯ 
 

Використання гібридних силових установок на автомобільному транспорті дозволяє суттєво покращити 

динаміку руху і комфортність керування автомобілем, знизити його експлуатаційну витрату палива і вики-

ди шкідливих речовин з відпрацьованими газами. У зв’язку з великою кількістю вживаних автомобілів з дви-

гунами внутрішнього згоряння (ДВЗ) в Україні інтерес представляє їх конвертація на гібридний силовий при-

від. Проте аналіз літератури виявив вкрай обмежену інформацію щодо робіт в цьому напрямку. В роботі 

запропоновано методику вибору параметрів елементів послідовного гібридного силового приводу на базі 

вживаного автомобіля Сhevrolet Lacetti. Методика заснована на використанні математичних моделей робо-

чого процесу двигуна внутрішнього згоряння, динаміки розгону автомобіля, визначення параметрів послідов-

ної гібридної силової установки на режимах європейського випробувального циклу NEDC. З використанням 

розроблених математичних моделей визначено номінальну потужність тягового електричного двигуна 86 

кВт, номінальну та максимальну частоти обертання його вала, відповідно 1860 і 7000 хв-1. Показано, що 

автомобіль розганятиметься до 100 км/год за 11,4 с, що цілком задовольняє умовам комфортного руху в мі-

ських умовах. У складі гібридної енергоустановки двигун внутрішнього згоряння працює на одному режимі. В 

роботі обґрунтовано вибір режиму роботи двигуна внутрішнього згоряння, де він має найкращу паливну 

економічність. При цьому його потужність  складає 34 кВт, а частота обертання колінчастого вала - 2200 

хв-1. Відповідно потужність генератора струму складатиме 30 кВт при частоті обертання валу 2200 хв-1. 

В роботі проаналізовано вплив ємності акумуляторної батареї, наявності рекуперації енергії гальмування, 

робочого діапазону зміни ємності акумуляторної на середню експлуатаційну витрату палива ДВЗ. Показано, 

що збільшення ємності акумуляторної батареї, наявність рекуперації, розширення робочого діапазону зміни 

ємності акумуляторної батареї призводять до покращення експлуатаційної паливної економічності двигуна 

внутрішнього згоряння. За результатами розрахункових досліджень обрано максимальну ємність акумуля-

торної батареї 1,3 кВт·год, робочий діапазон зміни ємності – 0,8 кВт·год. Використання елементів з таки-

ми параметрами дозволить забезпечити середньо експлуатаційну витрату палива ДВЗ 6,5  л/100км, а за на-

явності рекуперації енергії гальмування – 6 л/100 км. 

Ключові слова: двигун внутрішнього згоряння; автомобіль; математична модель; робочий процес; динаміка 

розгону; експлуатаційна паливна економічність; гібридна силова установка; конвертація. 

 

Вступ 

Забруднення навколишнього середовища шкі-

дливими викидами двигунів внутрішнього згорян-

ня, дефіцит нафтових палив, глобальне потепління, 

пов’язане з викидами відпрацьованих газів, є осно-

вними чинниками пошуку методів і технологій по-

кращення паливно-екологічних показників ДВЗ. В 

цьому зв’язку розглядається переведення автомобі-

льного транспорту на електричні або гібридні (ДВЗ 

+ електричний двигун) силові установки. Відомо, 

що гібридна енергетична установка споживає на 

30-50% менше палива, ніж ДВЗ, подібний за поту-

жністю. Крім того, зменшення витрати палива при-

зводить до зменшення діоксиду вуглецю, що є од-

ним з основних парникових газів. 

На сьогодні запропоновано низку схем гібри-

дних силових установок, які впроваджені на серій-

них автомобілях. Проте технології їх створення є 

комерційною таємницею фірм-виробників і у ши-

рокому доступі не висвітлюються. Крім того, інте-

рес представляє розробка методології переоблад-

нання існуючого автопарку з ДВЗ на гібридний 

силовий привід.  

Аналіз публікацій  

Широке впровадження електричних енерго-

установок і технологій на транспорті є однією з 

основних тенденцій сучасного автомобілебудуван-

ня. Використання електричних двигунів дозволяє 

зменшити  теплове забруднення атмосфери порів-

няно з експлуатацією ДВЗ. Широко використову-

ється рекуперація енергії гальмування замість пе-

ретворення її в теплоту, як в традиційних автомобі-

лях з ДВЗ. Майже відсутні викиди шкідливих речо-

вин в атмосферу. За умови виробництва електрое-

нергії сонячними електростанціями відсутнє також 

локальне забруднення атмосфери, порівняно з ви-

робництвом електроенергії в ТЕС. Навіть у випад-

ку виробництва електроенергії в теплових електро-

станціях існує можливість впровадження техноло-

гій нейтралізації шкідливих речовин, які є набагато 

більш ефективними ніж при застосуванні в ДВЗ. 

Електрика приваблива тим, що її можливо 

отримувати з різноманітних джерел: як традицій-

них - теплових,  атомних, гідро- електростанцій, 

так і «зелених» - вітрових, сонячних, геотермаль-

них електростанцій. Це призводить до того, що 

ціни на електрику у світі є більш стабільними і 

прогнозованими. Так, наприклад, в США у 2003 

році 1 МВт·год коштував приблизно 50 $, у 2010 - 

70$ , у 2021 р - 153$ . Графік цін є більш пологим і 

містить менше локальних максимумів ніж графік 

цін на нафту і газ. 

 О. О. Осетров, С.С. Кравченко, Б.С. Чучуменко, 2022 
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Експлуатація електромобіля і автомобіля з гі-

бридною силовою установкою обходиться набагато 

дешевше, ніж автомобіля з ДВЗ. Так, якщо експлу-

атація електромобіля в США в середньому коштує 

близько 500 $ на рік, для автомобілів з ДВЗ цей 

показник дорівнює 1100 $ [1]. Якщо раніше поши-

рення електричних силових установок на транспо-

рті стримувалося малим запасом ходу, то на сього-

дні сучасні електромобілі мають запас ходу 800 км 

і більше (деякі моделі – до 1200 км). 

Для стимулювання заміни автомобілів з ДВЗ 

гібридними та електричними силовими установка-

ми розвинені країни виплачують дотації на вигото-

влення і продаж електромобілів, зменшують подат-

ки та використовують інші стимули. Паралельно 

запроваджують жорсткі обмеження на викиди шкі-

дливих речовин з відпрацьованими газами ДВЗ. 

Так, заплановані для введення у 2025 році стандар-

ти Євро 7 за висловлюванням голови Німецької 

асоціації автомобільної промисловості Хільдегарда 

Мюллера  де-факто означають заборону виробниц-

тва ДВЗ.  

На Всесвітньому саміті з клімату в Глазго у 

2021 році 33 країни і шість автовиробників оголо-

сили про повну відмову від автомобілів з ДВЗ до 

2040 року. Країни Євросоюзу планують відмовити-

ся від використання ДВЗ вже до 2035 року. Напри-

клад, Норвегія відмовилася від ДВЗ вже в квітні 

2022 року.  

Якщо розглянути структуру продажів автомо-

білів в європейських країнах, то можна побачити, 

що частка автомобілів є повністю електричною 

силовою установкою складає 7,5%, пагін-

гібридною  - 8,4%, гібридною – 19,3%, а сумарна 

частка силових установок з використанням тягових 

електричних двигунів перевищує 35% [2].  

Структура імпорту в Україні дещо відрізня-

ється від зазначеної вище тенденції. На відміну від 

європейських країн частка автомобілів з гібридною 

силовою установкою склала 1,9% а чисто електри-

чною – 1,6 % від загальної кількості завезених ав-

томобілів [3]. Це пояснюється більшою ціною ав-

томобілів з електричною силовою установкою і 

низькою покупною здатністю населення. 

Проте динаміка імпорту за останні три роки в 

України показує суттєве збільшення кількості ав-

томобілів з гібридними та електричними силовими 

установками, що свідчить про їх популярність. 

Статистика показує, що  за січень-вересень 2021 

року в Україні було зареєстровано майже 6,1 тис. 

електромобілів, що на 7% більше, ніж за аналогіч-

ний період 2020 року. Частка уживаної техніки в 

цій кількості становила 88% [3].  

Одним з можливих варіантів переводу транс-

порту на електричну тягу в Україні є конвертація 

вживаних автомобілів. Стартапи, як правило, за-

ймаються переобладнанням автомобілів заміною 

ДВЗ на тяговий електричний двигун із встановлен-

ням акумулятора, інвертора і системи керування. В 

Україні відомі роботи Харківського національного 

автомобільно-дорожнього університету з розробки 

гібридної силової установки автомобіля за парале-

льною схемою [4].  

Переобладнання на гібридний силовий привід 

доцільно здійснювати для автомобіля в кузові «уні-

версал». Саме такий автомобіль має достатньо міс-

ця для розташування охолоджуваної тягової аку-

муляторної батареї з елементами системи керуван-

ня і інвертором. Вважаємо що економічно доціль-

ною може бути конвертація вживаного автомобіля 

віком більше 10 років.  

На цей час відомі системи гібридних силових 

установок, що реалізовані за послідовною, парале-

льною та паралельно-послідовною схемами. При 

конвертації існуючої конструкції силової установ-

ки автомобіля доцільно застосувати схему, яка пе-

редбачає мінімальну зміну конструкції базового 

автомобіля. В цьому зв’язку найбільші перспективи 

відкриває реалізація послідовної схеми. Така схема 

має найпростіше керування серед розглянутих, пе-

редбачає можливість використання без застосуван-

ня коробки передач, тяговий електричний двигун 

можна розташувати як для приводу передньої осі 

коліс автомобіля, так і для приводу задньої осі. 

Метою дослідження є обґрунтування параме-

трів конструкції і режимів роботи елементів послі-

довної гібридної силової установки на базі автомо-

біля Сhevrolet Lacetti, який є найбільш поширеним 

в Україні. 

 

Математичні моделі, що використані в ро-

боті  

Математична модель робочого процесу бен-

зинового двигуна 

В основу розрахунку робочого процесу покла-

дено квазістаціонарну термодинамічну модель ро-

бочого процесу двигуна з іскровим запалюванням. 

Математична модель розроблена на кафедрі двигу-

нів та гібридних енергетичних установок Націона-

льного технічного університету «Харківський полі-

технічний інститут» і верифікована за результата-

ми експериментальних досліджень двигуна ВАЗ-

2108 [5]. Математична модель використовується 

для розрахунку параметрів двигуна внутрішнього 

згоряння при роботі у складі гібридної силової 

установки.  

Математична модель робочого процесу дви-

гуна основана на рівнянні першого принципу тер-
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модинаміки, закону збереження маси та рівняння 

стану. Кількість переданої в стінку теплоти розра-

ховується за формулою Ньютона-Ріхмана, в якій 

коефіцієнт тепловіддачі стінці від газу визначаєть-

ся за формулою Вошні. Математичне моделювання 

згоряння в циліндрі двигуна здійснюється за фор-

мулою І.І. Вібе. Механічні втрати на тертя визна-

чаються за емпіричними залежностями від частоти 

обертання колінчастого валу, уточненими за ре-

зультатами експериментальних досліджень на ка-

федрі двигунів внутрішнього згоряння НТУ «ХПІ» 

[6]. 

Математична модель динаміки розгону ав-

томобіля 

В якості базової схеми для конвертації обрано 

схему послідовної гібридної силової установки. В 

такій схемі ведучі колеса приводяться в обертання 

тяговим електричним двигуном. Максимальна по-

тужність і частота обертання тягового електрично-

го двигуна обираються виходячи із необхідності 

забезпечення заданої динаміки розгону автомобіля. 

Розрахунок динаміки розгону автомобіля про-

водився за методикою Чудакова Є.А. і Яковлєва 

Н.А. [5]. В основу методики покладено визначення 

динамічного фактору D, який залежить від сили 

тяги, сили опору повітря і ваги автомобіля. Цей 

фактор обумовлює прискорення автомобіля в зада-

ному швидкісному інтервалі та функцію швидкості 

транспортного засобу від часу при розгоні. Побу-

дована за методикою Чудакова Є.А. і Яковлєва 

Н.А. математична модель апробована при ро-

зрахунках динаміки розгону автомобілів ВАЗ-2108 

[5], Daewoo-Ланос [8] і ЗАЗ-Сенс [9]. 

Математична модель визначення параметрів 

силової установки на режимах випробувального 

циклу NEDС. 

Ефективність гібридної силової установки до-

цільно оцінювати у всьому діапазоні режимів екс-

плуатації. При розрахунках експлуатаційних пара-

метрів автомобіля можливо використовувати ви-

пробувальні цикли, які задають швидкість руху 

автомобіля залежно від часу. В роботі використано  

європейський їздовий цикл NEDC. В математичній 

моделі швидкість руху автомобіля на окремих ді-

лянках їздового циклу описується лінійними емпі-

ричними залежностями від часу [9]. 

Тяговий електричний двигун живиться від ба-

тареї та/або від генератора струму, який приво-

диться в рух від двигуна внутрішнього згоряння.  

Його частота обертання залежить від швидко-

сті руху автомобіля і визначається за формулою  

0 ,
0,377
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де v – швидкість транспортного засобу;   

u0 – передавальне число головної передачі;  

rst – статичний радіус колеса. 

Потужність, що витрачається від батареї для 

роботи електричного двигуна, 

  ,
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ед

N
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де NΣ – сумарна потужність, що необхідна для руху 

автомобіля із заданими параметрами циклу;  

ηед – ККД тягового електричного двигуна. 

Потужність NΣ розраховується за рівнянням: 
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де v – швидкість руху автомобіля; ηТР – ККД тран-

смісії; kw – коефіцієнт обтікання; F - площа лобово-

го опору; m – маса автомобіля; ψд – коефіцієнт су-

марного дорожнього опору; а – прискорення авто-

мобіля; u0 – передавальне число головної передачі. 

Поточна ємність акумуляторної батареї 

(кВт·год) змінюється за залежністю: 

1

1

3600
bi bi ebC C N   , 

де Сbі-1 – ємність акумулятора на попередньому 

розрахунковому кроці. 

Режими роботи ДВЗ визначаються параметра-

ми акумуляторної батареї. При зарядженій акуму-

ляторній батареї ДВЗ відключений [10]. При розря-

джанні батареї нижче за мінімально допустимий 

рівень ємності Сbmin ДВЗ виходить на режим зовні-

шньої швидкісної характеристики з мінімальною 

витратою палива gemin. Потужність двигуна на за-

значеному режимі можна визначити за результата-

ми моделювання робочого процесу двигуна. 

При роботі двигуна його витрата палива за 1 с: 

3600 1

e

П e

N
В g 


, 

де ge– питома витрата палива на робочій частоті 

обертання ДВЗ; 

Витрата палива двигуном за результатами ру-

ху автомобіля за циклом NEDC визначається за 

формулою: 

/100

0

100
,

ρ

цt

П км Пi

П

В В t
S

 
   

де S – шлях, що долає автомобіль за час випробу-

вання за циклом NEDC; ρп – густина палива; Δt – 

крок розрахунку по часі; tц – тривалість випробува-

льного циклу. 

У випадку, коли потужність тягового електри-

чного двигуна менше за потужність ДВЗ, частка 
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потужності ДВЗ, що використовується для зарядки 

акумуляторної батареї: 

,
η η

e

eb

г eд

NN
N    

де ηг  - ККД генератора струму.  

Поточне значення ємності акумулятора змі-

нюється за залежністю: 

1

1
.

3600
bi bi ebC C N    

В процесі гальмування відбувається рекупера-

ція енергії. В цьому випадку тяговий електричний 

двигун працює в режимі генератора. Потужність, 

що використовується для зарядки батареї: 

,
η η

e

eb

г едг

NN
N    

де  ηедг – ККД тягового електричного двигуна при 

його роботі в режимі генератора.  

Представлені вище математичні моделі реалі-

зовані у програмному середовищі MATLAВ.  

Обгрунтування параметрів гібридної сило-

вої установки 

Вихідні дані до розрахунку наведені в таблиці 

1. Результати розрахунку динаміки руху автомобіля 

при розгоні наведені на рис. 1. 

З рис. 1 видно, що при заданих параметрах ав-

томобіля і дорожнього покриття автомобіль на го-

ризонтальній поверхні розганяється до швидкості 

100 км/год за 11,4 с. При цьому до швидкості 52 

км/год тяговий електричний двигун забезпечує по-

стійний крутний момент 441 Н·м і потужність, що 

зростає лінійно до максимального значення 86 кВт. 

При подальшому прискоренні потужність залиша-

ється постійною, а крутний момент зменшується. 

При русі автомобіля по горизонтальній дорозі 

максимальна швидкість складатиме 180 км/год. 

При цьому частота обертання тягового електрично-

го двигуна досягає 7000 хв
-1

.   

Таблиця 1. Параметри послідовної гібридної 

силової установки 

Маса автомобіля m, кг  1300 

Статичний радіус коліс  rst, м 0,2794 

Висота автомобіля Вr, м 1,445 

Ширина автомобіля Нr, м 1,725 

Коефіцієнт заповнення лобової площі 

автомобіля α 

0,78 

Номінальна ефективна потужність 

електродвигуна Neд н, кВт 

86 

Номінальна частота обертання тяго-

вого електричного двигуна nедн, хв
-1

 

1860 

Максимальна частота обертання тя-

гового електричного двигуна nедmax, 

хв
-1

 

7000 

ККД трансмісії ηт 0,9 

Повне передаточне відношення від 

електродвигуна до коліс автомобіля 

u0 

4,13 

 

 

 

 
 

Рис. 1. Параметри розгону автомобіля на дорозі з кутом нахилу 0° 
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Таким чином, задані параметри тягового елек-

тричного двигуна забезпечують достатньо високі 

показники динаміки руху автомобіля, які визнача-

ють комфортність керування в міських умовах. 

Визначення параметрів елементів гібридної 

силової установки за результатами моделювання 

робочого процесу ДВЗ і параметрів автомобіля на 

режимах випробувального циклу NEDС 

Оскільки ДВЗ у складі гібридної силової уста-

новки працює на одному режимі зовнішньої швид-

кісної характеристики, то доцільно обрати режим, 

на якому забезпечується найкраща паливна еконо-

мічність двигуна.  

Для визначення цього режиму було проведене 

моделювання робочого процесу двигуна F18D3 на 

режимах ЗШХ. Результати наведені на рис. 2. 

Видно, що найкраща паливна економічність 

забезпечується на режимах з частотою обертання 

від 2000 до 2400 хв
-1

. При цьому питома ефективна 

витрата палива складає близько 242-242,5 

г/(кВт·год). 

Найменша витрата палива досягається на ре-

жимі зовнішньої швидкісної характеристики з час-

тотою обертання  2200 хв
-1

. При цьому потужність 

ДВЗ - 34 кВт. 

 
 Рис. 2. Витрата палива двигуна F18D3 на режи-

мах ЗШХ 
 

Параметри ДВЗ при роботі на режимі найкра-

щої паливної економічності визначають параметри 

генератора струму, який слід обрати для гібридної 

силової установки. Обираємо генератор, що спрое-

ктований для роботи з частотою обертання 2200 хв-

1. Вважаємо, що його ККД ηг = 0,9. При цьому він 

видає потужність 30 кВт. 

Для визначення параметрів елементів силової 

установки виконано розрахунки впливу параметрів 

на середньо експлуатаційну витрату палива ДВЗ. 

При зміні одного параметра інші параметри прий-

малися незмінними.   

Вплив ємності АКБ на середньо експлуатацій-

ну витрату палива показаний на рис. 3. Ємність 

АКБ змінювали в діапазоні від 0,5 до 2 кВт·год. 

Такі значення є близькими до параметрів гібридних 

енергетичних установок сучасних автомобілів. 

Зменшення ємності акумулятора призводить до 

зниження ціни автомобіля, зменшення його ваги і 

збільшення вільного простору в багажному відсіку. 

Проте з графіка видно, що при цьому зростає екс-

плуатаційна витрата палива з 7 л/100 км до 9 л/100 

км. Слід зазначити, що при розрахунках не врахо-

вувався вплив збільшення ваги АКБ при збільшен-

ні її ємності. Якщо це врахувати, то економічний 

ефект від збільшення ємності батареї буде не таким 

суттєвим.  

На рис. 4 наведено вплив рекуперації енергії 

гальмування для зарядки АКБ. Видно, що застосу-

вання рекуперації призводить до зменшення витра-

ти палива з 8,1 л/100 км до 7,1 л/100 км. Цей спосіб 

покращення витрати палива при реалізації гібрид-

ного привода є одним з найбільш ефективних. Про-

те він вимагає суттєвої модернізації базової систе-

ми гальмування, що є проблематичним. 

 
 Рис. 3. Вплив ємності АКБ на середньоексплуата-

ційну витрату палива 

 

 
Рис. 4. Вплив рекуперації енергії гальмування для 

зарядки АКБ на середньо експлуатаційну витрату 

палива 
 

Вплив допустимого робочого діапазону зміни 

ємності АКБ на експлуатаційну витрату палива 

показаний на рис. 5 

Видно, що збільшення робочого діапазону 

зміни ємності АКБ ∆Cb позитивно впливає на екс-

плуатаційну витрату палива. Розрахунки показу-

ють, що при ∆Cb = 0,4 кВт·год витрата палива є 
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найбільшою. В роботі рекомендовано обрати більш 

широкий діапазон ∆Cb = 0,8 кВт·год.  

За результатами проведених досліджень реко-

мендовано наступні параметри елементів гібридної 

силової установки: 

- частота обертання колінчастого валу ДВЗ n =  

2200 хв
-1

; 

- потужність ДВЗ Ne = 34 кВт; 

- питома ефективна витрата палива ДВЗ ge = 242 

г/(кВт·год); 

- максимальна ємність АКБ Сbmax = 1,3 кВт·год; 

- робочий діапазон зміни ємності АКБ ∆Сб=0,8 

кВт·год. 
 

Рис. 5. Вплив робочого діапазону зміни ємності 

АКБ на експлуатаційну витрату палива 

 

 
 

 

 
Рис.6. Результати розрахунку параметрів двигуна і автомобіля на режимах випробувального циклу NEDC  
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Результати розрахунку параметрів двигуна і 

автомобіля на режимах випробувального циклу 

NEDC при рекомендованих параметрах елементів 

гібридної силової установки наведені на рис. 6. 

З рис. 6 видно, що максимальна потужність 

електричного двигуна не перевищує 30 кВт при 

русі за міським циклом UDC і 60 кВт при русі за 

позаміським циклом EUDC. Видно, що обрані па-

раметри тягового електричного двигуна цілком 

задовольняють умовам руху за циклом NEDC. 

Максимальна потужність гальмування не пе-

ревищує 20 кВт при русі за міським циклом UDC і 

95 кВт при русі за позаміським циклом EUDC. Ви-

дно, що енергія гальмування представляє собою 

резерв покращення паливної економічності двигуна 

при застосуванні рекуперації цієї енергії. 

Процес зарядки АКБ триває 180 с. Протягом 

руху автомобіля за змішаним циклом NEDC відбу-

ваються 4 запуски ДВЗ. Час розрядки батареї з 90% 

Cbmax до 10% Сbmax триває 840 с.  

Експлуатаційна витрата палива ДВЗ у складі 

гібридної установки 6,5  л/100км. Якщо застосува-

ти рекуперацію енергії, то ефект буде ще кращим: 

витрата палива зменшиться до 6 л/100км. 

Таким чином, обрано параметри основних 

елементів гібридної силової установки, які є необ-

хідними для їх вибору з наявних на ринку або про-

ектування власних. Параметри режимів роботи тя-

гового електричного двигуна, ДВЗ і генератора 

залежно від умов руху є необхідними для побудови 

алгоритму керування системою. 

Продовженням роботи є вибір конкретних мо-

делей обладнання і їх компонування на автомобілі, 

розробка алгоритмів керування залежно від умов 

руху і конструктивних особливостей системи. 

 

Висновки 

В роботі запропоновано методику конвертації 

силової установки автомобіля ДВЗ на послідовний 

гібридний силовий привід. При цьому реалізовані 

такі задачі: 

1. Визначено параметри тягового електричного 

двигуна за результатами розрахунку динаміки роз-

гону автомобіля. Показано, що для розгону до 100 

км/год за 11,4 с достатньо застосувати тяговий еле-

ктричний двигун потужністю 86 кВт і номінальною 

частотою обертання 1860 хв
-1

. 

2. Проведено розрахункове дослідження впли-

ву параметрів елементів гібридної силової установ-

ки на середньо експлуатаційну витрату палива. За 

результатами проведеного дослідження рекомендо-

вано наступні параметри елементів гібридної сило-

вої установки: 

- частота обертання колінчастого валу ДВЗ  

n =  2200 хв
-1

; 

- потужність ДВЗ Ne = 34 кВт; 

- питома ефективна витрата палива ДВЗ ge = 242 

г/(кВт·год); 

- ємність АКБ Сbmax = 1,3 кВт·год; 

- робочий діапазон зміни ємності АКБ ∆Сb=0,8 

кВт·год. 

Показано, що при обраних параметрах елемен-

тів гібридної силової установки і режимів її роботи 

експлуатаційна витрати палива силової установки 

автомобіля Сhevrolet Lacetti зменшиться на 3,0-3,5 

л/100км у порівняні з базовою та складатиме 6-6,5  

л/100км. 
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JUSTIFICATION OF THE PARAMETERS OF THE PASSENGER CAR SERIES HYBRID POWER PLANT 

О. О. Osetrov, S.S. Kravchenko, B. S. Chuchumenko 

The use of hybrid power plants in road transport can significantly improve driving dynamics and driving comfort, reduce 

its operating fuel consumption and emissions of harmful substances with exhaust gases. Due to the large number of used cars 

with internal combustion engines (ICE) in Ukraine, it is of interest to convert them into a hybrid power drive. However, the anal-

ysis of the literature revealed extremely limited information about the work in this direction. The paper proposes a method for 

selecting the parameters of elements of a series hybrid power drive based on a used Chevrolet Lacetti car. The technique is based 

on the use of mathematical models of the working process of the internal combustion engine, the dynamics of the acceleration of 

the car, the determination of the parameters of the series hybrid power plant in the modes of the European NEDC test cycle. Us-

ing the developed mathematical models, the rated power of the traction electric motor is 86 kW, the nominal and maximum rota-

tional speed of its shaft, respectively, are 1860 and 7000 min-1. It is shown that the car will accelerate to 100 km/h in 11.4 sec-

onds, which fully satisfies the conditions of comfortable driving in urban conditions. As part of a hybrid power plant, the internal 

combustion engine operates in one mode. The paper substantiates the choice of the operating mode of the internal combustion 

engine, where it has the best fuel efficiency. At the same time, its power is 34 kW, and the crankshaft speed is 2200 min-1. Ac-

cordingly, the power of the current generator will be 30 kW at a shaft speed of 2200 min-1. The paper analyzes the influence of 

the battery capacity, the presence of braking energy recuperation, the operating range of battery capacity change on the average 

operating fuel consumption of internal combustion engines. It is shown that an increase in the battery capacity, the presence of 

recuperation, and the expansion of the operating range of changes in the battery capacity lead to an improvement in the opera-

tional fuel efficiency of an internal combustion engine. Based on the results of computational studies, the maximum battery ca-

pacity of 1.3 kWh was selected; the operating range of capacity change was 0.8 kWh. The use of elements with such parameters 

will ensure the average operating fuel consumption of the internal combustion engine is 6.5 l/100 km, and with the recovery of 

braking energy - 6 l/100 km. 
Key words: internal combustion engine; car; mathematical model; working process; acceleration dynamics; operational 

fuel efficiency; hybrid power plant; conversion 
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Корінний миколаївець, випускник Національного 

університету кораблебудування імені адмірала Мака-

рова, відомий вчений і педагог, видатний спеціаліст у 

галузі двигунобудування, наш колега та просто дуже 

хороша і чудова людина  

професор Тимошевський Борис Георгійович 

13 травня цього року відзначив своє 75 річчя. 
Все життя та творча діяльність Бориса Георгійо-

вича пов'язана з рідним університетом. 

Докторська дисертація на актуальну і сьогодні 

тему "Ефективність гідридних систем у складі судно-

вих енергетичних установок була захищена у 1992 

році. 

З 1998 року Тимошевський Б.Г. очолює кафедру 

"Двигуни внутрішнього згоряння, а в період з 2004 р. 

по 2010 р. за сумісництвом керує відділом міжнарод-

ного співробітництва НУК. 

На посаді керівника кафедри Борис Георгійович 

особливу увагу приділяв подальшому розвитку навчальної, науково-методичної та науко-

во-дослідної роботи викладачів кафедри, формуванню наукових шкіл та розвитку матеріа-

льно-технічної бази шляхом створення нових лабораторій та оснащення їх сучасною тех-

нікою.  

Сферу його наукових інтересів складає вдосконалення суднових двигунів внутріш-

нього згоряння, використання водню та інших альтернативних палив у теплових двигунах, 

утилізація низько потенційної теплоти в енергетичних та технологічних установках на ба-

зі металогідридних технологій, а також отримання моторних палив із полімерних відходів. 

З ініціативи професора Тимошевського Б.Г. було створено Центр "Перспективні енер-

гетичні технології" науково-дослідними та дослідно-конструкторськими роботами в якому 

керують відомі спеціалісти в галузі енергетичних технологій професор, д-р техн. наук 

Ткач М.Р., професор, д-р техн. наук Харитонов Ю.М. та інші. За період існування Центру 

було виконано низку науково-дослідних та дослідно-конструкторських робіт з інститута-

ми Академії наук України, зокрема з інститутом проблем безпеки атомних електростанцій 

протягом 2007-2010 років. було виконано комплекс досліджень, спрямований забезпечен-

ня безпечного функціонування об'єкта "Укриття". 

Великий обсяг науково-дослідних та дослідно-конструкторських робіт був виконаний 

за контрактами з КНР. Працюючи у Центі Тимошевський Б.Г. підготовив за спеціальністю 

"Двигуни та енергетичні установки" двох докторів та 7 кандидатів технічних наук (у тому 

числі двох іноземних). 

Редакційна колегія журналу «Двигуни внутрішнього згоряння», усі Ваші друзі і ко-
леги щиро вітають Ювіляра». Ми завжди раді бачити та спілкуватися з Вами. 

Нехай у Вашому житті, шановний Борисе Георгійовичу, все буде добре, оптимально 
та ефективно. Здоров'я Вам та Вашим близьким! 
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Сьогодні не важко знайти всю правду про особис-

тостей, які в історії не тільки відзначилися, а й продов-

жують відзначатися з неймовірною енергією. Такою осо-

бистістю, звичайно ж, є  

Сергій Валерійович Єпіфанов, доктор наук, про-

фесор, Заслужений машинобудівник України, Академік 

Інженерної академії, майстер спорту СРСР з велотуризму, 

автор величезної кількості наукових праць… Набираєте у 

пошуковій системі прізвище та насолоджуєтеся статтями 

про ювіляра. 

Але розповім про випадок у житті Сергія Валерійо-

вича, тоді просто – Сергія, який стався на Республікансь-

ких змаганнях з техніки велотуризму у Вінниці 1986 ро-

ку. Єпіфанов – у команді Харківської області. 

До програми змагань традиційно включалися пи-

тання щодо правил дорожнього руху (ПДР) та медицини 

як додаткові перешкоди з урахуванням часу на проміж-

них контрольних пунктах велоралі. Суддівська колегія 

сильно не парилася і для проведення цих «допів» купила 

набори «Ізучай ПДР» для дітей старшого шкільного віку. 

Набір складався з пластикового корпусу з батарейкою та 

5-ма кнопками з номерами; набору карток з питанням та 5-ма відповідями. Все як в ДАЇ Картку треба було 

вставити в корпус та натиснути кнопку правильної відповіді. Якщо спалахнула зелена лампочка – відповідь 

правильна, червона – ні. Судді розіслали регламент учасникам заздалегідь і команди ці набори закупили для 

вивчення та тренувань. Карток-питань у цій іграшці було дуже багато - всі правила, і в нас цей «доп» викли-

кав велике занепокоєння. Іра Куракалова, обов'язкова учасниця команди
1
, так та була просто в шоці. Більше 

того, на основі цієї гри було запрограмовано і конкурс з медицини. 

Зібравшись увечері напередодні старту для вивчення та повторення правил ПДР та медицини, ми рап-

том зрозуміли, що зовсім нема чого вивчати власне ПДР або медицину, достатньо запам'ятати 5 комбінацій 

розташування перфорації (дірочок) на краю карти. Дірки великі та з нашим молодим зором правильні відпо-

віді можна було побачити метрів із 10-ти. 

Наступного дня Харківська команда успішно виграла змагання – і за чистим часом, і без штрафів на 

«допах», при тому, що з ПДР відповідав кожен індивідуально і жодних підказок – судді штрафували круто. 

Після змагань, у кулуарах, ми поширили чутки про те, що Сергій Єпіфанов – відомий Харківський ек-

страсенс і нам нічого не варто було через нього передавати правильні відповіді решті членів команди. 

Увечері, після підбиття підсумків та нагородження ми з Сергієм пішли до суддівської колегії показу-

вати свої екстрасенсорні можливості. 

І ось вони (судді) на чолі з головним велотуристом України Володимиром Соколовим, тоді головним 

суддею змагань, у його кімнаті сидять за столом, на ліжках та обговорюють минуле дійство. Ми входимо - 

Сергій до вікна, я біля дверей і оголошуємо, що прямо зараз і прямо тут буде проведено сеанс телепатії та 

читання думок на відстані. Єпіфанов читатиме питання з картки подумки, напругою думки передавати його 

мені, а я вголос говоритиму цифру правильної відповіді. Соколов вставлятиме картку у високоінтелектуаль-

ний електронний прилад, натискатиме названу цифру та перевірятиме правильність відповіді по зеленій ла-

мпочці. 

Почали. Єпіфанов бере картку так, що я бачу дірочки, читає про себе, телепає, я прошу протелепати 

ще раз, нарешті приймаю думку і кажу цифру, Соколов вставляє і натискає. Світиться зелена лампочка. Бе-

ремо наступну картку. Сергій телепає, я приймаю, Соколов знов вставляє, натискає... і знову думка прочита-

на і відповідь правильна. Повне здивування. Він крутить у руках прилад, нюхає, натискає неправильну від-

повідь, горить червона лампочка. Знову натискає правильну - горить зеленим. Все працює! 

Інші судді витріщаються на все це з жахом. Паніка. Хрестяться. Продовжуємо телепати. Десь із 10-ї 

картки до Соколова почало доходит, спочатку він захихотів, потім заржав і поліз під стіл. До кінця сеансу 

вся суддівська колегія каталася долу від сміху. 

Ніхто, крім нас, не скориставться надприродними людськими можливостями. Вони не мали Єпіфано-

ва! Протестів не подавали. Результати змагань не були переглянуті. 

О. Білогуб. 

                                                           
1
 Команда з п’ятьох учасників, одна дівчина - обов’язково 
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Парсаданову Ігорю Володимировичу  

19 жовтня 2021 року виповнилося  

75 років з дня народження 
Лауреат Державної премії України в галузі науки і техніки, до-

ктор технічних наук, професор, яскравий представник Харківської 

наукової школи з двигунобудування – усе це про професора Парсада-

нова І.В. Про талановитого ученого і педагога, який збагатив вітчиз-

няну освіту і науку в галузі теплових двигунів креативними наукови-

ми публікаціями, освітньо-науково-методичними матеріалами, зміс-

товними лекціями  і яскравими виступами на наукових конференціях.  

Більше ніж 30 років Ігор Володимирович працював  на різних 

посадах у Головному конструкторському бюро по двигунам серед-

ньої потужності. Пройшов шлях від інженера до заступника головно-

го конструктора КБ. Безпосередньо за його участю, а з часом ще й під 

його науковим керівництвом, проводилися експериментальні і теоре-

тичні дослідження по модернізації та створенню автотракторних і 

комбайнових дизелів, які на той час успішно конкурували із закор-

донними аналогами. Яскравим прикладом може бути його активна інженерна і організаційна діяльність з 

підготовки виробів для участі в престижних міжнародних виставкових заходах та змаганнях, таких як, на-

приклад, в штаті Небраска (США), де трактор типу Т-150 та його двигун типу СМД здобули перемогу в зма-

ганнях  провідних виробників сільськогосподарської техніки світу. 

Талант ученого потребував подальшого розвитку. Більше ніж 20 років тому Ігор Володимирович роз-

почав свою активну діяльність на кафедрі двигунів внутрішнього згоряння (ДВЗ) НТУ «ХПІ». З його пере-

ходом на постійну роботу до НТУ «ХПІ» кафедра ДВЗ отримала фахівця високого рівня –  виробничника і 

науковця, подальша діяльність якого значною мірою вплинула на зміст наукових досліджень учених кафед-

ри, тематику наукових робіт студентів,  аспірантів і докторантів. Накопичений  багатий виробничий і науко-

вий досвід дозволив Ігорю Володимировичу у 2003 році захистити докторську дисертацію на тему: «Наукові 

основи комплексного поліпшення показників паливної економічності та токсичності відпрацьованих газів 

дизелів вантажних автомобілів і сільськогосподарських машин» (науковий консультант відомий в Україні ї 

за кордоном  вчений, професор А.Ф. Шеховцов). У 2006 році ювіляр  отримав звання професора, 2008 році у 

складі авторського колективу 6-томного видання підручника «Двигуни внутрішнього згоряння» став Лауре-

атом Державної премії України в галузі науки і техніки. Важливою є і опублікована за кордоном у 2021 році 

у співавторстві монографія англійською мовою. За підсумком, у професора Парсаданова І.В. загальна кіль-

кість публікацій з актуальних проблем науки та вищої освіти біля 250. 

В Україні та за її межами фахівцям з науково-технічних та освітніх проблем двигунобудування відома 

повсякденна, кропітка, багаторічна  та ефективна робота професора Парсаданова І.В., яку він виконує на 

громадських засадах у якості заступника голови спеціалізованої ученої Ради по захистам дисертацій  

Д64.050.13 та заступника головного редактора Всеукраїнського науково-технічного журналу «Двигуни вну-

трішнього згоряння. Він активний учасник щорічних міжнародних Конгресів з проблем двигунобудування, 

професіоналізм і толерантність якого значною мірою впливають на сутність та науково-технічний рівень 

самого Конгресу. 

Як заступник завідувача кафедри ДВЗ НТУ «ХПІ» з наукової роботи, ювіляр значну увагу приділяє 

формуванню і виконанню фундаментальних і прикладних наукових досліджень, що виконують науковці 

кафедри, публікаціям за результатами цих досліджень, участю студентів і аспірантів кафедри у  досліджен-

нях, Всеукраїнському конкурсу студентських наукових робіт, другий тур якого згідно наказів МОНУ прово-

диться на базі кафедри ДВЗ.  

Професор Парсаданов І.В., як талановитий університетський учений з великим досвідом роботи у 

спеціалізованому КБ з двигунобудування, відомий своїми дослідженнями і науковими працями в багатьох 

напрямах сучасного двигунобудування. Але у більшості його наукові праці присвячені проблемам робочого 

процесу та екологізації ДВЗ. Він є визнаним вітчизняним  лідером наукового напряму щодо комплексного 

вирішення проблем поліпшення паливної економічності та зменшення токсичності відпрацьованих газів 

ДВЗ при різних умовах експлуатації та використанні альтернативних видів палива. 

Ігоре Володимировичу! 

Ви видатний учений з вагомими науковими здобутками, університетський професор в кращому розу-

мінні такого високого звання, людина з широкою ерудицією і тонким почуттям гумору, високими мораль-

ними принципами. Ви маєте широке коло різного віку однодумців і друзів. Ви відзначили 75-річний свій 

ювілей. Редакційна колегія бажає Вам доброго здоров'я, творчих успіхів і значних досягнень, талановитих 

учнів, миру і добра.  

Редакційна колегія журналу. 



Сторінка редколегії  
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Науково-технічний журнал "Двигуни внутрішнього згоряння" випускається 2 рази в рік. 

Основна мета видання – надати можливість опублікувати результати наукових праць і статті 

науковим співробітникам, викладачам, аспірантам і здобувачам наукових ступенів, а також 

розширити можливості для обміну науково-технічною інформацією в Україні та за її межами. 

  

До опублікування приймаються статті українською, російською, англійською, німецькою 

мовами за наступними науковими напрямками: 

Загальні проблеми двигунобудування; 

 Конструкція ДВЗ; 

 Робочі процеси ДВЗ; 

– Екологізація ДВЗ; 

– Випробування та експлуатація ДВЗ; 

 Технологія виробництва ДВЗ; 

– Гібридні силові установки; 

– Історія двигунобудування, особистості, ювілеї; 

– Методологія вищої освіти зі спеціальності ДВЗ. 

Матеріал (стаття) подається редколегії в 2-х примірниках. До матеріалів повинен додаватися 

електронний варіант статті, набраної в текстовому редакторі MS Word. 

  

ВИМОГИ ДО ОФОРМЛЕННЯ СТАТТІ можна завантажити на офіційному сайті журналу 

http://dvs.khpi.edu.ua/,  а також на сайті кафедри “Двигуни та гібридні енергетичні установки” за 

посиланням http://web.kpi.kharkov.ua/diesel/nauka/zhurnal-dvz/ в розділі «Наука», «Журнал ДВЗ». 

  

СТРУКТУРА СТАТТІ: 

– УДК; І.Б.Ф. Заголовок статті. Анотація мовою тексту статті. Текст статті. Список 

літератури. Список літератури, оформлений транслітерацією. Відомості про авторів. Анотації 

українською (російською), англійською мовами. 

Стаття повинна мати такі необхідні елементи: 

– постановка проблеми в загальному вигляді та її зв'язок з важливим  науковим чи 

практичними задачами; 

– аналіз останніх досліджень і публікацій, в яких започатковано розв'язання даної 

проблеми, на які спирається автор, 

–виділення невирішених раніше частин загальної проблеми, котрим присвячується 

означена стаття; 

– формулювання цілей статті (постановка завдання); 

– виклад основного матеріалу дослідження з повним обґрунтуванням отриманих наукових 

результатів; 

– висновки з даного дослідження і перспективи подальших досліджень у даному напрямку. 

 

До статті додаються: 

рецензія, 

акт експертизи про можливість опублікування. 

СТАТТІ, ОФОРМЛЕННЯ ЯКИХ НЕ ВІДПОВІДАЄ ВИМОГАМ, РЕДКОЛЕГІЄЮ НЕ 

РОЗГЛЯДАЮТЬСЯ 

  

УМОВИ ОПУБЛІКУВАННЯ: 

Оформлена відповідно до вимог, стаття направляється авторами в редколегію за адресою: 

61002, Харків, вул. Кирпичова, 2. НТУ "ХПІ". Кафедра “Двигуни та гібридні енергетичні 

установки”. Редакційна колегія журналу "Двигуни внутрішнього згоряння". Відповідальному 

секретарю редколегії. Тел. (057) 707-60-89 ,  

Е-mail: rykova.inna@gmail.com. 

Після прийняття рішення про опублікування автор інформується про це редколегією. 

http://dvs.khpi.edu.ua/



