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РЕФЕРАТ 

 

Пояснювальна записка до ДП: 155 с., 34 рис., 16 табл., 20 джерел. 

 

 

Ключові слова: ДИЗЕЛЬ, РОБОЧИЙ ПРОЦЕС, ДИНАМІКА, ПОРШЕНЬ, 

ШАТУН, СИСТЕМА ЗМАЩЕННЯ, РОСЛИННА ОЛІЯ. 

 

 

Об’єкт дослідження – процеси, що проходять в тракторному дизелі.  

Мета проекту – розробка тракторного дизеля потужністю 120 кВт. 

На базі двигуна 4ЧН12/14 спроектовано дизель потужністю 120 кВт. 

Обґрунтовано конструктивні та режимні параметри дизеля. Виконано опис 

конструкції та систем двигуна. Виконано розрахунки робочого процесу, 

динаміки КШМ, міцності шатунно-поршневої групи, елементів системи 

змащення. Проведено економічне обґрунтування проекту. Проаналізовано 

питання охорони праці та цивільного захисту. 

В проекті розглянуто питання щодо конвертації дизеля для використання 

рослинних олій. Рослинні олії відносять до альтернативних палив, а їх 

використання позитивно позначається на екології навколишнього середовища. 
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РЕФЕРАТ 

 

Пояснительная записка к ДП: 155 с., 34 рис., 16 табл., 20 источников. 

 

 

Ключевые слова: ДИЗЕЛЬ, РАБОЧИЙ ПРОЦЕСС, ДИНАМИКА, 

ПОРШЕНЬ, ШАТУН, системы смазки, растительное масло. 

 

 

Объект исследования - процессы, происходящие в тракторном дизеле. 

Цель проекта - разработка тракторного дизеля мощностью 120 кВт. 

На базе двигателя 4ЧН12 / 14 спроектировано дизель мощностью 120 кВт. 

Обоснованно конструктивные и режимные параметры дизеля. Выполнено 

описание конструкции и систем двигателя. Выполнены расчеты рабочего 

процесса, динамики КШМ, прочности шатунно-поршневой группы, элементов 

системы смазки. Проведено экономическое обоснование проекта. 

Проанализированы вопросы охраны труда и гражданской защиты. 

В проекте рассмотрен вопрос о конвертации дизеля для использования 

растительных масел. Растительные масла относят к альтернативным топливам, 

а их использование положительно сказывается на экологии окружающей среды. 
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ABSTRACT 

 

Explanatory note to the DP: 155 p., 34 fig., 16 tabl., 20 sources. 

 

 

Keywords: DIESEL, WORKING PROCESS, DYNAMICS, PISTON, ROD, 

LUBRICATION SYSTEM, VEGETABLE OIL. 

 

 

The object of research is the processes that take place in a tractor diesel. 

The purpose of the project is to develop a tractor diesel with a capacity of 120 

kW. 

On the basis of the 4ChN12 / 14 engine the diesel engine with a power of 120 

kW is designed. The design and mode parameters of the diesel engine are 

substantiated. The description of a design and systems of the engine is executed. 

Calculations of the working process, the dynamics of the CSM, the strength of the 

connecting rod-piston group, the elements of the lubrication system. The economic 

substantiation of the project is carried out. The issues of labor protection and civil 

protection are analyzed. 

The project addresses the issue of converting diesel for the use of vegetable 

oils. Vegetable oils are alternative fuels, and their use has a positive effect on the 

environment.
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ВСТУП 

 

 Двигуни внутрішнього згоряння (ДВЗ) завдяки своїм позитивним 

властивостям отримали широке поширення у світі. Разом з тим, застосування 

ДВЗ призвело до ряду проблем, пов'язаних з виснаженням нафтових родовищ, 

забрудненням атмосфери токсичними викидами двигунів, глобальним 

потеплінням тощо. Частковим вирішенням цих проблем є використання 

альтернативних палив. 

 Для дизелів найбільш перспективними є біопалива, що одержують з 

рослинної сировини. Ці палива мають відносно низьку собівартість, паливні 

властивості біопалив забезпечують ефективне протікання робочого процесу 

двигуна, при їхньому використанні дотримується баланс вуглекислого газу в 

атмосфері. Важливим фактором є зменшення економічної й політичної 

залежності країни від імпорту нафти.  

 Розроблений у дипломному проекті чотиритактний чотирициліндровий 

тракторний дизель потужністю 120 кВт є однієї з модифікацій чотиритактних 

дизелів сімейства двигунів 4ЧН12/14. В дипломному проекті запропоновані 

заходи щодо використання рослинних олій в проектованому дизелі.  
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1 ОБГРУНТУВАННЯ ТИПУ ТА ПАРАМЕТРІВ ДВИГУНА 

 

 

1.1 Частота обертання колінчастого валу 

Частота обертання колінчатого вала є одним з визначальних факторів 

терміну служби двигуна до капітального ремонту. Виходячи із заданого 

моторесурса й призначення двигуна, визначають частоту обертання колінчатого 

вала на номінальному режимі. Для тракторних двигунів вона знаходиться в 

межах 1500-2000хв
-1

. Отже для проектованого двигуна приймаємо частоту n = 

2000 хв 1 . 

 

1.2 Діаметр циліндра та хід поршня 

Робочий об’єм циліндра практично однозначно визначають по 

номінальній частоті обертання колінчатого вала. Він залежить від ходу поршня, 

який за допомогою методів математичної статистики для дизелів, що 

випускають у наш час, визначається по формулі: 

 

137,02000128128 9,09.0  nS м, 

 

де n  – частота обертання колінчатого вала, 1хв .   

Приймаємо хід поршня S = 0,14 м. 

На сьогодні  у чотиритактних дизелях відношення D/S  приймають у 

межах 1 – 1.1. Вибравши відношення D/S , визначаємо діаметр циліндра: 

 

120
11

140
,

,

,

D/S

S
D  м. 

1.3 Число циліндрів 

Вибір числа циліндрів та їх розташування залежать від потужності, 

динамічних і конструктивних факторів. Зі збільшенням числа циліндрів 
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поліпшуються пускові якості двигуна та його зрівноваження. Однак при цьому 

підвищуються механічні втрати й за інших рівних умов погіршуються 

економічні показники. Вибір числа циліндрів і середнього ефективного тиску 

при заданій потужності двигуна взаємозалежні: 

 

13,4
1,12000310583,1

12012,012,0












e
PnVh

Ne
z , 

 

де      z – число циліндрів двигуна; 

Ne – ефективна потужність, що дорівнює 120 кВт; 

Ре – середній ефективний тиск, обираємо у першому наближенні  1,1 МПа; 

n – частота обертання колінчатого вала двигуна, що дорівнює 2000 хв
-1

; 

Vh – робочий об’єм циліндра: 

 

3
22

105831140
4

120

4







 ,,
,

S
D

Vh м
3
. 

 

Приймаємо число циліндрів z = 4. 

  

1.4 Довжина шатуна 

Довжина шатуна визначається за припустимими значеннями питомих 

тисків на тронк поршня від нормальної сили, тобто відношенням радіуса 

кривошипа R до довжини шатуна L, тобто λ=R/L. Встановлено, що зі зміною λ 

за рахунок збільшення довжини шатуна відбувається зниження інерційних і 

нормальних сил, а отже зростає ресурс двигуна. Але при цьому габарити 

двигуна збільшуються й зростає маса конструкції. Для переважної більшості 

чотиритактних двигунів відношення радіуса кривошипа до довжини шатуна 

приймають у межах 1/3,2 – 1/3,6. Отже, з урахуванням наведеного вище, 

приймаємо конструктивний параметр аналогічно двигуну-прототипу λ = 0,28. 

Тоді довжина шатуна становить L = 250 мм. 
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1.5 Середня швидкість поршня 

Швидкість поршня є функцією швидкохідності двигуна. Сучасне 

двигунобудування йде по шляху безперервного збільшення швидкості 

обертання колінчатого вала, а, отже, і збільшення середньої швидкості поршня. 

Однак, швидкість поршня підвищується значно повільніше, ніж число обертів 

колінчастого вала двигуна, оскільки одночасно з підвищенням частоти 

обертання колінчастого вала необхідно знижувати величину S/D. Зі 

збільшенням швидкості поршня зростають механічні втрати, підвищується 

теплова напруженість двигуна, скорочується термін служби.  

За відомими S і n знаходимо середню швидкість поршня по формулі: 

 

33,9
30

2000140,0

30








nS

m
C

с

м
, 

 

де      Сm – середня швидкість поршня. 

   

1.6 Ступінь стиску 

Величина ступеня стиску є однією з  найважливіших  характеристик  

двигуна. Ступінь стиску ε визначається способом сумішоутворення (внутрішнє 

або зовнішнє), конструктивними особливостями двигуна, властивостями 

палива, наявністю наддуву тощо. Ступінь стиску в дизелях призначається 

головним чином з умови забезпечення надійності запуску. Автотракторні 

дизелі повинні запускатися без використання допоміжних засобів і при 

негативних температурах навколишнього  середовища.  

Для тракторних двигунів ступінь стиску змінюється в межах 15-20. Для 

проектованого двигуна з урахуванням вищезгаданих вимог приймаємо ступінь 

стиску ε = 16. 
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1.7 Коефіцієнт надлишку повітря 

Коефіцієнт надлишку повітря визначає склад горючої суміші. Його 

значення залежить від типу сумішоутворення, умов запалювання й згоряння 

палива, а також від режиму роботи двигуна. При роботі з більш 

низьким коефіцієнтом надлишку повітря підвищується індикаторна потужність, 

проте якщо його знизити занадто сильно, в значній мірі погіршиться повнота 

згоряння палива, що призведе до димлення, перевитрати палива, утворення 

смолистих та лакових відкладень на основних деталях камери згоряння.  

Збільшення коефіцієнта α в цілому покращує протікання робочого 

процесу. Підвищується повнота згоряння палива, зростає економічність 

двигуна, проте  у певній мірі знижується потужність. Збільшення коефіцієнту 

надлишку повітря вище припустимої межі викликає падіння індикаторного 

ККД, що пов'язане  з  погіршенням розпилювання малих циклових порцій 

палива, а також з ростом втрат теплоти при згорянні. 

Кращі зразки сучасних двигунів працюють на номінальному режимі без 

істотного перегріву й димлення при α = 1,8 – 2,1. У зв'язку із цим,  для  двигуна, 

що розраховується, коефіцієнт надлишку  повітря приймаємо  α = 2,0. 

 

1.8 Максимальний тиск циклу 

У дизелях з високим наддувом обмежують максимальний тиск циклу, що 

на сучасних зразках становить Рz = 13 – 18 МПа.  Більш високі значення Рz 

можливі при використанні високоякісних матеріалів і  технологій виробництва 

підшипників, деталей ЦПГ,  колінчастого вала. Однак, разом із цим зростають 

витрати на  виробництво двигунів, збільшуються масові й габаритні показники 

силової установки. Тому, з урахуванням можливості виробництва  дизелів без 

значного зростання витрат, з одного боку, і прагнення поліпшити техніко-

економічні й екологічні показники проектованого автомобільного дизеля,  з 

іншого, вибираємо Рz = 13,5 МПа . 
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1.9 Параметри клапанів 

Діаметри горловин впускного й випускного каналів  визначають ,  

виходячи з необхідних значень площ прохідних перетинів клапанів, що 

забезпечують високі показники процесів газообміну. З досвіду створення 

двигунів відношення площі прохідних перетинів випускних клапанів до площі 

прохідних перетинів впускних клапанів f b / fs = 0,8 – 1,0. При значеннях 

середньої швидкості поршня Cm < 10 м/с прийнятні значення площі прохідних 

перетинів впускних клапанів по показниках процесів газообміну можуть бути 

досягнуті при двоклапанній конструкції головки циліндрів ( fs / Fn = 0,14 – 0,16 

). При переході до чотирьохклапанній головки циліндрів відношення площі 

прохідних перетинів впускних клапанів до площі поршня може бути збільшене 

до 0,20 - 0,24. У чотирьохклапанній головці можливо також розташування 

форсунки по осі циліндра, що поліпшує умови сумішоутворення, особливо в 

дизелях з нерозділеними й напіврозділеними камерами згоряння. Однак при 

цьому ускладнюється конструкція головки циліндрів, знижується її надійність.  

В автотракторних двигунах переважно використовують двоклапанні 

головки циліндрів. З урахуванням наведеного вище обираємо двоклапанну 

головку циліндрів з прохідними перетинами клапанів як у двигуна-прототипа.  

 

1.10 Фази газорозподілу 

Фази газорозподілу – це періоди, виражені в градусах кута повороту 

колінчастого вала, протягом яких відповідні клапани відкриті. 

При правильному виборі фаз газорозподілу поліпшується очищення циліндру 

від продуктів згоряння й наповнення його свіжим зарядом, що призводить до 

деякого скорочення витрат енергії на газообмін, зниження температури деталей 

двигуна тощо. 

Фази газорозподілу для конкретної частоти обертання мають свою 

оптимальну величину, а реальні фази вибираються з безлічі, забезпечуючи 

оптимум для найбільш важливого діапазону швидкісних режимів роботи 

конкретного двигуна. При виборі раціональних фаз газорозподіли 
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використовуються як експериментальні, так і розрахункові методи, засновані на 

застосуванні математичного моделювання робочого процесу. 

Фази газорозподілу вибираємо як у двигуна-прототипа: випередження 

відкриття впускного клапана 17
0
 до ВМТ, закриття впускного клапана 56

0
 після 

НМТ, відкриття випускного клапана 56
0
 до НМТ, закриття 17

0
 після ВМТ. 

 

Висновки  

В даному розділі, в залежності від умов завдання, було виконано: 

- прийняті хід поршня й діаметр циліндра, які дорівнюють, відповідно, 140 і 120 

мм; 

- визначене число циліндрів, яке дорівнює 4; 

- розраховані довжина шатуна та середня швидкість поршня, які  дорівнюють, 

відповідно 250 мм і 9,33  м/с; 

- прийнята ступінь стиску – 16; 

- прийнятий коефіцієнт надлишку повітря –2,0; 

- обрані фази газорозподілу. 
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2 ОПИС КОНСТРУКЦІЇ ДВИГУНА 

 

 

2.1 Загальне компонування двигуна 

Проектований двигун – чотиритактний, чотирициліндровий дизель з 

рядним розташуванням циліндрів, рідинним охолоджуванням і безпосереднім 

впорскуванням  палива в камеру в поршні. 

Дизель складається з блок-картера, головки циліндрів, кривошипно-

шатунного механізму, механізму газорозподілу, складальних одиниць, систем 

живлення паливом, живлення повітрям, охолоджування, випуску 

відпрацьованих газів і пускового пристрою. 

На дизелі встановлений четирьохплунжерний паливний насос з 

відцентровим всережимним регулятором. Привід паливного насоса 

здійснюється через проміжну шестерню від шестерні колінчастого валу. 

Для очищення палива на дизелі встановлено два фільтри: один – для 

грубого, інший – для тонкого очищення. Для очищення повітря застосований 

очисник повітря з паперовими фільтруючими елементами. Для фільтрації масла 

застосована повнопотокова масляна центрифуга. Водяний насос відцентрового 

типу з вентилятором і генератор мають ремінний привід від шківа на 

передньому носку колінчастого валу. 

На дизелі передбачені місця для встановлення датчиків тиску масла і 

температури води, а також датчика сигналізації аварійного тиску масла. 

Збільшення потужності на дизелі здійснюється за рахунок 

турбокомпресора і охолоджування наддувного повітря. 

Для охолодження наддувного повітря на двигуні встановлений повітряно-

повітряний радіатор. Повітря, що нагнітається турбокомпресором, потрапляє у 

повітряно-повітряний радіатор, в якому охолоджується потоком повітря, 

створюваним вентилятором. Після радіатора охолоджене повітря потрапляє у 

впускний колектор, а з нього в циліндри дизеля. В результаті  зниження 

температури наддувочного повітря масовий заряд його, що подається в 
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циліндри, збільшується, що сприяє більш повному згорянню палива, кращому 

протіканню робочого процесу, забезпечує задану потужність і паливну 

економічність дизеля. 

 

2.2 Корпусні деталі 

Блок–картер є корпусною деталлю, являє собою чавунну відливку, верхня 

частина якої утворює блок циліндрів, а нижняя – верхню частину картера 

колінчастого валу. У верхній частині блок–картера виконані вертикальні 

розточування, в яких встановлені гільзи циліндрів. Порожнина між стінками 

блок–картера і гільзами служить для проходу охолоджувальної рідини. У 

поперечних перегородках нижньої частини блок–картера розточені поверхні, 

призначені для підвішування колінчастого валу. 

У передню стінку блок–картера запресована бронзова втулка, яка є 

передньою опорою розподільного валу, дві інші опори розточені в тілі блоку.      

На зовнішніх бокових поверхнях блок–картера є ряд оброблених 

привалочних площін для кріплення складальних одиниць і агрегатів. 

У зв'язку зі збільшенням потужності на дизелі застосовано 

охолоджування поршнів маслом, тому в блок–картері дотично каналу головної 

масляної магістралі виконано чотири свердління, в яких встановлюються 

форсунки. Виходячи з сопла форсунки, струмінь омиває денце поршня, 

охолоджуючи його. 

Гільзи циліндрів з’ємні, “мокрого” типу, виготовлені зі спеціального 

чавуну. Внутрішня поверхня гільз загартована СВЧ. Гільза встановлюється в 

блок–картер по двох центруючих поясочках: верхньому і нижньому.  

Головка циліндрів лита з чавуну, загальна для всіх циліндрів. Для 

ущільнення площіни роз'єму між головкою і блоком циліндрів встановлена 

прокладка з асбосталевого полотна. На головці циліндрів є чотири гнізда для 

установки форсунок. Внутрішні порожнини виконані в головці циліндрів 

служать для проходу охолоджувальної рідини. На головці монтується 
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клапанний механізм, який закритий алюмінієвим ковпаком. Стик між ковпаком 

і корпусом ковпака ущільнений паронитовою прокладкою. 

2.3 Кривошипно-шатунний механізм 

Кривошипно–шатунний механізм служить для перетворення 

прямолінійного зворотньо–поступального руху поршня в обертальний рух 

колінчатого валу. 

Основними деталями кривошипно–шатунного механізму є поршні з 

поршневими кільцями і пальцями, шатуни, колінчастий вал і маховик. 

Поршень відливають з алюмінієвого сплаву. У днищі його знаходиться 

камера згоряння. 

Поршні мають канавки під установку компресійних і маслоз’ємних 

кілець. Для зливу масла, що знімається маслоз’ємним кільцем із стінки 

циліндра, в канавках під маслоз’ємні кільця виконані отвори. На юбці поршня, 

що встановлюється на дизелі є прорізи для проходження форсунки масляного 

охолоджування поршня.  

Компресійні кільця виконані з чавуну. Верхні компресійні кільця по 

зовнішньому діаметрі хромовані. Замки всіх кілець прямі. 

Маслоз’мне поршневе кільце – сталеве пластинчасте – складається з двох 

хромованих по зовнішньому діаметру кілец–сегментів і тангенціального 

розширювача. 

Поршневий палець порожнистий, плаваючого типу, виготовлений з 

хромонікелевої сталі. Зовнішня поверхня цементована і полірована. Від 

осьового переміщення в бобишках поршня палець утримується двома 

стопорними кільцями. 

Шатун – з двотавровим перетином стрижня, штампований з хромистої 

сталі. У верхню головку шатуна запресована втулка. Для підведення мастила до 

поршневого пальця у верхній головці шатуна просвердлені отвори. 

Нижня головка шатуна роз'ємна. Кришка кріпиться до шатуна двома 

болтами з гайками. 



15 

 

Шатунні вкладиші виготовлені з біметалічної смуги сталь–сплав А06 – 1. 

Робоча поверхня вкладишів покрита трикомпонентним прироботочним шаром. 

Колінчастий вал штампований сталевий або литий з високоміцного 

чавуну. Він має чотири шатунних і п'ять корінних шийок. Для поліпшення 

очищення масла, а отже, і зменшення зносу шатунних підшипників в шатунних 

шийках є порожнини для додаткового відцентрового очищення масла. Вісьове 

зусилля колінчастого валу сприймається чотирма стале–алюмінієвими 

напівкільцями, встановленими в розточуванні блок–картера і кришки третього 

корінного підшипника.  

 

2.4 Механізм газорозподілу  

Механізм газорозподілу забезпечує впуск в циліндри свіжого повітря і 

випуск продуктів згоряння палива. Він має підвісну систему клапанів і 

складається з розподільного валу, шестерень розподілу, впускних і випускних 

клапанів, деталей їх установки і приводу. 

Розподільний вал сталевий, триопорний. Опорні шийки валу мають різні  

діаметри. Найбільший діаметр має передня шийка. У задній шийці 

просвердлений канал для підведення масла до клапанного механізму. Він 

приводиться в обертання від колінчастого валу через шестерні розподілу, 

розташовані в спеціальному  картері в передній частині блоку. 

Штовхачі – сталеві, мають плоскі денця. Для рівномірного зносу вісь 

штовхача зміщена щодо вісі кулачка, внаслідок чого відбувається обертання 

штовхача навколо своєї вісі. 

Штанги  штовхачів виготовлені зі сталевого прутка. Сферичні кінці штанг 

загартовані СВЧ. 

Коромислом клапана є двухплечий важіль, виготовлений з вуглецевої 

сталі. Коромисла клапанів гойдаються на двох вісях, встановлених в чотирьох 

чавунних стійках. Кожна стійка кріпиться шпилькою на верхній плоскості 

головки циліндрів. Переміщення коромисел уздовж вісі обмежується 

пружинами. 
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Впускні та випускні клапана виготовлені з жароміцної сталі. Направляючі 

втулки клапанів – металокерамічні. Клапан закривається під дією двох пружин: 

зовнішньої і внутрішньої. Клапанні пружини закріплені на стрижні клапана за 

допомогою тарілки, втулки і сухарів. 

 

Висновки 

У даному розділі розглянуті конструктивні особливості двигуна. 

Пропоновані параметри конструкції двигуна, обрані конструктивні схеми 

призначені забезпечувати ефективну та надійну роботу проектованого двигуна. 
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3 ОПИС СИСТЕМ ДВИГУНА 

 

3.1 Система змащення 

Змащувальна система призначена для безперебійної подачі мастила до 

деталей дизеля, що труться, з метою зменшення тертя і зносу деталей, а також 

для відведення від них теплоти і продуктів зносу. 

Змащувальна система дизеля комбінована: частина деталей змащується 

під тиском, частина - розбризкуванням. Під тиском масло подається до 

корінних і шатунних підшипників колінчастого валу, клапанного механізму, 

втулок проміжної шестерні і шестерні паливного насоса, а також до паливного 

насоса і турбокомпресора. Решта деталей дизеля змащується мастилом, що 

витікає з підшипників і розбризкується в картері дизеля. 

До змащувальної системи відносяться: масляний насос з 

маслоприймачем, повнопотокова центрифуга, масляний радіатор, маслоканали і 

маслопроводи, а також масляний фільтр для додаткової фільтрації мастила, що 

поступає в турбокомпресор. 

Масляний насос служить для забору мастила з нижньої кришки картера і 

подачі його до деталей, що труться. Масляний насос шестеренного типа 

розташований в передній частині картера і приводиться в обертання від 

шестерні колінчастого валу. На валику за допомогою шпонки встановлена 

шестерня приводу масляного насоса, що знаходиться в постійному зачепленні з 

шестернею колінчастого валу дизеля. 

Масло засмоктується насосом через маслоприймач. На корпусі насоса з боку 

нагнітаючого отвору розташований запобіжний клапан, який 

попереджаєпідвищенню тиску масла в системі при пуску холодного дизеля, 

коли масло має підвищену в'язкість. На дизелі встановлений масляний насос 

підвищеної продуктивності, яка досягнута за рахунок зміни передавального 

відношення колінчастого валу і шестерні приводу масляного насоса. 

На спеціальній площіні картера блоку встановлений зливний клапан, який 

підтримує заданий тиск в системі, пропускаючи надлишок мастила, що 
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подається масляним насосом, в нижню кришку картера дизеля. 

Для додаткового очищення масла, що поступає в турбокомпресор, 

встановлений масляний фільтр сітчастого типа, що складається з литого 

чавунного корпусу, сталевого штампованого ковпака і розбірного 

фільтруючого елементу. Масло з центрифуги по маслопровідній трубі поступає 

у фільтр. Пройшовши через отвори сітчастого фільтру, додатково очищене 

масло потрапляє у внутрішню порожнину фільтруючого елементу, звідки по 

свердленню в корпусі фільтру і трубці підводиться до підшипника 

турбокомпресора. 

 

3.2 Система охолодження 

Система охолоджування призначена для примусового відведення теплоти 

від найбільш нагрітих деталей (гільз, блоку, головки циліндрів) і підтримки 

необхідного температурного режиму дизеля. 

Дизель має закриту рідинну примусову систему охолоджування. Як 

охолоджуюча рідина використовується вода. 

Основними агрегатами системи охолоджування є водяний насос з 

вентилятором і радіатор. Крім того, встановлений термостат. 

Циркуляція води в системі здійснюється відцентровим насосом. Вода 

подається по каналах блок-картера,  у водяну рубашку блоку циліндрів і головки 

циліндрів. З головки циліндрів вода по трубі поступає у верхній бак радіатора. 

Проходячи по трубках серцевини радіатора, вода охолоджується потоком 

повітря, створюваним вентилятором. Температура води в системі охолоджування 

повинна підтримуватися в межах 80-95°. Температурний режим дизеля в холодну 

пору року можна додатково регулювати шторкою, встановленою перед водяним 

радіатором. 

Для регулювання тиску в системі в пробці заливної горловини радіатора 

встановлений пароповітряний клапан. Паровий клапан служить для відведення 

з радіатора парів води, що утворюється, а повітряний - для сполучення системи з 
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навколишнім середовищем. 

Для зливу води з дизеля на блоці циліндрів є зливна труба з краником, а 

для зливу води з радіатора - зливний краник, розташований на нижньому 

патрубку радіатора. Для зливу води з водо масляного теплообмінника є зливний 

краник. 

На водяній трубі передбачена спеціальна банка з різьбовим отвором для 

установки датчика температури води. 

Для примусової циркуляції води в системі охолоджування дизеля 

служить водяний насос, об'єднаний з вентилятором в один агрегат і 

змонтований на передньому торці блоку циліндрів. 

Привід вентилятора і водяного насоса здійснюється клиновидними 

ременями від шківа колінчастого валу дизеля. 

У кришці водяного насоса є пробка для видалення повітря при заливці 

води в систему охолодження. 

На дизелі передбачено термостат ТС - 107. Термостат скорочує час 

прогріву  дизеля і підтримує оптимальний температурний режим при різних 

навантаженнях дизеля і температурах навколишнього повітря. Термостат 

розміщений в алюмінієвому корпусі, порожнина якого сполучається з водяною 

трубою, верхнім бачком радіатора і водяним насосом. 

В даному двигуні також присутнє охолодження надувочного повітря. 

 

3.3 Система живлення паливом 

Система живлення паливом призначена для очищення і подачі в циліндри 

дизеля розпиленого палива в кількостях, що відповідають режиму роботи 

двигуна. 

У систему живлення паливом входять: фільтр грубого і тонкого очищення 

палива, паливний насос з регулятором і підкачуючим насосом, форсунки,  

паливопроводи високого і низького тиску, паливний бак. 
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Паливо з бака поступає у фільтр грубого очищення, в якому відбувається 

очищення палива від крупних механічних домішок і відстій води. З фільтру 

грубого очищення паливо засмоктується підкачуючим насосом і нагнітається 

під тиском у фільтр тонкого очищення. Очищене паливо надходить в паливний 

насос, який нагнітає його по паливопроводам високого тиску до форсунок. 

Коли тиск палива досягає тиску затягування пружини форсунки, голка 

розпилювача форсунки підводиться і паливо упорскується в камеру згорання в 

поршні. 

Злив палива з форсунок здійснюється таким чином: з першої, другої і 

третьої форсунки - у фільтр тонкого очищення палива, а з четвертої - у 

впускний колектор для мастила впускних клапанів і їх сідел. З головки 

паливного насоса надлишок палива через перепускний клапан перетікає в 

підкачуючий насос. 

Фільтр грубого очищення палива являє собою корпус зі встановленими на 

ньому розподільником і відбивачем. Відбивач виконаний у вигляді конуса. Він 

закритий металевим стаканом, який прикріплений до корпусу натискним 

кільцем і болтами. Між корпусом і стаканом встановлено ущільнююче кільце. 

Усередині стакана розміщений заспокоювач, а в нижній частині пробка для 

зливу відстою палива. 

Фільтр тонкого очищення призначений для остаточного очищення 

палива. Він являє собою чавунний корпус, в який укручений штуцер. На 

штуцер встановлюється нерозбірний паперовий фільтруючий елемент. 

Фільтруючий елемент закривається стаканом, який підтискається до корпусу 

стягнутим болтом. Для ущільнення між корпусом і стаканом встановлено 

кільце. Отвір стягнутого болта для зливу палива з фільтру закритий пробкою. У 

отвори корпусу фільтру укручені болти кріплення трубопроводів. На корпусі 

фільтру для випуску повітря при заповненні системи паливом є продувочний 

вентиль, що складається із спеціального болта, кульки, голки. 

Паливний насос призначений для подачі в циліндри в строго певні 

моменти дозованих порцій палива, 4-плунжерний правого обертання. Насос 
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кріпиться чотирма болтами до картера розподільних шестерень і додатково 

знизу –  двома болтами до спеціального кронштейна. 

Паливний насос постачений всережимним регулятором відцентрового 

типу, який автоматично залежно від навантаження змінює потужність дизеля, 

забезпечуючи його стійку і економічну роботу на заданому режимі. Регулятор 

також обмежує максимальну і підтримує мінімально-стійку частоту обертання 

колінчастого валу дизеля. 

Форсунка призначена для впорскування палива в циліндр дизеля. Вона 

забезпечує необхідне розпилювання палива і обмежує початок і кінець подачі. 

На дизелі встановлені форсунки ФД-22 закритого типу.  

 

3.4 Система живлення повітрям 

Система живлення повітрям призначена для очищення повітря від пилу і 

подачі його в циліндри дизеля. У систему живлення повітрям входить очисник 

повітря і впускний колектор, а також турбокомпресор. 

Для очищення повітря, що всмоктується в циліндри на дизелі 

встановлений очисник повітря сухого типа із застосуванням як фільтруючого 

елементу паперових патронів, розташованих горизонтально.  

На дизелі встановлений турбокомпресор, що використовує енергію 

випускних газів для нагнітання повітря в циліндри дизеля. 

Турбокомпресор складається з відцентрового одноступінчатого 

компресора з дифузором, лопатки, і радіальної доцентрової турбіни. 

Корпус турбіни відлитий з чавуну, має газопровідний спіральний канал і 

фланець для кріплення до випускного колектора. Проточна частина турбіни для 

проходу випускних газів утворена в турбокомпресорі ТКР корпусом турбіни, 

вставкою, сопловим вінцем і колесом турбіни. 

Корпус компресора відлитий з алюмінієвого сплаву, має центральний 

вхідний патрубок і спіральний канал  з вихідним патрубком. Проточна частина 
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компресора утворена корпусом , вставкою, що виконана разом з дифузором, 

лопатками, і колесом компресора. 

Корпуси турбіни і компресора кріпляться до середнього корпусу, 

відлитого з алюмінієвого сплаву. Вал ротора турбокомпресора обертається в 

бронзовому підшипнику, який встановлений в центральній бобишці середнього 

корпусу і від осьового переміщення утримується фіксатором. 

Підшипник турбокомпресора змащується маслом, що надходить з 

масляного фільтру турбокомпресора по каналу, просвердленому у фіксаторі. 

Колесо турбіни відлило з жароміцної легованої сталі і приварене до валу 

ротора. Колесо компресора відлило з алюмінієвого сплаву і кріпиться на валу 

ротора спеціальною гайкою. 

 

3.5 Система випуску відпрацьованих газів 

Система випуску служить для відведення відпрацьованих газів з 

циліндрів дизеля і складається з випускного колектора і випускної труби. 

Випускний колектор відлитий з чавуну і являє собою чотирьохколінний 

трубопровід з фланцями для кріплення до випускних вікон головки циліндрів. 

У місцях з'єднання колектора з головкою циліндрів встановлені азбестові 

прокладки. Випускний колектор закритий сталевим захисним кожухом. 

 

3.6 Система електроустаткування 

На дизелях для запуску від стартера застосовується змішана схема 12В,   

24 В). Перемикання з 12 В на 24 В здійснюється за допомогою перемикача. У 

систему електроустаткування дизеля входять: генератор, стартер СТ 100. 

Крім того, на дизелі встановлюються: датчик тиску мастила, датчик 

температури води ТМ 101 і сигналізатор аварійної температури мастила 

ТМ104Г[1]. 

Генератор призначений для живлення споживачів електроенергією і 

заряджання акумуляторних батарей під час роботи машини. 
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Генератор 548.3701 потужністю 0,6 кВт і напругою 14 В являє собою 

безконтактну трифазну одноіменнополосну електричну машину з однобічним 

електромагнітним збудженням. Генератор складається із статора, ротора, 

котушки збудження, передньої і задньої кришок, випрямного блоку БПВ 11-60-

02 і приводного двострумкового шківа діаметром 80 мм. 

Стартер СТ100 є чотирьохполюсний електродвигун постійного струму, 

послідовного збудження потужністю 5,1 кВт і напругою 24 В. Кріплення 

стартеру фланцеве трьома болтами до картера маховика. 

Стартер складається з корпусу, усередині якого закріплено 4 

електромагніти з обмотками збудження, послідовно сполученими з якорем. На 

валу якоря нарізане чотирьохзахідне різьблення з великим кроком, по якій 

переміщається механізм приводу. У кришці з боку колектора закріплена 

траверса з чотирма щіткотримачами. Щітки притискаються до колектора 

пружинами. Одна пара щіток ізольована від корпусу і сполучена з обмоткою 

збудження, а інша - сполучена з масою. 

При натисненні на пускову кнопку перемикача струм підводиться до 

обмоток реле приводу. Під дією електромагнітного поля якір реле втягується 

всередину до упору в сердечник. При цьому контактний диск замикає клемові 

болти, і струм від акумуляторних батарей поступає на обмотки збудження 

стартера. У момент втягування сердечника важіль повертається і через 

механізм приводу вводить шестерню в зачеплення з вінцем маховика дизеля. 

Після пуску дизеля шестерня виходить із зачеплення  автоматично під дією 

поворотної пружини. 

 

Висновки 

У данному розділі розглянуті системи двигуна. 

Пропоновані конструктивні особливості систем двигуна, призначені 

забезпечити ефективну та надійну роботу проектованого двигуна. 
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4 РОЗРАХУНОК РОБОЧОГО ПРОЦЕСУ ДВИГУНА 

 

4.1 Основні положення розрахункової методики 

Як вихідні дані до розрахунку робочого процесу приймають частоту 

обертання колінчастого валу n, діаметр циліндра D, хід поршня S, довжину 

шатуна L, коефіцієнт надлишку повітря α, прохідні перетини впускних клапані, 

геометричний ступінь стиску ε, число циліндрів z. 

Виходячи з геометричних співвідношень за відомими значеннями D, S, ε, 

L визначають поточні значення об’єму циліндра. 

За даними елементарного складу палива (C,H,O,S) та вмісту 
22 , NО  в 

повітрі, коефіцієнта надлишку повітря α визначають необхідну кількість 

повітря для повного згоряння одного кілограма палива оМ ,
   
склад продуктів 

згоряння і повітря, хімічний коефіцієнт молекулярної зміни 0 . 

Необхідний середній ефективний тиск дизеля: 
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h
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Е.
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 .  

 

Тиск перед клапанами двигуна: 
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
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де .Å - ефективний ККД дизеля; 

    ..SV - коефіцієнт наповнення по параметрам перед клапанами двигуна; 

    .ST - температура повітря перед клапанами дизеля.  

Виходячи з балансів потужності турбіни та компресора тиск газів перед 

турбіною: 
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де ..ТОр - тиск газів за турбіною; 

     0Т - температура навколишнього середовища; 

     .ТТ - температура газів перед турбіною; 

     .Sk - показник адіабати для повітря; 

     .Тk - показник адіабати для газу; 

     .Т - ККД турбокомпресора. 

При розрахунках за методом Гриневецького В.І. приймають, що тиск у 

процесі впуску сталий, його значення, Па, у першому наближенні  приймають 

як: 

 

 
.. 96,0 SСр рр  .  

 

Тиск наприкінці наповнення: 
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Коефіцієнт наповнення: 
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де Т - підігрів заряду при наповненні;  

Коефіцієнт залишкових газів: 
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Кількість свіжої суміші, кмоль/цикл, і кількість робочого тіла в циліндрі 

двигуна наприкінці наповнення, кмоль/цикл, визначаються відповідно за 

формулами: 

 

 
hVСм MМ .
; 

       1.Сма ММ .  

 

 Температура робочого тіла в циліндрі двигуна наприкінці наповнення: 
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aа

а
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При розрахунках процесу стиску приймають, що цей процес у двигуні 

адіабатичний а також задаються середнім показником адіабати стиску kСж..  

Тоді температура робочого тіла наприкінці стиску: 

 

 1.  Сжk

ас ТТ  .  

 

Теплоємність робочого тіла на ділянці стиску: 

 

 
2

ТТ
bаСμ ас

.Сж.Сжυ


 ,  

 

де аСж. й bСж. – коефіцієнти: 
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Середній показник адіабати: 

  

 
υ

.Сж
Сμ

314,8
1k  . 

 

Прийняте значення середнього показника адіабати kСж. повинне 

відрізнятися від розрахованого не більше, ніж на 5%. У противному випадку 

варто повторити всі розрахунки з новим значенням kСж.. 

Тиск робочого тіла наприкінці стиску: 
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 ,  

 

де Мс – маса робочого тіла в циліндрі: 

 

Мс = Ма; 

 

Поточне значення тиску в циліндрі на ділянці стиску: 
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При розрахунках процесу згоряння приймаються такі припущення:  

1. Підведення теплоти здійснюється у змішаному циклі спочатку при 

V=соnst, а потім при р=const. 

2. Згоряння вважається закінченим у точці “z” діаграми.  

3. Втрати теплоти враховуються коефіцієнтом використання теплоти ξ. 

В основи розрахунку покладене рівняння теплового балансу при згорянні. 
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Повний коефіцієнт молекулярної зміни визначають за формулою: 
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Ступінь підвищення тиску при згорянні: 
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Питома ентальпія робочого тіла наприкінці «видимого» згоряння: 
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де сМС ..  - молярна середня теплоємкість робочого тіла наприкінці “видимого” 

згоряння.  

Температура робочого тіла наприкінці «видимого» згоряння: 
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Кількість робочого тіла наприкінці «видимого» згоряння: 

 

 cz MβM  .  

 

Об`єм робочого тіла наприкінці  «видимого» згоряння: 
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Попередній ступінь розширення робочого тіла: 

 

 . 

  

Процес розширення робочого тіла в дизелі відбувається за політропою зі 

змінним показником 
рп . Для спрощення розрахунків задаються середнім 

показником політропи 
рп , який уточнюють наприкінці розрахунку. 

Температура робочого тіла до моменту відкриття випускних клапанів: 
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де e  - ступінь подальшого розширення робочого тіла. 

Питома внутрішня енергія в момент відкриття випускних клапанів: 

 

 eeМe TCU  .. . 

 

Середнє значення показника політропи розширення: 
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Тиск газів у циліндрі в момент відкриття випускних клапанів: 
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де Ме– кількість робочого тіла в циліндрі в момент відкриття випускних 

клапанів: 

 

Ме = Мz. 

 

Поточне значення тиску в циліндрі на ділянці розширення: 
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За відомими в теорії ДВЗ залежностями послідовно визначають середній 

індикаторний тиск .Ip , індикаторну роботу .IL , потужність .IN , ККД .I , питому 

індикаторну витрату палива .Ig , середній тиск ..ХНp , роботу ..XHL , потужність 

..XHN , частку ..XH  насосних ходів. 

За визначеними індикаторними показниками розраховують ефективні 

показники: середній тиск 
.. ДМр , роботу 

.. ДМL , потужність 
.. ДМN , частку 

.. ДМ  

насосних ходів, ефективні ККД .E , роботу .EL , потужність .EN , механічний ККД 

.M , питому ефективну витрату палива .Еg  і годинну витрату палива .ЧВ . 

При розрахунках турбіни й нагнітача визначають такі показники, як: 

температура газів у випускному колекторі .ТТ , ККД компресора і турбіни ηk ηT, 

потужність, що споживає компресор .HN  і потужність, що виробляє турбіна .TN , 

механічний ККД турбокомпресора ηTK. 

Рівняння для визначення означених показників є загальновідомими в 

теорії газовоїдинаміки і в даній роботі не приводяться. 
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4.2 Короткий опис програми розрахунку 

Розрахунок робочого процесу виконаний за допомогою ЕОМ. 

Програмним забезпеченням розрахунку є програма WP.ехе, що дозволяє робити 

розрахунок робочого процесу чотиритактного дизеля. 

Програма WP.ехе дозволяє виконати два види розрахунків робочого 

процесу: 

– спрощений розрахунок робочого процесу виконується на основі методу 

Гриневецького –  Мазинга у відповідності з наступними методиками: 

а) для дизеля з наддувом; 

б) для дизеля без наддува; 

в) для газодизеля. 

– уточнений розрахунок, крім названого вище, містить у собі розрахунок 

процесу газообміну. Для виконання такого розрахунку необхідно задатися 

значеннями ефективної площі прохідних перетинів органів газорозподілу за 

кутом повороту колінчастого вала двигуна. 

Структурна схема, що відображає реалізований у програмі алгоритм 

розрахунку, приведена на рисунку 4.1. 

При виконанні розрахунку для двигуна з надувом програма визначає 

необхідний тиск на впусу для забезпечення заданої потужності при заданному 

коефіцієнті надлишку повітря α згідно з методикою. При цьому температура 

перед клапанами Тs визначається виходячи з ефективності 

повітряохолоджувача. 

При розрахунку робочого процесу двигуна без надува шляхом 

послідовних ітерацій, що виконуються програмою, визначається необхідне 

значення коефіцієнту надлишку повітря, при якому забезпечується задана 

потужність. 

Для виконання розрахунку робочого процесу газодизеля в якості 

вихідних даних потрібно задатися складом газового палива. 
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Рисунок 4.1 – Структурна схема програми WP.ехе. 

 

4.3 Вихідні дані до розрахунку 

Наведені нижче: 

Необхідна ефективна потужність двигуна Nе, кВт………………………..……120 

Частота обертання колінчастого вала дизеля n, хв
-1
………..…………………2000 

Тактність двигуна i…………………………………………………………….….…4 
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Діаметр циліндра D, м……………………………………………………………0,12 

Хід поршня S, м…………………………………………………………………..0,14 

Геометричний ступінь стиску ε…………………………….……………….…......16 

Коефіцієнт надлишку повітря α………………………..…………………………2,0 

Коефіцієнт витоку продувного повітря  υ…………………….……………………0 

Відкриття випускних клапанів, град. п. к. в. до НМТ. …………………………..56 

Число циліндрів дизеля Z……………………………………………………...……4 

Довжина шатуна L, м…………………………………………………………….0,25 

Середній прохідний перетин клапанів на ділянці наповнення f.M., см
2
……...11,25 

Максимальний тиск циклу рz, МПа……………………………………………..13,5 

Коефіцієнт корисної дії турбокомпресора ηТk…………………………………...0,5 

Механічний коефіцієнт корисної дії турбокомпресора  ηМ. Т...……………..…0,98 

Індикаторний коефіцієнт корисної дії турбіни ηI.T...…………………………...0,72 

Коефіцієнт корисної дії повітряохолоджувача ηВ...……………………………..0,6 

Коефіцієнти механічних втрат у механізмах аМ.Д, bМ.Д...…………….90000, 12000 

Середній коефіцієнт витрату впускних клапанах μS.M..........................................0,7 

Коефіцієнти для розрахунку процесу наповнення: а, m, x ………….....…0,5;1,4;1 

Коефіцієнт ефективного тепловиділення ζ……………………………..……....0,80 

Відносні втрати теплоти в стінки We…………………………………….………0,1 

Відносні втрати теплоти у випускному колекторі WВып………………………0,015 

Температура відпрацьованих газів, у першому наближенні ТТ, К………….... 923 

Показник адіабати для відпрацьованих газів, kт. ………………..……………..1,33 

Температура залишкових газів Тост., К…………………………………………..800 

Тиск газів за турбіною рО.Т., Па………………………………………………..99960 

Тиск навколишнього середовища р0, Па……………………………………...98000 

Температура навколишнього середовища Т0, К………………………………...293 

Приймаємо, що відносний вміст кисню в повітрі О2, азоту N2, водяної пари 

Н2О……………………………………………………………………..0,209, 0,791, 0 

Газова постійна для повітря R, кДж/(кг К)….……………………………...…288,3 

Показник адіабати для повітря k...………………………………………………..1,4 
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Втрати тиску в повітроохолоджувачі ΔрХ., Па…………………...……….……….0 

Втрати тиску в повітряному фільтрі ΔрФ., Па………………………………… 3000 

Підігрів заряду від стінок циліндра ΔТТ., К……………………………………....10 

Температура повітря перед клапанами ТS., К…………………………………...333 

Відносний вміст в паливі С, Н, О….........………………………….0,87, 0,12, 0,005 

Нижча теплота згоряння палива QH., кДж/кг…………………………………42319 

Теплоємність палива Ср, кДж/кг∙ К……………………………………………2,095 

Коефіцієнт повноти індикаторної діаграми μ…………………………………. 0,96 

Необхідно також задатися значеннями ефективного коефіцієнта корисної 

дії дизеля ηЕ. = 0,4 і коефіцієнта наповнення ηV.S. = 0,914. 

 

4.4 Результати розрахунку  

Наведені нижче: 

---------------------------------РОЗМІРИ ЦИЛІНДРА----------------------------------- 

Робочий об’єм циліндраVh, м
3
…………………....……………………...1,583E-3 

Об'єм камери стискуVc, м
3
 ......................... ………………………..……….1,056E-4

 

 

--------------------------------ПАРАМЕТРИ ПОВІТРЯ--------------------------------- 

Теор. необхід. кіллькість повітря, кмоль пов/кг пал………….……….……...0,497 

Хімічний коэф. молекулярної зміни β0, ... ……………………..……….…...1,033 

Коеф. надлишку повітря α, .………..………………………..…………...……..2,0 

Сумарний коэф. надлишку повітря α0,  .……………….……………………….2,0 

----------------------------------ПАРМЕТРИ НАДДУВА------------------------------- 

Тиск наддуву рs, МПа……………………………….…………………….…...0,2023 

Ступінь підвищення тиску в нагнітачі πн,…..………….…………………....2,1455 

Тиск газів на випуску РТ,МПа.…………………...…………………………...0,1753 

Температура після нагнітача Тн, К…………………………..………………..…394 

Температура після повітроохолоджувача Тs, К……………..……………...…333  
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Ефективність повітроохолоджувача Е,………………………………..…………0,6  

 

---------------------------ПАРАМЕТРИ НАПОВНЕННЯ---------------------------- 

Підігрів заряду при наповненні Δн, К…………………………...……….…...54,8  

Коефіцієнт наповнення ηv,  ........................ …………………………………….1,658  

Потенційний заряд циліндра Mh,кмоль...…………………………..……...6,370E-5  

Коеф. залишкових газів γ,  .......................... …………………………………….0,031 

Кількість свіжої суміші Мсм, кмоль/цикл…………………..……………..1,056E-4  

Кількість суміші наприкінці наповнення Ма, кмоль/цикл…………......1,089E-4  

Об’єм наприкінці наповнення Va, м
3
….……………………..………….....1,689E-3  

Температура наприкінці наповнення Ta, К …...……………..………………….361  

Тиск наприкінці наповнення pa, МПа………………………..……………….0,1934  

Коефіцієнт витоку продувного повітря χ,…………………..………….…………..0  

 

-----------------------------ПАРАМЕТРИ СТИСКУ------------------------------------ 

Показник адіабати стиску Kcж, ..………………..……………………….…….1,366  

Кількість робочого тіла наприкінці стиску Мс, кмоль/цикл …………….1,089E-4 

Об’єм наприкінці стиску Vc, м
3
…………………………............................1,056E-4  

Температура наприкінці стиску Тc, К…..…………………...…………………..995  

Тиск наприкінці стиску pc, МПа…………………………...………..………..8,5361  

 

----------------------------ПАРАМЕТРИ ЗГОРЯННЯ---------------------------------- 

Ступінь підвищення тиску λ, ………………………………………..…………..1,58 

Повний коефіцієнт молекулярної зміни β,.…………………..………………..1,032  

Кількість суміші наприкінці згоряння Mz, кмоль/цикл ………….............1,124E-4  

Об’єм наприкінці згоряння Vz, м
3
……..……………..………………….....1,351E-4  

Температура наприкінці згорянняTz, К ………………..……………………...1952 

Максимальний тиск циклу pz, МПа………………….………………………….13,5  

Кут максимального тиску циклуφz, град………………………..……….……...14,5  

-----------------------------ПАРАМЕТРИ РОЗШИРЕННЯ---------------------------- 
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Показник політропи розширення np, ……..…………………………..……….1,251 

Кількість робочого тіла наприкінці розширення Mв, кмоль/цикл ...........1,124E-4  

Об’єм наприкінці розширення Vв, м
3
………………….…..……………....1,416E-3  

Температура наприкінці розширення Tв, К ………………..……………..…..1083 

Тиск наприкінці розширення pв, МПа………………………………………..0,7147 

 

--------------------------ІНДИКАТОРНІ ПОКАЗНИКИ------------------------------- 

Повний ступінь розширення ρ..………………………..…...………………...12,506 

Середній індикаторний тиск pі, МПа………………….....…………….……..1,3574 

Індикаторна робота Lі, Дж/цикл………………………..…………………….2149,3  

Індикаторна потужність Ni, кВт ................ ………..………..………………...143,29  

Індикаторний ККД ηi  ................................. …………………………………….0,478 

Питома індикаторна витрата палива gi, г/(кВт
.
год) ………..……..............……178 

Середній тиск насосних ходів pнх, МПа………………………..…...........….-0,0214  

Робота насосних ходів Lнх, Дж/цикл ......... …………………………..………...-33,9  

Потужність насосних ходів Nнх, кВт ......... ……...………………….………….-2,26  

Доля насосних ходів Δнх,  ........................... ………………………………...…-0,008 

 

----------------------------ЕФЕКТИВНІ ПОКАЗНИКИ-------------------------------- 

Середня швидкість поршня Сm, м/с ........... …………………….…….………….9,33  

Середній тиск механічних втрат pm, МПа……………............………………..0,202  

Робота механічних втрат Lm, Дж/цикл……………………….…………...…...319,8  

Потужність механічних втрат Nm, кВт……………….…………………….….21,32  

Доля механічних втрат Δm  ......................... …………………………………….0,071 

Середній ефективний тиск pe, МПа…….……………………..……………...1,1368 

Ефективна робота Le, Дж/цикл .................. …………………………………...1795,6  

Ефективна потужність Ne, кВт…….……………………..……..………......119,71  

Ефективний ККД ηe,  ................................ …………………………………….0,399 

Питома ефективна витрата палива ge, г/(кВт
.
год)………………..…………...212,7 

Механічний ККД ηm,  .................................. …………………………………….0,835 
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Годинна витрата палива Вч, кг/год……...…………………..……...………….25,46  

Циклова подача Вц, кг/цикл........................ ……………………………….1,061E-04  

Коеф. наповн. по параметрам перед клапанами ηvs,………..………………...0,913  

 

-----------------------ПАРАМЕТРИ ТУРБОКОМПРЕСОРА------------------------- 

Потужність нагнітача Nk, кВт………………………………….……………….20,97  

Температура перед турбіною TT, К……...…………..…………………………...862 

Температура після турбіни TOT, К ............. ………………..………………..……774 

Потужність турбіни NT, кВт ....................... …………………………..………….21,4  

ККД турбіни ηT,  .......................................... ……………………………………...0,72  

Механічний ККД турбокомпресора ηTK, ………………..…..………….…….0,98 

 

Таблиця 4.1  - Діаграма стиску-згоряння-розширення 

 

α, град п.к.в. V, мᵌ p, МПа α, град п.к.в. V, мᵌ p, МПа 

   180 1,689E-3 0,193     360 1,056E-4 13,500  

   190 1,680E-3 0,195     374 1,351E-4 13,500  

   200 1,654E-3 0,199     380 1,663E-4 10,408  

   210 1,611E-3 0,206     390 2,393E-4 6,598  

   220 1,549E-3 0,218     400 3,366E-4 4,307  

   230 1,471E-3 0,234     410 4,534E-4 2,967  

   240 1,376E-3 0,256     420 5,845E-4 2,159  

   250 1,266E-3 0,287     430 7,243E-4 1,651  

   260 1,142E-3 0,330     440 8,673E-4 1,318  

   270 1,008E-3 0,391     450 1,008E-3 1,092  

   280 8,673E-4 0,481     460 1,142E-3 0,934  

   290 7,243E-4 0,615     470 1,266E-3 0,821  

   300 5,845E-4 0,824     480 1,376E-3 0,740  

   310 4,534E-4 1,166     490 1,471E-3 0,680  

   320 3,366E-4 1,751     500 1,549E-3 0,638  

   330 2,393E-4 2,790     510 1,611E-3 0,607  

   340 1,663E-4 4,589     520 1,654E-3 0,587  

   350 1,209E-4 7,090     530 1,680E-3 0,576  

   360 1,056E-4 8,536     540 1,689E-3 0,572  
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Для того, щоб наблизити діаграму стиску-згоряння-розширення до 

індикаторної діаграми дійсного циклу ДВЗ потрібно її скруглити і добудувати 

на ділянках наповнення та випуску. 

Тиск на інтервалі кутів повороту колінчастого вала від 10˚ до 180˚: 

 

 1934,018010  арр МПа,  

 

де ра – тиск наприкінці наповнення, що дорівнює 0,1934 МПа. 

Тиск при   = 360˚: 

 

02,11
2

5,135361,8

2
360 





 zс рр

р МПа, 

 

де рс – тиск у циліндрі наприкінці стиску, що дорівнює 8,5361 МПа; 

     рz – максимальний тиск циклу, що дорівнює 13,5 МПа. 

Тиск на інтервалі кутів повороту колінчатого вала від 550º до 710º; 

 

Р550-710 = (1,1…1,2) · рТ = 1,17 · 0,1753 = 0,205 МПа, 

 

де  рТ – тиску газів на випуску, що дорівнює 0,1753 МПа. 

Тиск робочого тіла в інтервалі кутів повороту від 490 до 600  п.к.в. 

задаємо плавною кривою. 

Тиск при   = 720˚: 

 

 1992,0
2

1934,0205,0

2

18010710550
720 





  рр

р МПа. 

  

За результатами розрахунку робочого процесу, що наведені у підрозділі 

4.2, побудовані індикаторні діаграми в координатах р - V і р -  , які наведені на 

рисунках 4.1 й 4.2 і в табл. 4.2. 
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Таблиця 4.2  - Індикаторна діаграма 

α, гр. 

п.к.в. р, МПа 

α, гр. 

п.к.в. р, МПа 

α, гр. 

п.к.в. р, МПа 

α, гр. 

п.к.в. р, МПа 

0 0,1992 180 0,1934  360 11,02 540 0,459 

10 0,1934 190 0,195  370 13,500 550 0,205 

20 0,1934 200 0,199  380 10,408  560 0,205 

30 0,1934 210 0,206  390 6,598  570 0,205 

40 0,1934 220 0,218  400 4,307  580 0,205 

50 0,1934 230 0,234  410 2,967  590 0,205 

60 0,1934 240 0,256  420 2,159  600 0,205 

70 0,1934 250 0,287  430 1,651  610 0,205 

80 0,1934 260 0,330  440 1,318  620 0,205 

90 0,1934 270 0,391  450 1,092  630 0,205 

100 0,1934 280 0,481  460 0,934  640 0,205 

110 0,1934 290 0,615  470 0,821  650 0,205 

120 0,1934 300 0,824  480 0,740  660 0,205 

130 0,1934 310 1,166  490 0,680  670 0,205 

140 0,1934 320 1,751  500 0,638  680 0,205 

150 0,1934 330 2,790  510 0,607  690 0,205 

160 0,1934 340 4,589  520 0,587  700 0,205 

170 0,1934 350 7,090  530 0,576  710 0,205 

180 0,1934 360 11,02  540 0,459 720 0,1992 
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Рисунок 4.1 - Індикаторна діаграма P-α 

α, град. п.к.в. 

р, МПа 
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Висновки 

В даному розділі виконані розрахунки робочого процесу двигуна. 

Результати розрахунків показують, що проектований двигун має достатньо 

високі індикаторні  ηі = 0,478, gі = 178 г/(кВт
.
год), рі = 1,3574 МПа і ефективні ηе 

= 0,399; gе = 212,7 г/(кВт
.
год); ηм = 0,835 показники. Результати розрахунків 

робочого процесу є вихідними даними для динамічного  розрахунку.  
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Рисунок 4.2 - Індикаторна діаграма P-V 
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5 ДИНАМІЧНИЙ РОЗРАХУНОК КШМ 

 

5.1 Підготовка вихідних даних до розрахунку  

 Вихідні дані: 

 діаметр циліндра D , 

м………………………………..…………………...0,12 

 хід поршня S ,м............................................................................................0,14 

 довжина шатуна L ,м……………………………………..…………….... 0,25 

 частота обертання колінчатого вала двигуна n , 1хв ………..………….2000 

 маса поршневого комплекту  пт , кг…………………………..………..…3,1 

 маса шатуна в зборі, 
Lт ,кг……………………………………..…………..4,3 

 безрозмірна координата центра мас шатуна 
L

LB ……………..……..…0,32 

  зовнішній діаметр шатунної шийки d , м ……………………..…...…..0,078 

діаметр порожнини в шатунній шийці 
1d ,м…………………........…….0,031 

довжина шатунної шийки  с ,м…………………………………..………0,051 

щільність матеріалу колінчатого вала 3,
м

кг ……………………......…7800 

ширина щоки  h , м…………………………………………………….......0,15 

висота щоки Н ,м……………………………………………………....…0,175 

безрозмірна координата центра мас щоки 
R

Х Щ ………………...…….....0,5 

товщина щік  b1,1=b4,2=28,5мм;b2,2=b3,1=27,5мм; b1,2= b2,1=  b3,2= b4,1=25,5мм 

середній індикаторний тиск ір , МПа…………………………………1,3574 

Масовий момент інерції маховика θм, кг∙м²………………………………2,4 

індикаторна діаграма до розрахунку наведена в табл. 4.2. 

Допоміжні розрахунки: 

Площа поршня: 

 

0113,0
4

12,0

4

22

. 






 D

FП

2м . 

 

Радіус кривошипа: 
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070
2

140

2
,

,S
R  м . 

 

Кінематичний коефіцієнт: 

 

280
250

070
,

,

,

L

R
 . 

 

Кутова частота обертання колінчатого вала: 

 

44,209
30

2000

30











n 1с . 

 

Маса, що прямолінійно рухається у циліндрі двигуна: 

 

476,432,03,41,3.. 
L

L
mmm B

LПA
кг . 

 

Обертова маса шатуна у відсіку двигуна: 

 

  92423201341 ,,,
L

L
mm B

.L.L.B 







 кг . 

 

Маса шатунної шийки, приведена до її осі:  

 

.601,1108,7051,0
07.0

0
1031,0078,0

4

1
4

322

2

1

2

..

кг

c
R

Э
ddm ШШ










































  

 

Маса щоки, приведена до осі шатунної шийки: 

 

.09,2108,70268,05,0
07.0

0
1031,0175,015,0

4

1
4

32

.2

1.

кг

b
R

X

R

Э
dHhm

Щ

Щ










































 

Приведена маса кривошипа: 
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781,509,22601,12 ....  ЩШШK mmm кг . 

 

Обертова маса у відсіку двигуна: 

 

705,8924,2781,5...  LBKB mmm кг . 

 

Сила інерції обертової маси: 

 

729,261044,20907,0705,810 3232

.  RmP BВИ
кН . 

 

Сила інерції обертової маси шатуна: 

 

.978,81044,20907,0924,210 3232 кНRmP BLbl    

 

5.2 Розрахунок сил і обертального моменту у відсіку двигуна 

Схема сил, що діють у відсіку двигуна, показана на рисунку 5.1 

Р    и    А    

Р    Г    

N    A    

Q    A    

Р    А    

Р    Г    

Р    и    В    

Р    B    L    

T    A    

Q    A    

Z    A    

Z    ш    

К    ш    

ß    

 
Рисунок 5.1 - Схема сил, що діють у відсіку двигуна. 

 

Сила тиску газів, кН : 
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  31010  .П.Г F,рР , 

 

де   p  – поточне значення тиску газів у циліндрі, МПа . 

Значення p  вибирається для поточного значення кута повороту 

кривошипа з розрахунку робочого процесу  по індикаторній діаграмі. 

Прискорення маси, що рухається прямолінійно, 2с/м : 

 

  









 222

2
coscosRR

R

а
а , 

 

де   – кут повороту кривошипа, градуси. 

Сила інерції прямолінійно-рухомої маси, кН : 

 

310 amР AА.И
. 

 

Сумарна сила, що діє в місці з’єднання поршня з шатуном, кН : 

 

.РРР А.И.ГА   

 

Нормальна сила, що передається поршнем на стінку циліндра, кН : 

 

 sinPtgPN AAA
, 

 

де     – кут відхилення шатуна від вертикалі, градуси: 

 

  sinarcsin . 

 

Сила, що передається по шатуну на кривошип, кН : 
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





22501 sin,

P

cos

P
Q AA

A . 

 

Радіальна складова сили 
AQ  на кривошипі, кН : 

 

 
  




 coscosP

cos

cos
PZ AAA 1 . 

 

Повна радіальна сила у відсіку, кН : 

 

32 10 RmZPZZ BAВ.ИA
. 

 

Тангенціальна складова сили 
AQ  на кривошипі, кН : 

 

 
  




 250 sin,sinP

cos

sin
PT AAA . 

 

Обертальний момент на кривошипі, м/кН :      

 

RTM A  . 

 

Розрахунок сил і обертального моменту у відсіку двигуна проводиться із 

кроком  10  в інтервалі кутів повороту кривошипа від нуля до 720º. Цей 

розрахунок наведений у таблиці 5.1. На рисунках 5.2-5.4 зображені графіки 

залежностей розрахованих сил від кута повороту кривошипа 
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Таблиця 5.1 – Розрахунок сил і моментів у відсіку двигуна 

α pг Рг а Риа Ра β Na Qa Za Z Ta Mкр 

град МПа кН м/с2 кН кН рад/с кН кН кН кН кН кН*м 
0 0,1992 1,12 3930,31 -17,59 -16,47 0,00 0,00 -16,47 -16,47 -43,20 0,00 0,00 

10 0,1934 1,06 3831,82 -17,15 -16,09 2,79 -0,78 -16,11 -15,71 -42,44 -3,57 -0,25 

20 0,1934 1,06 3543,99 -15,86 -14,81 5,50 -1,42 -14,87 -13,43 -40,16 -6,40 -0,45 

30 0,1934 1,06 3089,06 -13,83 -12,77 8,05 -1,81 -12,90 -10,16 -36,89 -7,95 -0,56 

40 0,1934 1,06 2501,48 -11,20 -10,14 10,37 -1,86 -10,31 -6,58 -33,30 -7,94 -0,56 

50 0,1934 1,06 1824,42 -8,17 -7,11 12,39 -1,56 -7,28 -3,37 -30,10 -6,45 -0,45 

60 0,1934 1,06 1105,40 -4,95 -3,89 14,03 -0,97 -4,01 -1,10 -27,83 -3,86 -0,27 

70 0,1934 1,06 391,58 -1,75 -0,70 15,25 -0,19 -0,72 -0,06 -26,79 -0,72 -0,05 

80 0,1934 1,06 -274,71 1,23 2,29 16,01 0,66 2,38 -0,25 -26,98 2,37 0,17 

90 0,1934 1,06 -859,76 3,85 4,90 16,26 1,43 5,11 -1,43 -28,16 4,90 0,34 

100 0,1934 1,06 -1341,10 6,00 7,06 16,01 2,03 7,34 -3,22 -29,95 6,60 0,46 

110 0,1934 1,06 -1708,80 7,65 8,70 15,25 2,37 9,02 -5,21 -31,94 7,37 0,52 

120 0,1934 1,06 -1965,16 8,80 9,85 14,03 2,46 10,16 -7,06 -33,79 7,30 0,51 

130 0,1934 1,06 -2123,01 9,50 10,56 12,39 2,32 10,81 -8,56 -35,29 6,60 0,46 

140 0,1934 1,06 -2202,89 9,86 10,92 10,37 2,00 11,10 -9,65 -36,38 5,49 0,38 

150 0,1934 1,06 -2229,30 9,98 11,03 8,05 1,56 11,14 -10,34 -37,07 4,17 0,29 

160 0,1934 1,06 -2226,77 9,97 11,02 5,50 1,06 11,07 -10,72 -37,45 2,77 0,19 

170 0,1934 1,06 -2216,00 9,92 10,98 2,79 0,53 10,99 -10,90 -37,63 1,38 0,10 

180 0,1934 1,06 -2210,80 9,90 10,95 0,00 0,00 10,95 -10,95 -37,68 0,00 0,00 

190 0,195 1,07 -2216,00 9,92 10,99 -2,79 -0,54 11,01 -10,92 -37,65 -1,38 -0,10 

200 0,199 1,12 -2226,77 9,97 11,09 -5,50 -1,07 11,14 -10,78 -37,51 -2,79 -0,20 

210 0,206 1,20 -2229,30 9,98 11,18 -8,05 -1,58 11,29 -10,47 -37,20 -4,22 -0,30 

220 0,218 1,33 -2202,89 9,86 11,19 -10,37 -2,05 11,38 -9,89 -36,62 -5,63 -0,39 

230 0,234 1,52 -2123,01 9,50 11,02 -12,39 -2,42 11,28 -8,94 -35,66 -6,89 -0,48 

240 0,256 1,76 -1965,16 8,80 10,56 -14,03 -2,64 10,89 -7,57 -34,30 -7,83 -0,55 

250 0,287 2,11 -1708,80 7,65 9,76 -15,25 -2,66 10,12 -5,84 -32,57 -8,26 -0,58 

260 0,33 2,60 -1341,10 6,00 8,60 -16,01 -2,47 8,95 -3,92 -30,65 -8,04 -0,56 

270 0,391 3,29 -859,76 3,85 7,14 -16,26 -2,08 7,44 -2,08 -28,81 -7,14 -0,50 
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Продовження таблиці 5.1 

α pг Рг а Риа Ра β Na Qa Za Z Ta Mкр 

град МПа кН м/с2 кН кН рад/с кН кН кН кН кН кН*м 
280 0,481 4,31 -274,71 1,23 5,54 -16,01 -1,59 5,76 -0,60 -27,33 -5,73 -0,40 

290 0,615 5,82 391,58 -1,75 4,07 -15,25 -1,11 4,22 0,35 -26,38 -4,21 -0,29 

300 0,824 8,19 1105,40 -4,95 3,24 -14,03 -0,81 3,34 0,92 -25,81 -3,21 -0,22 

310 1,166 12,06 1824,42 -8,17 3,89 -12,39 -0,85 3,98 1,85 -24,88 -3,53 -0,25 

320 1,751 18,67 2501,48 -11,20 7,48 -10,37 -1,37 7,60 4,85 -21,88 -5,85 -0,41 

330 2,79 30,42 3089,06 -13,83 16,60 -8,05 -2,35 16,76 13,20 -13,53 -10,33 -0,72 

340 4,589 50,77 3543,99 -15,86 34,91 -5,50 -3,36 35,07 31,65 4,92 -15,09 -1,06 

350 7,09 79,06 3831,82 -17,15 61,90 -2,79 -3,01 61,98 60,44 33,71 -13,72 -0,96 

360 11,02 123,50 3930,31 -17,59 105,91 0,00 0,00 105,91 105,91 79,18 0,00 0,00 

370 13,5 151,55 3831,82 -17,15 134,40 2,79 6,54 134,56 131,22 104,49 29,78 2,08 

380 10,408 116,58 3543,99 -15,86 100,72 5,50 9,69 101,18 91,33 64,60 43,55 3,05 

390 6,598 73,49 3089,06 -13,83 59,66 8,05 8,44 60,26 47,45 20,72 37,14 2,60 

400 4,307 47,58 2501,48 -11,20 36,38 10,37 6,66 36,99 23,59 -3,14 28,49 1,99 

410 2,967 32,43 1824,42 -8,17 24,26 12,39 5,33 24,84 11,51 -15,22 22,01 1,54 

420 2,159 23,29 1105,40 -4,95 18,34 14,03 4,58 18,90 5,20 -21,53 18,17 1,27 

430 1,651 17,54 391,58 -1,75 15,79 15,25 4,31 16,37 1,35 -25,38 16,31 1,14 

440 1,318 13,78 -274,71 1,23 15,00 16,01 4,30 15,61 -1,63 -28,36 15,52 1,09 

450 1,092 11,22 -859,76 3,85 15,07 16,26 4,39 15,70 -4,39 -31,12 15,07 1,05 

460 0,934 9,43 -1341,10 6,00 15,44 16,01 4,43 16,06 -7,04 -33,77 14,43 1,01 

470 0,821 8,15 -1708,80 7,65 15,80 15,25 4,31 16,38 -9,45 -36,18 13,38 0,94 

480 0,74 7,24 -1965,16 8,80 16,03 14,03 4,01 16,53 -11,49 -38,22 11,88 0,83 

490 0,68 6,56 -2123,01 9,50 16,06 12,39 3,53 16,44 -13,03 -39,76 10,04 0,70 

500 0,638 6,08 -2202,89 9,86 15,94 10,37 2,92 16,21 -14,09 -40,82 8,01 0,56 

510 0,607 5,73 -2229,30 9,98 15,71 8,05 2,22 15,87 -14,72 -41,45 5,93 0,42 

520 0,587 5,51 -2226,77 9,97 15,47 5,50 1,49 15,55 -15,05 -41,78 3,89 0,27 

530 0,576 5,38 -2216,00 9,92 15,30 2,79 0,74 15,32 -15,20 -41,93 1,92 0,13 

540 0,459 4,06 -2210,80 9,90 13,96 0,00 0,00 13,96 -13,96 -40,68 0,00 0,00 

550 0,205 1,19 -2216,00 9,92 11,11 -2,79 -0,54 11,12 -11,03 -37,76 -1,40 -0,10 
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Закінчення таблиці 5.1   

α pг Рг а Риа Ра β Na Qa Za Z Ta Mкр 

град МПа кН м/с2 кН кН рад/с кН кН кН кН кН кН*м 
560 0,205 1,19 -2226,77 9,97 11,15 -5,50 -1,07 11,21 -10,85 -37,58 -2,81 -0,20 

570 0,205 1,19 -2229,30 9,98 11,17 -8,05 -1,58 11,28 -10,46 -37,19 -4,22 -0,30 

580 0,205 1,19 -2202,89 9,86 11,05 -10,37 -2,02 11,23 -9,76 -36,49 -5,55 -0,39 

590 0,205 1,19 -2123,01 9,50 10,69 -12,39 -2,35 10,94 -8,67 -35,40 -6,68 -0,47 

600 0,205 1,19 -1965,16 8,80 9,98 -14,03 -2,50 10,29 -7,15 -33,88 -7,40 -0,52 

610 0,205 1,19 -1708,80 7,65 8,84 -15,25 -2,41 9,16 -5,29 -32,02 -7,48 -0,52 

620 0,205 1,19 -1341,10 6,00 7,19 -16,01 -2,06 7,48 -3,28 -30,01 -6,72 -0,47 

630 0,205 1,19 -859,76 3,85 5,04 -16,26 -1,47 5,25 -1,47 -28,20 -5,04 -0,35 

640 0,205 1,19 -274,71 1,23 2,42 -16,01 -0,69 2,51 -0,26 -26,99 -2,50 -0,18 

650 0,205 1,19 391,58 -1,75 -0,57 -15,25 0,15 -0,59 -0,05 -26,78 0,58 0,04 

660 0,205 1,19 1105,40 -4,95 -3,76 -14,03 0,94 -3,88 -1,07 -27,80 3,73 0,26 

670 0,205 1,19 1824,42 -8,17 -6,98 -12,39 1,53 -7,14 -3,31 -30,04 6,33 0,44 

680 0,205 1,19 2501,48 -11,20 -10,01 -10,37 1,83 -10,18 -6,49 -33,22 7,84 0,55 

690 0,205 1,19 3089,06 -13,83 -12,64 -8,05 1,79 -12,76 -10,05 -36,78 7,87 0,55 

700 0,205 1,19 3543,99 -15,86 -14,68 -5,50 1,41 -14,74 -13,31 -40,04 6,35 0,44 

710 0,205 1,19 3831,82 -17,15 -15,96 -2,79 0,78 -15,98 -15,59 -42,32 3,54 0,25 

720 0,1992 1,12 3930,31 -17,59 -16,47 0,00 0,00 -16,47 -16,47 -43,20 0,00 0,00 
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Рисунок 5.2 – Сили Рг, Риа та Ра у відсіку двигуна 
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Рисунок 5.3 – Сили Q, N та Zа у відсіку двигуна 
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Рисунок 5.4 – Сили Z та Т у відсіку двигуна 
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Перевірка правильності розрахунку проводиться порівнянням 

середнього обертального моменту з індикаторним моментом. 

Середній обертальний момент:  

1751,0
72

61,12

72

710

0
.








i

i
кi

М

срк
M  кН·м.  

Індикаторний момент: 

.мкН 168,0
4

1
10583,1)0214,03574,1(3180)(318 3  



z

h
V

нх
p

i
p

кi
M

 

 

де     Vh  робочий об'єм циліндру, що дорівнює 1,583 10
-3

 м
3
; 

   Z0  число циліндрів у відсіку, що дорівнює 1; 

      тактність, що дорівнює 4. 

Похибка розраховується за формулою: 

 

%1,4
168,0

168,0175,0
%100

.









i
М

кi
М

срк
M

. 

 

Оскільки розрахована похибка не перевищує 5%, вважаємо, що 

розрахунок виконано з достатньою точністю. 

 

 

5.3 Розрахунок крутних моментів, переданих корінними шийками 

Крутний момент на носку колінвала, кН м: 

 

М0,1=Neo/ω, 
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де Neo – потужність, що відбирають з носка колінвала або підводять до нього, 

кВт. 

Оскільки  Neo невелика ( менше 5% від індикаторної потужності ) , то її 

можна не враховувати.  

Крутний момент на корінній шийці 1,2, кН м: 

 

М1,2=М0,1+М1, 

 

де М1 – крутний момент, створюваний на 1
м
 кривошипі, кН∙ м. 

   Крутний момент на корінній шийці 2,3, кН м: 

 

М2,3=М1,2+М2, 

 

де М2 – крутний момент, створюваний на 2
м
 кривошипі, кН∙ м. 

   Крутний момент на корінній шийці 3,4, кН м: 

 

М3,4=М2,3+М3, 

 

де М3 – крутний момент, створюваний на 3
м
 кривошипі, кН∙ м. 

   Крутний момент на корінній шийці 4к, кН м: 

 

М4к=Мк= М3,4+М4, 

 

де М4 – крутний момент, створюваний на 4
м
 кривошипі, кН∙ м; 

     Мк – сумарний крутний момент на фланці колінвала. 

Визначаємо інтервал роботи суміжних циліндрів у градусах повороту 

колінвала: 

 

z
р




180
, 
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де τ - тактність двигуна; 

     z - число циліндрів двигуна. 

Визначаємо відставання роботи циліндрів двигуна від першого: 

 

∆і=∆р∙ (S-1), 

 

де ∆р - номер циліндра; 

      S – номер і
го

 циліндра в послідовності роботи циліндрів двигуна(ПРЦД). 

Визначаємо початкові значення кутів повороту кривошипів при такій 

послідовності роботи циліндрів:  

 

                                             ПРЦД  1-3-4-2 

   

   

   
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

ni

ni

ni

ni









 

 

де Δ - кут відставання роботи циліндрів; 

     і – тактність двигуна; 

     z – число циліндрів двигуна; 

 n
 

 - номер і
го

 циліндру в порядку роботи роботи циліндрів двигуна (ПРЦД). 

 

Результати розрахунку представлені у таблиці 5.2. За результатами 

розрахунку побудовано графіки обертового моменту та середнього 

обертового моменту в залежності від кута повороту колінчастого валу – 

рисунок 5.5.   
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Таблиця 5.2 – Розрахунок обертових моментів 

α1 M1=М1,2 α2 М2 М2,3 α3 М3 М3,4 α4 М4 Мк 

°п.к.в. кН*м °п.к.в. кН*м кН.м °п.к.в. кН*м кН.м °п.к.в. кН*м кН*м 

0 0,000 180 0,000 0,000 540 0,000 0,000 360 0,000 0,000 

10 -0,250 190 -0,097 -0,346 550 -0,098 -0,444 370 2,085 1,641 

20 -0,448 200 -0,195 -0,643 560 -0,196 -0,840 380 3,049 2,209 

30 -0,556 210 -0,295 -0,852 570 -0,295 -1,147 390 2,600 1,453 

40 -0,556 220 -0,394 -0,950 580 -0,389 -1,338 400 1,994 0,656 

50 -0,452 230 -0,482 -0,933 590 -0,468 -1,401 410 1,541 0,139 

60 -0,270 240 -0,548 -0,818 600 -0,518 -1,336 420 1,272 -0,063 

70 -0,050 250 -0,578 -0,629 610 -0,524 -1,152 430 1,142 -0,011 

80 0,166 260 -0,563 -0,398 620 -0,471 -0,868 440 1,087 0,219 

90 0,343 270 -0,500 -0,156 630 -0,353 -0,509 450 1,055 0,546 

100 0,462 280 -0,401 0,061 640 -0,175 -0,114 460 1,010 0,896 

110 0,516 290 -0,294 0,221 650 0,041 0,262 470 0,936 1,199 

120 0,511 300 -0,225 0,286 660 0,261 0,547 480 0,832 1,379 

130 0,462 310 -0,247 0,215 670 0,443 0,658 490 0,703 1,361 

140 0,384 320 -0,410 -0,026 680 0,549 0,523 500 0,561 1,084 

150 0,292 330 -0,723 -0,432 690 0,551 0,119 510 0,415 0,534 

160 0,194 340 -1,057 -0,862 700 0,444 -0,418 520 0,273 -0,146 

170 0,097 350 -0,960 -0,864 710 0,248 -0,616 530 0,135 -0,481 

180 0,000 360 0,000 0,000 0 0,000 0,000 540 0,000 0,000 

190 -0,097 370 2,085 1,988 10 -0,250 1,738 550 -0,098 1,641 

200 -0,195 380 3,049 2,853 20 -0,448 2,405 560 -0,196 2,209 

210 -0,295 390 2,600 2,304 30 -0,556 1,748 570 -0,295 1,453 

220 -0,394 400 1,994 1,600 40 -0,556 1,044 580 -0,389 0,656 

230 -0,482 410 1,541 1,059 50 -0,452 0,607 590 -0,468 0,139 

240 -0,548 420 1,272 0,724 60 -0,270 0,454 600 -0,518 -0,063 

250 -0,578 430 1,142 0,563 70 -0,050 0,513 610 -0,524 -0,011 

260 -0,563 440 1,087 0,524 80 0,166 0,689 620 -0,471 0,219 

270 -0,500 450 1,055 0,555 90 0,343 0,898 630 -0,353 0,546 

280 -0,401 460 1,010 0,609 100 0,462 1,071 640 -0,175 0,896 

290 -0,294 470 0,936 0,642 110 0,516 1,158 650 0,041 1,199 

300 -0,225 480 0,832 0,607 120 0,511 1,118 660 0,261 1,379 

310 -0,247 490 0,703 0,456 130 0,462 0,917 670 0,443 1,361 

320 -0,410 500 0,561 0,151 140 0,384 0,535 680 0,549 1,084 

330 -0,723 510 0,415 -0,308 150 0,292 -0,016 690 0,551 0,534 

340 -1,057 520 0,273 -0,784 160 0,194 -0,590 700 0,444 -0,146 

350 -0,960 530 0,135 -0,826 170 0,097 -0,729 710 0,248 -0,481 

360 0,000 540 0,000 0,000 180 0,000 0,000 0 0,000 0,000 

370 2,085 550 -0,098 1,987 190 -0,097 1,890 10 -0,250 1,641 

380 3,049 560 -0,196 2,852 200 -0,195 2,657 20 -0,448 2,209 

390 2,600 570 -0,295 2,305 210 -0,295 2,009 30 -0,556 1,453 

400 1,994 580 -0,389 1,605 220 -0,394 1,211 40 -0,556 0,656 

410 1,541 590 -0,468 1,073 230 -0,482 0,591 50 -0,452 0,139 

420 1,272 600 -0,518 0,754 240 -0,548 0,206 60 -0,270 -0,063 

430 1,142 610 -0,524 0,618 250 -0,578 0,040 70 -0,050 -0,011 

440 1,087 620 -0,471 0,616 260 -0,563 0,053 80 0,166 0,219 

450 1,055 630 -0,353 0,702 270 -0,500 0,202 90 0,343 0,546 

460 1,010 640 -0,175 0,835 280 -0,401 0,434 100 0,462 0,896 

470 0,936 650 0,041 0,977 290 -0,294 0,683 110 0,516 1,199 

480 0,832 660 0,261 1,093 300 -0,225 0,868 120 0,511 1,379 

490 0,703 670 0,443 1,146 310 -0,247 0,899 130 0,462 1,361 

500 0,561 680 0,549 1,110 320 -0,410 0,700 140 0,384 1,084 

510 0,415 690 0,551 0,966 330 -0,723 0,243 150 0,292 0,534 

520 0,273 700 0,444 0,717 340 -1,057 -0,340 160 0,194 -0,146 

530 0,135 710 0,248 0,382 350 -0,960 -0,578 170 0,097 -0,481 

540 0,000 0 0,000 0,000 360 0,000 0,000 180 0,000 0,000 

550 -0,098 10 -0,250 -0,347 370 2,085 1,737 190 -0,097 1,641 
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Закінчення таблиці 5.2 

α1 M1=М1,2 α2 М2 М2,3 α3 М3 М3,4 α4 М4 Мк 

560 -0,196 20 -0,448 -0,645 380 3,049 2,404 200 -0,195 2,209 

570 -0,295 30 -0,556 -0,852 390 2,600 1,748 210 -0,295 1,453 

580 -0,389 40 -0,556 -0,944 400 1,994 1,050 220 -0,394 0,656 

590 -0,468 50 -0,452 -0,919 410 1,541 0,621 230 -0,482 0,139 

600 -0,518 60 -0,270 -0,788 420 1,272 0,484 240 -0,548 -0,063 

610 -0,524 70 -0,050 -0,574 430 1,142 0,568 250 -0,578 -0,011 

620 -0,471 80 0,166 -0,305 440 1,087 0,782 260 -0,563 0,219 

630 -0,353 90 0,343 -0,009 450 1,055 1,046 270 -0,500 0,546 

640 -0,175 100 0,462 0,287 460 1,010 1,297 280 -0,401 0,896 

650 0,041 110 0,516 0,557 470 0,936 1,493 290 -0,294 1,199 

660 0,261 120 0,511 0,772 480 0,832 1,604 300 -0,225 1,379 

670 0,443 130 0,462 0,905 490 0,703 1,608 310 -0,247 1,361 

680 0,549 140 0,384 0,933 500 0,561 1,494 320 -0,410 1,084 

690 0,551 150 0,292 0,842 510 0,415 1,258 330 -0,723 0,534 

700 0,444 160 0,194 0,638 520 0,273 0,911 340 -1,057 -0,146 

710 0,248 170 0,097 0,344 530 0,135 0,479 350 -0,960 -0,481 

720 0,000 180 0,000 0,000 540 0,000 0,000 360 0,000 0,000 

 

 
 

Середній обертальний момент:  
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Рисунок 5.5 – Обертовий момент двигуна та середній обертовий 

момент в залежності від кута повороту колінчастого валу 
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F=150 мм2 



57 

 

 

7,0
72

45,50

72

710

0 






i

i
i

М

ср
M  кН·м.  

 

Індикаторний момент: 

 

кН·м.672,0
4

4
10583,1)0214,03574,1(318)(318 3  



z

h
V

нх
p

i
p

i
M  

 

Похибка розраховується за формулою: 
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Оскільки розрахована похибка не перевищує 5%, вважаємо, що 

розрахунок виконано з достатньою точністю. 

 

5.4 Розрахунок навантажень на шатунні шийки та підшипники 

В однорядному двигуні шатунна шийка навантажена силою 
AQ , яка 

передається по шатуну, і силою інерції L.BP  обертової маси шатуна. Для 

зручності розрахунків, силу 
AQ  заміняють двома силами – 

AZ , спрямованою 

до центра обертання кривошипа, і 
AT , спрямованою під кутом 90º до 

AZ  у бік 

обертання кривошипа. Зазначені сили представлені на рисунку 5.6. 

Шатунний підшипник навантажений реакціями шатунної шийки, наведеними 

на рисунку 5.7 При розрахунку навантаження на шатунну шийку, 
ШК , 

використають систему коодинат 
ШШ TZ  , що обертається разом з колінчатим 

валом. А складові реакції при розрахунку навантаження на підшипник, 
ШR ., 

визначають у системі координат Ш.TШ.Z RR  , жорстко пов'язаної із шатуном 

(див. рис. 5.7). 
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Рисунок 5.6 – Сили, що діють на шатунну шийку. 

 

Рисунок 5.7 – Схема до розрахунку навантажень на шатунну шийку і 

шатунний підшипник. 

 

Радіальна складова навантаження на шатунну шийку: 
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 32 10 RmZPZZ .L.BA.L.BA.Ш
.  

 

Тангенціальна складова навантаження на шатунну шийку: 

 

 А.Ш ТТ  .  

 

Повне навантаження на шатунну шийку: 

  

22

.Ш.Ш.Ш ТZК  . 

 

Отримані значення навантажень 
ШZ  і 

ШТ  можна використати для 

визначення навантажень на шатунний підшипник. Складові навантажень: 

 

     cosZsinТR .Ш.Ш.Ш.Z ; 

  

     sinZcosТR шштш .  

 

Повне навантаження на шатунний підшипник: 

 

 22

тшzшш RRR  .  

 

Значення 
АZ  і 

АТ  при заданому куті повороту кривошипа вибирають із 

таблиці 5.1. Всі розрахунки для кутів повороту кривошипа від нуля до 720º з 

кроком  10  представлені в таблиці 5.3. 

Також за результатами даного розрахунку побудовані годографи 

навантажень на шатунну шийку й шатунний підшипник. Вони зображені 

відповідно на рисунках 5.8 і 5.9. 

Таблиця 5.3 – Розрахунок навантажень на шатунну шийку та підшипник 
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α Za Тш=Та Zш Кш b Rzш Rтш 

°п.к.в. кН кН кН кН °п.к.в. кН кН 

0 -16,47 0,00 -25,45 25,45 0,00 -25,45 0,00 

10 -15,71 -3,57 -24,69 24,95 2,79 -24,87 1,99 

20 -13,43 -6,40 -22,40 23,30 5,50 -22,98 3,86 

30 -10,16 -7,95 -19,13 20,72 8,05 -19,97 5,53 

40 -6,58 -7,94 -15,55 17,46 10,37 -16,04 6,91 

50 -3,37 -6,45 -12,35 13,93 12,39 -11,44 7,96 

60 -1,10 -3,86 -10,08 10,79 14,03 -6,48 8,63 

70 -0,06 -0,72 -9,04 9,07 15,25 -1,46 8,95 

80 -0,25 2,37 -9,23 9,53 16,01 3,32 8,93 

90 -1,43 4,90 -10,41 11,51 16,26 7,62 8,62 

100 -3,22 6,60 -12,20 13,87 16,01 11,28 8,07 

110 -5,21 7,37 -14,19 15,99 15,25 14,21 7,33 

120 -7,06 7,30 -16,04 17,62 14,03 16,40 6,45 

130 -8,56 6,60 -17,54 18,74 12,39 17,92 5,48 

140 -9,65 5,49 -18,62 19,42 10,37 18,90 4,44 

150 -10,34 4,17 -19,31 19,76 8,05 19,47 3,36 

160 -10,72 2,77 -19,70 19,89 5,50 19,77 2,25 

170 -10,90 1,38 -19,88 19,93 2,79 19,90 1,13 

180 -10,95 0,00 -19,93 19,93 0,00 19,93 0,00 

190 -10,92 -1,38 -19,90 19,95 -2,79 19,91 -1,13 

200 -10,78 -2,79 -19,76 19,96 -5,50 19,83 -2,25 

210 -10,47 -4,22 -19,45 19,90 -8,05 19,62 -3,36 

220 -9,89 -5,63 -18,87 19,69 -10,37 19,18 -4,44 

230 -8,94 -6,89 -17,91 19,19 -12,39 18,39 -5,48 

240 -7,57 -7,83 -16,54 18,30 -14,03 17,13 -6,45 

250 -5,84 -8,26 -14,82 16,97 -15,25 15,30 -7,33 

260 -3,92 -8,04 -12,90 15,21 -16,01 12,89 -8,07 

270 -2,08 -7,14 -11,06 13,16 -16,26 9,95 -8,62 

280 -0,60 -5,73 -9,58 11,16 -16,01 6,70 -8,93 

290 0,35 -4,21 -8,63 9,60 -15,25 3,48 -8,95 

300 0,92 -3,21 -8,06 8,68 -14,03 0,87 -8,63 

310 1,85 -3,53 -7,13 7,96 -12,39 -0,18 -7,96 

320 4,85 -5,85 -4,13 7,16 -10,37 1,87 -6,91 

330 13,20 -10,33 4,22 11,16 -8,05 9,69 -5,53 

340 31,65 -15,09 22,67 27,24 -5,50 26,96 -3,86 

350 60,44 -13,72 51,46 53,26 -2,79 53,22 -1,99 

360 105,91 0,00 96,93 96,93 0,00 96,93 0,00 

370 131,22 29,78 122,24 125,82 2,79 125,80 1,99 

380 91,33 43,55 82,35 93,16 5,50 93,08 3,86 

390 47,45 37,14 38,47 53,47 8,05 53,19 5,53 

400 23,59 28,49 14,61 32,02 10,37 31,26 6,91 

410 11,51 22,01 2,53 22,15 12,39 20,68 7,96 

420 5,20 18,17 -3,78 18,56 14,03 16,43 8,63 

430 1,35 16,31 -7,62 18,00 15,25 15,62 8,95 

440 -1,63 15,52 -10,61 18,80 16,01 16,55 8,93 

450 -4,39 15,07 -13,37 20,15 16,26 18,21 8,62 

460 -7,04 14,43 -16,02 21,56 16,01 19,99 8,07 

 



61 

 

 

Кінець таблиці 5.3 

α Za Тш=Та Zш Кш b Rzш Rтш 

470 -9,45 13,38 -18,43 22,77 15,25 21,56 7,33 

480 -11,49 11,88 -20,47 23,67 14,03 22,77 6,45 

490 -13,03 10,04 -22,00 24,19 12,39 23,56 5,48 

500 -14,09 8,01 -23,07 24,42 10,37 24,01 4,44 

510 -14,72 5,93 -23,70 24,43 8,05 24,20 3,36 

520 -15,05 3,89 -24,03 24,34 5,50 24,24 2,25 

530 -15,20 1,92 -24,18 24,25 2,79 24,23 1,13 

540 -13,96 0,00 -22,93 22,93 0,00 22,93 0,00 

550 -11,03 -1,40 -20,01 20,06 -2,79 20,03 -1,13 

560 -10,85 -2,81 -19,83 20,02 -5,50 19,90 -2,25 

570 -10,46 -4,22 -19,44 19,89 -8,05 19,60 -3,36 

580 -9,76 -5,55 -18,74 19,55 -10,37 19,03 -4,44 

590 -8,67 -6,68 -17,65 18,87 -12,39 18,06 -5,48 

600 -7,15 -7,40 -16,13 17,75 -14,03 16,53 -6,45 

610 -5,29 -7,48 -14,26 16,11 -15,25 14,34 -7,33 

620 -3,28 -6,72 -12,26 13,98 -16,01 11,42 -8,07 

630 -1,47 -5,04 -10,45 11,60 -16,26 7,76 -8,62 

640 -0,26 -2,50 -9,24 9,57 -16,01 3,45 -8,93 

650 -0,05 0,58 -9,03 9,05 -15,25 -1,33 -8,95 

660 -1,07 3,73 -10,04 10,71 -14,03 -6,35 -8,63 

670 -3,31 6,33 -12,29 13,82 -12,39 -11,31 -7,96 

680 -6,49 7,84 -15,47 17,34 -10,37 -15,90 -6,91 

690 -10,05 7,87 -19,03 20,59 -8,05 -19,83 -5,53 

700 -13,31 6,35 -22,29 23,17 -5,50 -22,85 -3,86 

710 -15,59 3,54 -24,56 24,82 -2,79 -24,74 -1,99 

720 -16,47 0,00 -25,45 25,45 0,00 -25,45 0,00 
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Рисунок 5.8 – Годограф навантажень на шатунну шийку 
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Рисунок 5.9 – Годограф навантажень на шатунний підшипник 

360 

350 

340 

410 

 

370 

380 

390 

400 



64 

 

 

 

5.5 Аналіз зовнішньої зрівноваженості двигуна 

Для аналізу зовнішньої врівноваженості схеми колінчастого вала (рис. 

5.10) робиться аналітичний розрахунок сил і моментів. Розраховуються 

наступні показники: сили інерції прямолінійно-рухомих мас першого 

порядку, сили інерції прямолінійно-рухомих мас другого порядку, сили  

інерції обертових мас, момент від сил інерції першого порядку, момент від 

сил інерції другого порядку й момент від сил інерції обертових мас.  

Аналіз сил і моментів у відсіку показав, що існує три неврівноважених 

фактори у вигляді: сил інерції поступово рухомих мас, сил інерції обертових 

мас і реактивного моменту. Вони передаються на опори двигуна, і так як 

змінні за величиною то викликають вібрації його корпусу. В 

багатоциліндровому двигуні ці фактори сумуються, а крім того рознесені по 

довжині двигуна сили створюють моменти: від сил інерції поступово 

рухомих мас і від сил інерції обертових мас. 

Задачею зовнішнього зрівноваження двигуна зводиться до повного 

виключення даних факторів або прирівнювання їх до нуля. 

Окрім зовнішньої неврівноваженості існує й внутрішня 

неврівноваженість, яка полягає в навантаженні корінних підшипників і 

корпуса двигуна силами інерції обертових мас. 

Для виключення зовнішньої і внутрішньої неврівноваженості 

застосовуються спеціальні пристрої, найпростішими з яких є противаги, що 

встановлюються на колінчастий вал: врівноважуючі для зовнішньої 

зрівноваженості, і розвантажуючі для внутрішньої. 

Чергування спалахів у циліндрах ДВЗ: 

 

180
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4180180
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Цей розрахунок виконується на основі схеми сил, показаній на рис. 

5.10.  

 

 

Рисунок 5.10 – Схема колінчатого валу 

 

Сума сил інерції поступально рухаючихся мас I порядку, кН : 

 

.0coscoscoscos

cos)180cos()180cos(coscoscoscoscos 4321
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Сума сил інерції поступально рухаючихся мас II порядку, кН : 
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

 

 IIP  досягає максимуму при 0º ,тобто у ВМТ. 

 

Момент від сил інерції поступально рухаючихся мас I порядку, мкН  : 
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Отже   0ивМ . 

 

Момент від сил інерції поступально рухаючихся мас II порядку, мкН  : 
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Оскільки сили інерції обертових мас КШМ і моменти цих сил у даному 

двигуні врівноважені, то необхідності в постановці противаг, що 

врівноважують колінчатий вал немає.  

Критерії зовнішньої врівноваженості Климова–Стечкина: 

Неурівноваженними є сили інерції рухаючихся мас II порядку. 

Амплітуда значення  maxIIР , кН : 

 

  СР
maxII 4 , 

 

де С  – модуль фіктивного вектора, що обертається із кривошипом: 
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де: mд - масса двигуна, 

lд – довжина двигуна, 

hд – ширина двигуна. 

Тому, що   0ивР  й   0ивМ  .  

Оскільки 002,0  й 0020, , то двигун вважається зовнішньо  

врівноважений і не потребує заходів на його врівноваження.  

 

5.6 Розрахунок навантажень на середню корінну шийку та підшипник 

Схема навантажень на корінну шийку та підшипник 2,3 наведена на 

рисунку 5.11 

 

Рисунок 5.11 – Схема навантажень на корінні шийки й підшипники 

 

При розрахунку навантажень на корінну шийку 1к,к  колінчатого вала 

використовують модель розрізної балки, що дозволяє вважати систему 

статично визначеною й урахувати тільки ті сили, які  діють на суміжних 

кривошипах к  і 1к . 

Загальні навантаження на корінну шийку по вісях xR   й yR  знаходимо у 

вигляді алгебраїчних сум змінних і постійних навантажень; 

 

прпнx XXR  ; 

прпнy YYR  , 
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де   
ПНХ , 

ПНY   – змінні навантаження, діючі на опору; 
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де 
1, кк  – кут який вимірюється від к-го кривошипа до кривошипа к + 1 у 

напрямку обертання колінчатого вала; 

Для дослідного колінчатого вала: Lk= 0,158м; Lk+1=0,158м; Лк=0,073м; 

Лк+1=0,85м. 

Оскільки противаги відсутні, то сили Хпр і Упр=0. Тоді: 

 

пн 2 3 3 2 3

пн 2 3 3 2 3

0,073 0,158 0,85
X Z (Т sin360 Z cos360) 0,462Z 0,438Z ;

0,158 0,158

0,073 0,158 0,85
Y T (T cos360 Z sin360) 0,462T 0,438T ,

0,158 0,158


      


      

 

Повне навантаження на корінну шийку: 

 

2

у

2

х RR kR . 

 

Навантаження на корінний підшипник: 

 

 sincos yx RRX  ; 

 cossin yx RRY  . 

 

Результати розрахунку представлені в таблиці 5.4.  За результатами 

розрахунку побудовано годографи навантажень на корінну шийку (рисунок 

5.12), корінний підшипник (рисунок 5.13). 
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Таблиця 5.4 – Розрахунок навантажень на корінну шийку й підшипник 2,3 

α2 Z2 Т2 α3 Z3 Т3 Rx 2,3 Ry2,3 Rк 2,3 X2,3 Y2,3 

°п.к.в. кН кН °п.к.в. кН кН кН кН кН кН кН 

0 -43,199 0,000 360 79,181 0,000 14,723 0,000 14,723 14,723 0,000 

10 -42,443 -3,566 370 104,492 29,781 26,159 11,396 28,534 27,740 6,681 

20 -40,155 -6,403 380 64,601 43,553 9,743 16,118 18,834 14,668 11,814 

30 -36,886 -7,949 390 20,724 37,138 -7,964 12,594 14,901 -0,600 14,889 

40 -33,304 -7,939 400 -3,137 28,486 -16,760 8,809 18,934 -7,177 17,522 

50 -30,103 -6,450 410 -15,217 22,008 -20,572 6,659 21,624 -8,122 20,040 

60 -27,832 -3,856 420 -21,529 18,174 -22,288 6,179 23,129 -5,793 22,392 

70 -26,789 -0,719 430 -25,375 16,309 -23,491 6,811 24,458 -1,634 24,404 

80 -26,978 2,365 440 -28,362 15,524 -24,887 7,892 26,108 3,451 25,879 

90 -28,160 4,905 450 -31,124 15,068 -26,642 8,866 28,078 8,866 26,642 

100 -29,949 6,600 460 -33,770 14,432 -28,628 9,370 30,122 14,199 26,566 

110 -31,937 7,368 470 -36,184 13,376 -30,603 9,263 31,975 19,171 25,590 

120 -33,788 7,301 480 -38,217 11,882 -32,349 8,578 33,467 23,603 23,726 

130 -35,292 6,598 490 -39,756 10,037 -33,718 7,445 34,530 27,376 21,044 

140 -36,375 5,487 500 -40,819 8,014 -34,684 6,045 35,207 30,455 17,664 

150 -37,065 4,166 510 -41,447 5,932 -35,278 4,523 35,567 32,813 13,722 

160 -37,450 2,774 520 -41,780 3,894 -35,602 2,987 35,727 34,476 9,370 

170 -37,630 1,380 530 -41,928 1,924 -35,750 1,480 35,780 35,464 4,750 

180 -37,681 0,000 540 -40,685 0,000 -35,228 0,000 35,228 35,228 0,000 

190 -37,648 -1,382 550 -37,761 -1,396 -33,933 -1,250 33,956 33,634 -4,661 

200 -37,512 -2,790 560 -37,578 -2,807 -33,790 -2,518 33,883 32,613 -9,191 

210 -37,199 -4,220 570 -37,188 -4,216 -33,474 -3,796 33,689 30,888 -13,450 

220 -36,621 -5,627 580 -36,491 -5,553 -32,902 -5,032 33,285 28,439 -17,295 

230 -35,665 -6,885 590 -35,399 -6,680 -31,982 -6,107 32,560 25,236 -20,574 

240 -34,295 -7,826 600 -33,882 -7,398 -30,685 -6,856 31,441 21,280 -23,146 

250 -32,570 -8,264 610 -32,016 -7,479 -29,070 -7,094 29,923 16,609 -24,891 

260 -30,654 -8,045 620 -30,009 -6,723 -27,306 -6,661 28,107 11,302 -25,734 

270 -28,811 -7,139 630 -28,198 -5,036 -25,661 -5,504 26,245 5,504 -25,661 

280 -27,332 -5,730 640 -26,992 -2,501 -24,450 -3,743 24,735 -0,560 -24,728 

290 -26,380 -4,206 650 -26,777 0,584 -23,916 -1,687 23,975 -6,594 -23,051 

300 -25,810 -3,211 660 -27,795 3,726 -24,099 0,149 24,099 -12,178 -20,796 

310 -24,883 -3,529 670 -30,041 6,331 -24,654 1,143 24,680 -16,722 -18,151 

320 -21,881 -5,853 680 -33,219 7,837 -24,659 0,728 24,670 -19,358 -15,293 

330 -13,529 -10,331 690 -36,781 7,867 -22,361 -1,327 22,400 -18,702 -12,329 

340 4,924 -15,094 700 -40,036 6,346 -15,261 -4,194 15,827 -12,906 -9,161 

350 33,711 -13,717 710 -42,315 3,537 -2,960 -4,788 5,629 -2,083 -5,229 

360 79,181 0,000 0 -43,199 0,000 17,660 0,000 17,660 17,660 0,000 

370 104,492 29,781 10 -42,443 -3,566 29,685 12,197 32,093 31,352 6,857 

380 64,601 43,553 20 -40,155 -6,403 12,257 17,317 21,216 17,441 12,080 

390 20,724 37,138 30 -36,886 -7,949 -6,582 13,676 15,177 1,138 15,135 

400 -3,137 28,486 40 -33,304 -7,939 -16,036 9,683 18,733 -6,060 17,726 

410 -15,217 22,008 50 -30,103 -6,450 -20,215 7,342 21,507 -7,369 20,205 

420 -21,529 18,174 60 -27,832 -3,856 -22,137 6,707 23,131 -5,260 22,525 

430 -25,375 16,309 70 -26,789 -0,719 -23,457 7,220 24,543 -1,238 24,512 

440 -28,362 15,524 80 -26,978 2,365 -24,920 8,208 26,237 3,756 25,966 

450 -31,124 15,068 90 -28,160 4,905 -26,713 9,109 28,224 9,109 26,713 

460 -33,770 14,432 100 -29,949 6,600 -28,719 9,558 30,268 14,400 26,623 

470 -36,184 13,376 110 -31,937 7,368 -30,705 9,407 32,114 19,341 25,636 

480 -38,217 11,882 120 -33,788 7,301 -32,455 8,687 33,598 23,751 23,763 

490 -39,756 10,037 130 -35,292 6,598 -33,825 7,527 34,653 27,509 21,073 

500 -40,819 8,014 140 -36,375 5,487 -34,791 6,106 35,322 30,576 17,686 
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Кінець таблиці 5.4 

α2 Z2 Т2 α3 Z3 Т3 Rx 2,3 Ry2,3 Rк 2,3 X2,3 Y2,3 

510 -41,447 5,932 150 -37,065 4,166 -35,383 4,565 35,677 32,926 13,738 

520 -41,780 3,894 160 -37,450 2,774 -35,705 3,014 35,832 34,583 9,380 

530 -41,928 1,924 170 -37,630 1,380 -35,853 1,493 35,884 35,567 4,755 

540 -40,685 0,000 180 -37,681 0,000 -35,301 0,000 35,301 35,301 0,000 

550 -37,761 -1,396 190 -37,648 -1,382 -33,935 -1,250 33,958 33,637 -4,662 

560 -37,578 -2,807 200 -37,512 -2,790 -33,791 -2,518 33,885 32,615 -9,191 

570 -37,188 -4,216 210 -37,199 -4,220 -33,474 -3,796 33,689 30,887 -13,450 

580 -36,491 -5,553 220 -36,621 -5,627 -32,899 -5,030 33,281 28,435 -17,294 

590 -35,399 -6,680 230 -35,665 -6,885 -31,975 -6,102 32,552 25,228 -20,572 

600 -33,882 -7,398 240 -34,295 -7,826 -30,675 -6,846 31,429 21,266 -23,142 

610 -32,016 -7,479 250 -32,570 -8,264 -29,057 -7,075 29,906 16,586 -24,885 

620 -30,009 -6,723 260 -30,654 -8,045 -27,290 -6,630 28,084 11,268 -25,725 

630 -28,198 -5,036 270 -28,811 -7,139 -25,647 -5,454 26,220 5,454 -25,647 

640 -26,992 -2,501 280 -27,332 -5,730 -24,442 -3,665 24,715 -0,635 -24,707 

650 -26,777 0,584 290 -26,380 -4,206 -23,926 -1,573 23,977 -6,705 -23,021 

660 -27,795 3,726 300 -25,810 -3,211 -24,146 0,315 24,148 -12,346 -20,754 

670 -30,041 6,331 310 -24,883 -3,529 -24,778 1,379 24,816 -16,983 -18,094 

680 -33,219 7,837 320 -21,881 -5,853 -24,931 1,057 24,954 -19,778 -15,216 

690 -36,781 7,867 330 -13,529 -10,331 -22,919 -0,890 22,936 -19,403 -12,230 

700 -40,036 6,346 340 4,924 -15,094 -16,340 -3,680 16,749 -14,096 -9,046 

710 -42,315 3,537 350 33,711 -13,717 -4,784 -4,374 6,482 -3,952 -5,138 
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Рисунок 5.12 - Годограф навантажень на корінну шийку 2,3 
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5.7 Визначення ступеня нерівномірності обертання колінчатого вала 

Ступінь нерівномірності обертання:  
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де А  – надлишкова робота сумарного обертаючого моменту двигуна, 

мкН  ; 

                – момент інерції рухомих мас КШМ в одному відсіку, 2мкг  ; 
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Рисунок 5.13 - Годограф навантажень на корінний підшипник 
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               м – момент інерції маховика, 2мкг  . 

Надлишкову роботу визначаємо за графіком сумарного обертаючого 

моменту (рисунок 5.5). 

В розрахунках приймаємо більшу площу: 

 

54,0459,0785,05,1  mFА мкН  , 

 

 де  F  – площа найбільшої фігури: 

 

5,1F 2см . 

 

 

             – масштаб по вісі  абсцис: 

 

 =0,785
см

рад . 

 

          m –масштаб по вісі  ординат: 

 

m =0,459
см

мкН  . 

 

 

 Момент інерції рухомих мас КШМ в одному відсіку: 
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   
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де R  – радіус кривошипа, що дорівнює 0,07 м ; 
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Пz  – кількість противаг, що дорівнює 0; 

               
ЦD  – діаметр циліндра, що дорівнює 0,12 м ; 

               
KL  – довжина кривошипа, що дорівнює 0,158 м ; 

               d  – діаметр шатунної шийки, що дорівнює 0,078 м . 

 

 
.0047,0

44,20940484,04,2

1054,0
2

3







 

 

Нерівномірність обертання колінчатого вала не повинна перевищувати 

для тракторного   дизеля  02,0][  . Отримане значення δ не перевищує 

допустимого. 

 

Висновки 

В результаті  проведення динамічного розрахунку отримали 

результати: 

 1 Значення сил и моментів у відсіку двигуна. 

 2 Навантаження на шатунні та корінні шийки і підшипники. 

 3 Нерівномірність обертання складає 0,0057, що лежить в межах 

установлених норм. 

 4 Аналіз врівноваженості показав, що дизель є досить зовнішньо 

врівноваженим. 
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6 РОЗРАХУНОК МІЦНОСТІ ДЕТАЛЕЙ КРИВОШИПНО-ШАТУННОГО 

МЕХАНІЗМУ 

 

6.1 Розрахунок поршневої групи 

Розрахункова схема поршня показана на рисунку 6.1. 

 

 

Рисунок 6.1 – Розрахункова схема поршня. 

Вихідні дані: 

 діаметр циліндра D , м……………………………………...…..……0,12 

 хід поршня S , м……………………………………………...……..…..0,14 

 максимальний тиск згоряння 
ZР , МПа …………………………..…..13,5 

 найбільша нормальна сила maxN , кН………………………....……...9,69 

 маса поршневої групи  
Пт , кг……………………………..…………....3,1 

 максимальна частота обертання холостого ходу двигуна 1

. , хвn XX
…2100 

 товщина днища поршня  , мм…………………………………….…….12 
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 висота поршня Н ,мм……………………………………..………….…143 

 висота юбки поршня юh ,мм………………………………..…...………..90 

 внутрішній діаметр поршня  id , мм………………………….…...……..72 

 радіальна товщина кільця  t , мм………………………………..……..….5 

 радіальний зазор кільця в канавці поршня t , мм……………..…..….0,9 

 товщина стінки головки поршня s , мм………………………..……18,5 

 величина верхньої кільцевої перемички 
Пh , мм…………………..…….7 

 діаметр масляних каналів у поршні 
Md , мм……………………….…….4 

 матеріал кільця – сірий чавун Е , МПа…………………..………...1,0·10
5 

 матеріал поршня–алюмінієвий сплав 
П , град

-1
…..………............25·10

-6
 

 матеріал гільзи циліндра–чавун 
Ц , град

-1
.......................................11·10

-6
 

 внутрішній радіус днища 
1r , мм……………………..……………….….35 

 зовнішній діаметр пальця 
Пd , мм……………………..…………..……..49 

 внутрішній діаметр пальця 
Вd , мм……………………..…………..……20 

 довжина пальця  
Пl , мм…………………………………..…………..…105 

 довжина втулки шатуна шl , мм…………………………..…………..….51 

 відстань між торцями бобишек b , мм……………………..……………52 

 матеріал поршневого пальця – сталь 15Х 

палець плаваючого типу. 

 

Розрахунок поршня 

Поршень служить для сприйняття навантаження від газів, ущільнення 

камери згоряння й відводу тепла. Під час роботи двигуна поршень піддається 

навантаженням від змінного тиску газів, дії сил інерції, а також сил тертя. 

Напруга вигину в днищі поршня не розраховується із–за складності 

конструкції. 

Максимальна сила тиску газів на днище поршня: 

     

1527,0011304,05,13max.  Пzz FpP МН . 
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Діаметр поршня по дну канавки: 

 

  108,2)9,05(21202  ttDdk мм . 

 

Площа поздовжнього діаметрального перетину масляного каналу: 

 

.1024,7004,0
2

722,108

2

25! мd
dd

F м
iк 





  

 

Площа перетину х – х: 

 

  .0,00451024,78)722,108(
44

2622!!22 мFnddF мiкxx  




 

 

Напруга стиску: 

 

6,33
0045,0

0,1527max 
xx

z

сж
F

P
 МПа , 

 

 де сж  – допустима напруга  стиску:    МПасж 4030  . 

Максимальна кутова швидкість холостого ходу: 

 

.9,219
30

2100

30

1..
.max..







 с
n xx

xx


  

 

 

Маса головки поршня з кільцями, розташованими вище перетину х – х: 

 

.86,11,36,06,0 кгmm пxx   

 

Максимальна сила, що розтягує: 
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  .0,00806)28,01(9,21907,086,11 22

max.. МНRmP xxxxj     

 

Напруга розтягування в перетині х – х: 

 

77,1
0045,0

00806,0


xx

j

р
F

P
 МПа , 

 

 де 
р  – допустимі напруги розтягування становлять:   МПар 104  . 

Напруга зрізу у верхній кільцевій перемичці: 

 

3,7
007,0

12,0
5,130314,00314,0 

п

z
h

D
p МПа . 

 

Напруга вигину у верхній кільцевій перемичці: 

 

17,85
007,0

120,0
5,130045,00045,0

22






















п

zиз
h

D
p МПа . 

 

Складна напруга у верхній кільцевій перемичці: 

 

,02323,7485,174 2222   из МПа . 

 

 Допустимі напруги у верхніх кільцевих перемичках з урахуванням 

значних температурних навантажень перебуває в межах   МПа4030 


 . 

Питомий тиск поршня на стінку циліндра: 

 

565,0
120,0143,0

9690max

1 






DН

N
q МПа ; 
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0,9
120,0090,0

9690max

2 






Dh

N
q

ю

МПа . 

Для сучасних  двигунів: МПаq 7,0...2,01  , МПаq 0,1...3,02  . 

Необхідні зазори між стінками циліндра й поршнем у холодному стані: 

 

;72,0120006,0006,0 ммDГ   

.0,241200035,00035,0 ммDЮ   

 

Діаметри головки та юбки поршня: 

 

28119720120 ,,DD ГГ  мм ; 

76,11924,0120  ЮЮ DD мм . 

 

Діаметральні зазори в гарячому стані: 

 

     

      ;0,24152201025128,1191511510111120

11

66

00

!

мм

ttDttD ГпГццГ








 

     

      ,0,178151401025176,1191511510111120

11

66

00

!

мм

ttDttD ЮпЮццЮ








 

 

де  
Цt ,  

Гt  ,  Юt  – відповідно температури стінок циліндра, головки й 

юбки поршня в робочому стані, при водяному охолодженні приймаються, С :

115Цt ,  220Гt  ,  140Юt . 

Перевірка значень: !

Г =0,24…0,3 мм; !

Ю =0,06…0,18мм. 

 

Розрахунок поршневого кільця 

Відношення різниці між величинами  зазорів замка кільця у вільному й 

робочому стані до товщини кільця становить 30 
t

A
. 

Середній тиск кільця на стінку циліндра: 
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.0,156

005,0

120,0
1

005,0

120,0

3
100,1152,0

1

152,0
3

5

3

0

МПа

t

D

t

D

t

A

Epср 
























 

Середній радіальний тиск для компресійних кілець, МПа : 

 

 370110 ,...,рср  . 

 

Середній радіальний тиск для маслоз’ємних кілець, МПа : 

 

 4,0...2,0срр . 

 

Видно, що отримане значення 
срр =0,152 МПа не перевищує 

допустимих значень для номінальної границі і маслоз’ємних кілець. 

Тиск кільця на стінку циліндра в різних місцях окружності, МПа : 

 

ксррР  , 

                                             

де   
к  – для різних кутів  взято з таблиці 6.1.  

Результати розрахунку зведені в таблицю 6.2. 

 

Таблиця 6.1 – Коефіцієнти корекції епюри тиску поршневого кільця 

Кут , град 0 30 60 90 120 150 180 

р/рср=к 1,05 1,05 1,14 0,90 0,45 0,67 2,85 

 

Таблиця 6.2 – Результати розрахунку тиску кільця на стінку циліндра  

, град 0 30 60 90 120 150 180 

p=рсрк ,МПа
 0,164 0,164 0,178 0,141 0,07 0,105 0,445 
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За даними таблиці 6.2 побудована епюра тиску кільця на стінку 

циліндра, представлену на рисунку 6.2. 

 

 

Рисунок 6.2 – Епюра тисків кільця на стінку циліндра 

 

Напруга вигину кільця в робочому стані: 

 

215,611
005,0

120,0
100,15661,2161,2

2

6

2




















t

D
pсриз  МПа . 

 

Напруга вигину при надяганні кільця на поршень: 

 

 
309,08

005,0

120,0
4.1

005,0

120,0
57.1

3114,01100,14

4,1

114,014
5

0






































t

D

t

D
m

t

A
Е

из МПа , 

 

де  т  – коефіцієнт, що залежить від способу надягання кільця: 571,т  . 

Допустимі напруги при вигині кільця   МПаз 450220  . 

Монтажний зазор у замку поршневого кільця: 
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    
     ,0,5351511510111522010111201,0 66

00

!

мм

ttttD ццКККК












 

 

    де !

К   – мінімально припустимий зазор у замку  кільця під час роботи 

 двигуна, мм : 1,0...06,0! К
; 

            
Кt ,  

Цt  ,  Оt – відповідно температури кілець і стінок циліндра в 

робочому 

стані й початковій температурі, при водяному охолодженні приймаються, С :   

300200...tК  ,  115110...tЦ   ,  20Оt . 

 

Розрахунок поршневого пальця 

          Сила газів, що діє на палець: 

 

153,0011304,05,13.max.  Птахzz FpP МН . 

 

Сила інерції, що діє на палець: 

 

  0,0134)28,01(07,09,2191,31 22   RmР мпJ
МН . 

 

Розрахункова сила, що діє на поршневий палець: 

 

 Jmax.z PkPP 0,142)0134,0(78,00,153  МН . 

 

  де  k  – коефіцієнт, що враховує масу поршневого пальця: 810680 ,...,k  . 

Питомий тиск пальця на втулку поршневої головки шатуна: 

 

7,56
051,0049,0

142,0








шп

ш
ld

Р
q МПа . 

 

Питомий тиск пальця на бобишки: 

 
6,54

)052,0105,0(049,0

142,0








bld

Р
q

пп

б
МПа . 
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Для сучасних  двигунів МПаqш 60...20 , МПаqб 50...15 . 

Напруга вигину в середньому перетині пальця: 

 

 
 

9,136
049,0)408,01(2,1

)051,05,1045,02105,0(142,0

12,1

5,12
3434












п

шп

из
d

lblР


 МПа , 

 

де   4080,
49

2


п

в

d

d
 . 

Для сучасних  двигунів   МПа...250100 . 

Дотичні напруження зрізу в перетинах між бобишками й головкою           

шатуна: 

 

 
 

3,81
049,0)408,01(

)408,0408,01(142,085,0

1

185,0
24

2

24

2












пd

P




 МПа . 

 

Для сучасних  двигунів   МПа...25060 . 

 Внаслідок нерівномірного додатка сил до пальця, при роботі двигуна 

перетин пальця овалізується. При цьому виникають напруги з різними 

значеннями по довжині пальця і його перетину. При складанні розрахункової 

схеми приймається синусоїдальний розподіл навантаження по поверхні 

пальця (рис. 6.3а). 

 

а) розподіл навантаження; б)  епюри напруження 

Рисунок 6.3 – Схема напруженості й деформації поршневого пальця 
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Найбільше збільшення горизонтального діаметра пальця при овалізації: 

 

  

  . 0,01110)4,0408,0(1,0
408,01

408,01

105,0100,1

10142,035,1

4,01,0
1

135,1

33

3

5

6

3

3

max.

мм

lE

P
d

п

п














































 

 

Значення 
.max.nd не повинно перевищувати мм05,0...02,0 . 

Напруги овалізації на зовнішній поверхні пальця в горизонтальній 

площині   0 : 

 

   

 
  

 

.19,6

)4,0408,0(1,0
408,01

1

)408,01(
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1

1

1

12
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Напруги овалізації на зовнішній поверхні пальця у вертикальній 

площині   90 : 

 

   

 
  

 

.-114

)4,0408,0(1,0
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Напруги овалізації на внутрішній поверхні пальця в горизонтальній 

площині   0 : 
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Напруги овалізації на внутрішній поверхні пальця у вертикальній 

площині   90 : 
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 
  

 

.3,84

)4,0408,0(1,0
408,01

636,0

408,0)408,01(

)408,01()408,021(
174,0

049,0105,0

142,015

4,01,0
1

636,0

1

121
174,0

15

3

2

3

2900

МПа

dl

P

пп
i













































 






 

 

Найбільша напруга овалізації виникає на внутрішній поверхні пальців 

горизонтальної площини. Ця напруга не повинна перевищувати МПа...350300 . 

 

6.2 Розрахунок шатунної групи 

Розрахункова схема шатунної групи показана на рис.6.4.  

 

 

Рисунок 6.4  Розрахункова схема шатунної групи 
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Розрахунок поршневої головки шатуна 

Вихідні дані: 

 маса шатунної групи 
Шт , кг……………...…………….……….….…4,3 

 зовнішній діаметр головки 
Гd , мм………..……………….…….…..…..64 

 внутрішній діаметр головки d , мм………..…………….……....………52 

 матеріал шатуна…………………………..….…..…. вуглецева сталь 40Х 

 матеріал втулки ………………………..….…..…………………. бронза 

 межа міцності 
В , МПа……………………..……...………….………1000 

 межа втоми (витривалості) при вигині 
1 , МПа..….………..……..…460 

 межа втоми при розтяганні, стиску 
р1 , МПа…..…….…………….320 

 границя текучості 
Т , МПа………………………..…………………....950 

 коефіцієнт приведення циклу при вигині  ……..………...………..0,2  

 коефіцієнт приведення циклу при  розтягненні, стиску  ….....….0,17 

 діаметр шатунної шийки ШШd . , мм…………………….……….……….78 

 товщина стінки вкладиша 
Bt , мм……………………………...……..…3 

 відстань між шатунними болтами с , мм…………………………...…..98 

 довжина шатуна 
ШL , мм…………………………………………..…….250 

 довжина кривошипної головки kl , мм……………………………..……50 

основні конструктивні параметри стрижня шатуна:  

Шh , мм…………………………………………………………...…………45  

Шb , мм………………………………………………………………..…….32  

Шa , мм…………………………………………………………..……..…….7 

 
Шt , мм………………………………………………………………....…….9  

маса шатунної групи, що робить зворотньо – поступальний рух  

ПШт . , кг……………………………………………………………….1,376 

 маса шатунної групи, що робить обертовий рух 
Шт , кг…………2,924 

 номінальний діаметр болта d , мм…………………………..………..14 

 крок різьблення t , мм……………………………………..….….……1,5 
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 кількість болтів бi …………………………………..……………….…….2 

 матеріал ……………………………………..…………………...сталь 40Х 

 межа міцності 
В , МН/м

2
…………………..…………………………1000 

 границя текучості 
Т , МН/м

2
…………………..………………...…….900 

 межа втоми при розтягненні, стиску 
1 , МН/м

2
……………...…..….330 

 коефіцієнт приведення циклу при розтягненні, стиску 0 …..……...0,16 

 

Розрахунковими елементами деталей шатунної групи є верхня 

(поршнева) головка, стрижень шатуна, нижня (кривошипна) головка й 

шатунні болти. Основні розміри елементів шатунної групи при 

конструюванні приймають на підставі сталих конструктивних співвідношень, 

а потім уточнюються розрахунковим або експериментальним методом. При 

розрахунку поршневої головки шатуна необхідно визначити утомну міцність 

у перетині 1–1 від дії сил інерції, напругу від запресовування втулки, утомну 

міцність у перетині А–А від дії сумарних сил. 

 Радіальна товщина стінки головки: 

 

.0,6
2

5264

2
мм

dd
h Г

Г 





  

 

Радіальна товщина стінки втулки: 

 

.5,1
2

4952

2
мм

dd
s п

В 





  

Відносини межі втоми при вигині до границі текучості: 

 

.525,0
800

4201  

Т


  

.684,0
525.01

2,0525,0

1


















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  Відносини межі утоми при  розтягненні - стиску  до границі текучості: 

 

.406,0
800

3251




Т

р




  

.398,0
406,01

17,0406,0

1


















 

 

Розрахунок перетину 1 – 1 

Маса головки вище перетину 1–1: 

0,34434080080  ,,т,т ШВГ
кг  . 

Максимальна напруга пульсуючого циклу: 

 

       
. 4,24

10051,00075,02

28,0107,09,219344,01,3

102

1
6

2

6

2

max..

max МПа
lh

Rmm

ШГ

xхВГП 











  

 

Ефективний коефіцієнт концентрації напруг: 

 

    .,,,,,k В 30441400980108121400108121 44  


 

 

Середня напруга й амплітуда напруг: 

 

; 2,12
2

4,24

2

max
00 МПаam 


  

. ,391
1,10,75

3044,1
2,1200 МПа

k

пм

аaк 








   

 

де   м  – масштабний коефіцієнт: 750,м  ; 

               п  – коефіцієнт поверхневої чутливості: 11,п  . 

У зв´язку з тим, що 397,0
1

58,1
0

0 

















m

ак  –  то запас міцності в 

перетині 1–1 визначається по межі втоми 
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.05,14
2,1217,0,3091

325

00

1 





 

mак

Рn






  

 

Напруги від запресованої втулки 

Температурний натяг: 

 

    ,0,0832200101108,152 55 ммtdt ГB    

 

          де     t  – середня температура головки й втулки: 200t C . 

   Сумарний натяг: 

 

.133,00832,004,0 ммt   

          де      – натяг посадки бронзової втулки: 04,0 мм . 

Питомий тиск на поверхні зіткнення втулки з головкою: 

 

.06,51

1015,1

3,0
049,0052,0

049,0052,0

102,2

3,0
052,0064,0

052,0064,0

052,0

10133,0

5

22

22

5

22

22

3

22

22

22

22

МПа

Е

dd

dd

Е

dd

dd

d

p

В

п

п

ш

Г

Г






















































































 

        де  μ – коефіцієнт Пуассона: 3,0 . 

Напруга від сумарного натягу на внутрішній поверхні головки: 

 

.6,73
052,0064,0

052,0064,0
06,15

22

22

22

22
` МПа

dd

dd
p

Г

Г
i 









  
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Напруга від сумарного натягу на зовнішній поверхні головки: 

 

,5,58
052,0064,0

052,02
06,15

2
22

2

22

2
` МПа

dd

d
p

Г

a 








  

 

Значення а   й i   можуть досягати МПа...150100 . 

 

Розрахунок перетину А–А 

Максимальна сила, що розтягує головку на режимі Nnn  : 

 

    .-12183,928,0144,20907,01,31 22 HRmP пjп    

 

 На підставі результатів досліджень роботи верхньої головки шатуна 

приймають, що радіальний тиск від сили иР  розподіляється рівномірно по 

внутрішній поверхні верхньої половини головки (рис. 6.5). Крім того, 

приймають, що нижня частина головки, що опирається на стрижень великої 

твердості, не деформується, а дія правої, відкинутої частини головки 

заміняється нормальною силою 
0jN  й згинальним моментом 

0jM , значення 

яких визначається далі. 

 

 

 

 

 

 

 

а) при розтяганні  б) при стиску 

Рисунок 6.5 – Розподіл навантаження на верхній головці шатуна 

 

Нормальна сила в перетині 0–0: 
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      , 3,58481150008,0572,09,121830008,0572,0 .0 НPN зшjпj    

 

          де  з.ш  – кут закладення:  115з.ш . 

Середній радіус головки: 

 

 

 

 

Згинальний момент у перетині 0–0: 

 

      .4,1311500033,0029,09,1218300033,0 .0 мНrPM зшсрjпj    

 

Нормальна сила в розрахунковому перетині від розтягуючої сили: 

 

 

    .2,5624115cos115sin12183,9-5,0115cos3,5848

cossin5,0cos

000

...0.

Н

PNN зшзшjпзшjj зш



 
 

 

Згинальний момент у розрахунковому перетині від розтягуючої          

сили: 

 

   

      .91,19115cos115sin029,012183,9-5,0115cos1029,03,58484,13

cossin5,0cos1

000

...00.

мН

rPrNMM зшзшсрjпзшсрjjj ЗШ



 
 

 

Площа перетину стінок головки: 

 

    .1012,6051,0052,0064,0 2-4 мlddF шГГ   

 

Площа перетину стінок втулки: 

. 29
4

5264

4
мм

dd
r Г

ср 






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    .1053,1051,0049,0052,0 24 мlddF шпВ

  

 

Напруга на зовнішнім волокні від розтягуючої сили: 

 

 

 
,25,77

0075,0051,0

10
2,56240,884

006,0029,02006,0

006,0029,06
91,192

10

2

6
2

6

6

..

МПа

hl
NК

hrh

hr
M

Гш

j

ГсрГ

Гср

jaj ЗШЗШ















































 

 

де  .884,0
1053,11015,11012,6102,2

1012,6102,2
4545

45
















ВВГш

Гш

FEFE

FE
К  

 

Сумарна сила, що стискає головку: 

 

   

    . 15,1396573702cos28,0370cos44,20907,01,30,011304101013,05,13

2coscos

0026

2

0

Н

RmFррР ппzсж



 

 

Нормальна сила у розрахунковому перетині від стискаючої сили: 

 

, 5,1504115cos
1

115sin
006,2

2

115sin
0018,015,139657

cos
1

sin
2

sin

00
0

..

..0

.

Н
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N
РN зшзш

зшзш

сж

сж

сжсж ЗШ

















































 

 

де    001800 ,
р

N

сж

сж  .   

                Згинальний момент у розрахунковому перетині від стискаючої           

сили: 
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 

 

. -23,54

115cos
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115sin
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115cos10018,00006,0029,015,139657
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
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
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
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де   00060
0

0 ,
rР

M

срсж

сж 


.   

 

Напруга на зовнішнім волокні від стискаючої сили: 

 

 

 
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.-67,77
006,0051,0
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5,1504884,0
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Напруга на внутрішнім волокні від стискаючої сили: 

 

 

 
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.11,93
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Максимальна напруга асиметричного циклу: 

 

. 76,13525,7751,58`

max МПаaja    

 

Мінімальна напруга асиметричного циклу: 

 

.26,9)77,67(51,58,

min МПаасжa    

 

Середня напруга й амплітуда напруги: 
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;25,63
2

26,976,135

2

minmax МПаm 

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
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  

; 51,72
2

26,976,135

2

minmax МПаa 
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
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
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. 65,114
1,175,0

3044,1
51,72 МПа

k
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аaк 
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
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
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Оскільки 684,0
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8,1 

















m

ак ,  то запас міцності в перетині А–А 

визначається по межі втоми: 

 

.62,2
25,63102,065,114

325
5

1












mвак

р

Тn



  

Запас міцності поршневих головок змінюється в межах 0.5...5,2, Тn . 

Розрахунок кривошипної головки шатуна 

Маса кришки кривошипної головки: 

 

кгтт Шкр 075,13,425,025,0  . 

 

Максимальна сила інерції: 

 

      
       . -25654,6101,0752,92428,011,3761,307,091,219

101

62

6

..

2

max..

Н

mmmmRP кркшпшпxxjp








 

 

Внутрішній радіус кривошипної головки шатуна: 

 

    .4232785,025,0 .1 ммtdr Вшш   

 

Момент опору розрахункового перетину: 
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   
.104,08

6

042,00,0985,005,0

6

5.0 37

22

1 м
rсl

W бк

из







  

Момент інерції вкладиша: 

 

.101,35003,005,0 4933 мtlJ ВкB

  

 

Момент інерції кришки: 

 

    .101,715042,0098,05,005.05.0 4833
мrclJ iбк

  

 

Сумарна площа кришки й вкладиша в розрахунковому перетині: 

 

    .105,0078,0098,05,005,05,0 4

. МПаdclF шшбкГ

  

 

Напруга вигину кришки й вкладиша: 

 

.151,8
100,5

4,0

1008,4
10715,1

1035,1
1

098,0023,0
-25654,6

4,0

1

023,0
4

7

8

9
МПа

F
W

J

J

c
P

Г
из

B

б

jpиз 



















































































 

 

Значення из  змінюється в межах МПа...300100 . 

 

          Розрахунок стрижня шатуна 

Сила, що стискає шатун, досягає максимального значення на початку 

робочого ходу при  370   і визначається за результатами динамічного 

розрахунку:  

134,4.сжР   
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Сила, що розтягує шатун, досягає максимального значення на початку 

впуску і визначається за результатами динамічного розрахунку при  0 , 

кН : 

16,47.рР    

 

Площа інерції перетину В–В, 2мм : 

 

     2 45 32 (32 7) 45 2 9 1090.ср ш ш ш ш ш шF h b b a h t                

 

Момент інерції перетину В–В, 4мм : 

 

     
33 3 31 1

2 32 45 32 7 (45 2 9) 201993,7;
12 12

x ш ш ш ш ш шJ b h b a h t                     

 

   
33 3 31 1

2 45 32 (32 2 9) (45 7) 58862,7 .
12 12

y ш ш ш ш ш шJ h b b t h а                     

 

Коефіцієнт, що враховує  вплив поздовжнього вигину шатуна в 

площині хитання шатуна: 

 

2 2

2 2 5

980 250
1 1 860 1,15.

2,2 10 201993,7

e ш
x ср

ш x

L
K F

Е J



  
        

  
 

 

Максимальна напруга від стискаючої сили в площині хитання шатуна, 

МПа :  

 

max. 6

134,4
1,15 142,07

1090 10

cж
x x

ср

P
K

F



    


 

 

Довжина стрижня шатуна між поршнем і кривошипною головкою: 
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   1 1

1 1
250 49 84 183,5.

2 2
шL L d d          

 

Коефіцієнт, що враховує вплив поздовжнього вигину шатуна в 

площині, перпендикулярної до площини хитання шатуна: 

 

2 2

1

2 2 5

980 183,5
1 1 860 1,07.

4 2,2 10 4 58862,7

e
y ср

ш y

L
K F

Е J



 
       

    
 

 

Максимальна напруга від стискаючої сили в площині, 

перпендикулярної до площини хитання шатуна, МПа : 

 

max. 6

134,4
1,07 131,84

1090 10

cж
y y

ср

P
K

F



    


 

 

Для сучасних двигунів напруги x.max  і y.min  не повинне перевищувати 

200-350 МПа. 

Мінімальна напруга від сили, що розтягує шатун, МПа : 

 

min 6

-16,47
15,11.

1090 10

p

ср

P

F



   


 

 

Середні напруги й амплітуди циклу, МПа : 

 

max. min 142,07 15,11
63,48;

2 2

x
mx

 


 
    

max. min 131,84 15,11
58,4;

2 2

у

mу

 


 
    

max. min 142,07 15,11
78,6;

2 2

x
ax

 


 
    

max. min 131,84 15,11
73,5;

2 2

у

aу

 


 
    
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1,304
78,6 109,5;

0,77 1,1
akx аx

м п

k 
 

    
 

 

1,304
73,5 102,4 ;

0,77 1,1
akу ау

м п

k 
 

    
 

 

 

де м  – масштабний коефіцієнт, 770,м  ; 

п  – коефіцієнт поверхневої чутливості, з урахуванням поверхневого 

зміцнення стрижня азотуванням, 11,п  . 

Оскільки 1,7 0,328
1

akx

mx

 



  

 


  


, то запаси міцності в перетині В–В 

визначаються по межі втоми: 

 

1

.

300
2,45;

109,5 0,2 63,48

р

x

akx mx

n





  


  

  
 

1

.

300
2,6;

102,4 0,2 58,4

р

y

akу mу

n





  


  

  
 

Розрахунок шатунного болта 

Відносини межі втоми при  розтягненні – стиску до границі текучості: 

 

;,
Т

р
3670

900

3301









  

.,
,

,,
3260

36701

1603670

1













  

 

Сила попереднього затягування, Н : 

 

25654,56
2 2 25654,56

2

jp

пр

б

P
Р

i
      

 

Сумарна сила, що розтягує болт, Н : 
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0.2 25654,56
25654,56 28220

2

jp

б пр

б

Р
Р Р

i

  
      

 

де – коефіцієнт основного навантаження різьбового з’єднання, 20, . 

Внутрішній діаметр різьблення болта, мм : 

 

1,4 14 1,4 1,5 11,9.Bd d t        

 

Максимальна напруга, що виникає в болті, МПа : 

 

max 2 2

4 4 28220
253,7.

11,9

б

B

P

d


 

 
  

 
 

 

Мінімальна напруга, що виникає в болті, МПа : 

 

min 2 2

4 4 25654,6
230,7.

11,9

пр

B

P

d


 

 
  

 
 

Піддатливість болта: 

 

    ,,.qk k 341341111    

 

де     к – теоретичний коефіцієнт концентрації напруги, 34,к   ; 

        q  – коефіцієнт чутливості сталі до концентрації напруг, 1q . 

Середня напруга й амплітуди циклу, МПа : 

 

max min 253,7 230,7
242,2;

2 2
m

 


 
    

max min 253,7 230,7
11,5;

2 2
a

 


 
    

4,3
11,5 61,4 .

0,95 0,85
ak а

м п

k 
 

    
 
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де     м  – масштабний коефіцієнт, 950,м  ; 

п  – коефіцієнт поверхневої чутливості, 850,п  . 

Оскільки 0,254 0,326
1

ak

m

 



  

 


  


, то запас міцності болта 

визначається по границі текучості: 

 

900
2,96.

61,4 242,2

T
T

ak m

n 



 
  

 
 

 

Виконаний розрахунок на міцність деталей шатунно-поршневої групи. 

В результаті розрахунку було встановлено, що  всі запаси міцності лежать в 

допустимих межах.  
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7 РОЗРАХУНОК ЕЛЕМЕНТІВ СИСТЕМИ МАЩЕННЯ 

 

Основними завданнями розрахунку системи змащення є визначення 

параметрів масляного насоса, масляної центрифуги й масляного 

охолоджувача. 

Початковою величиною для розрахунку елементів системи змащення є 

кількість масла, що прокачується через систему в одиницю часу - 

циркуляційна витрата. Для охолодження масла в комбінованих двигунах 

внутрішнього згоряння застосовують в основному два типи охолоджувачів - 

водомасляні теплообмінники й повітро-масляні радіатори. Водомасляні 

теплообмінники тепер застосовують і в дизелях автотракторного типу 

великої потужності, оскільки вони відрізняються простотою, компактністю, 

добре компонуються на двигунах, надійні в експлуатації, легко 

ремонтуються й мають у порівнянні з повітро-масляними радіаторами менші 

розміри й масу. 

 

7.1 Визначення основних параметрів системи змащення 

Основні параметри системи змащення [7]: 

- циркуляційна витрата масла в системі змащення; 

- тиск масла на вході у двигун; 

- об’єм масла в системі змащення. 

Циркуляційна витрата масла в системі змащення Gм визначається 

кількістю тепла, відведеного маслом від деталей двигуна q, і перепадами 

температури масла ΔT на виході із двигуна та на вході в нього, кг/ч: 

Циркуляційна витрата масла в системі: 

 

( )

e
м

м

N q
G

T C

  


 
, кг/год, 
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де ξ - коефіцієнт запасу, що враховує перевантаження двигуна й   

збільшення зазорів у підшипниках при зношуванні, а також втрати масла на 

охолодження поршня, рівний 1,5-3,5;  

q - питома кількість теплоти, відведеної маслом, кдж/(кВт·г); 

Ne - номінальна ефективна потужність двигуна, Ne, кВт; 

ΔТ – перепад температури масла навиході із двигуна й на вході в нього 

(для автомобільних і тракторних з масляним охолодженням поршнів ΔТ = 

20...25 К).  

См - теплоємність масла, приймається рівною 1,7...2,1 кДж/(кг·К).  

У двигунах з охолодженням поршнів кількість тепла, відведеного 

маслом, становить 7...8% від загального тепла, що отримано від процесу 

згоряння палива. Питома кількість тепла відведеного маслом для дизеля з 

охолодженням поршня становить 300...400 кДж/кВт·г. Приймаємо q = 360 

кДж/кВт·г. 

Питома циркуляційна витрата масла для двигунів з охолодженням 

поршнів маслом становлять 27...68 л/кВт·г. У нашому випадку ці витрати 

становлять 35…50 л/кВт·г. Більші значення тиску характерні для високо 

форсованих двигунів. Для двигунів форсованих в межах 20…30 кВт/л тиск 

масла достатній в межах 0,6…0,8 МПа. 

Тиск масла на вході у двигун для забезпечення циркуляційної витрати 

для нефорсованих швидкохідних дизелів знаходиться в межах 0,20,5 МПа. 

Приймаємо тиск масла Рм=0,4 МПа. 

Об’єм масла в системі змащення для зменшення маси установки із 

двигуном повинен бути по можливості якомога меншим, але достатнім для 

заповнення всієї системи й компенсації вигару масла між заправками, що у 

сучасних двигунів залежно від їхнього зношування становить 0,2 - 9 % 

витрати палива. Питомі об’єми масла, що заливається в мастильну систему з 

мокрим картером, для швидкохідних дизелів становлять 0,07...0,21 л/кВт. 

Циркуляційна витрата масла в системі змащення спроектованого 

дизеля складає: 
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2,0 120 360
2160

20 2,0

e
м

м

N q
G

T C

    
  

  
, кг/год, 

 

7.2 Розрахунок масляного насоса 

У системах змащення двигунів внутрішнього згоряння в якості 

нагнітаючих і відкачувальних масляних насосів застосовують головним 

чином об'ємні шестерні насоси, що відрізняються надійністю, здатністю 

створювати більші тиски, простотою конструкції й малою вартістю. 

До недоліків шестерних насосів варто віднести значне зменшення 

коефіцієнта подачі при великій частоті обертання зубчастих коліс nн (тому 

вона повинна бути не більше 3000 хв
-1
) і динамічні навантаження на привід 

насоса внаслідок пульсуючої подачі масла. 

Зубчасті колеса виготовляють із чавунів і сталей. Модуль зубчастих 

коліс вибирають у межах 2...5 мм для насосів швидкохідних дизелів і до 

8...10 мм для насосів малооборотних двигунів. Для зменшення розмірів і 

маси насосів число зубів повинне бути мінімальним (6...15), оскільки при 

малому числі зубів відносний об’єм западин між ними виходить більшим. 

Перетин вхідних і вихідних патрубків визначають по допускаючим 

швидкостям мастила, та становить для вхідних патрубків 0,3...0,6 м/с, для 

вихідних 0,8...1,5 м/с. В особливо форсованих швидкохідних двигунах ця 

швидкість підвищена відповідно до 3...4 м/с. 

Розрахунок нагнітальних шестерних масляних насосів зводиться до 

визначення розмірів шестерень, що забезпечують необхідну циркуляційну 

ви- 

трату масла в системі змащення Gм. 

Циркуляційна витрата масла (м
3
/с), що повиненна забезпечити 

шестерний 

масляний насос: 
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3 32160
0,666 10 /

3600 900 3600

M
М

G
V м с



   
 

, 

де Gм = 2160 кг/г – циркуляційна витрата масла в системі змащення 

проектованого дизеля; 

ρ = 900 кг/м
3
 – густина масла. 

У зв'язку з витоками масла через торцеві й радіальні зазори насоса 

розрахункову продуктивність визначають із урахуванням об'ємного 

коефіцієнта подачі ηн = 0,6...0,8. Приймаємо ηн = 0,7. 

 

3
30,666 10

0,952 10
0,7

M
P

H

V
V






    , м
3
/с 

 

Частота обертання зубчастих коліс: 

 

3

60 7,0 60
2673

50 10

н
н

U
n

D  

 
  

  
, хв

-1
<3000 хв

-1
, 

 

де  D=m·(z+2)=5·10
-3
·(8+2)=50·10

-3
 м - діаметр зовнішнього кола 

шестерні. 

m=5,0 мм - модуль зубчастих коліс; 

     z=8 - число зубів; 

     UН=7,0 м/с - колова швидкість обертання шестерні на зовнішньому 

діаметрі; 

Значення Uн не повинне перевищувати 8...10 м/с, тому що при 

більшихзначеннях Uн коефіцієнт подачі насоса значно зменшується. 

Значення nн не повинне перевищувати 3000 хв
-1

. 

Довжина зуба: 

 

3
3

2 2

60 60 0,952 10
17,01 10

2 2 0,005 8 2673

P

H

V
b

m z n 


  

   
       

,м. 
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Потужність, що витрачається на привід масляного насоса: 

6 3

3 3

0,8 10 0,952 10
0,875

10 0,87 10

м P
Н

мн

р V
N



   
  

 
кВт 

 

де рм = 0,8 МПа – тиск масла на вході в двигун. Приймається в 

діапазоні 0,6...1,5 МПа; 

ηМН = 0,87 – механічний ККД масляного насоса, що приймається в 

діапазоні 0,85...0,9 

Потужність, що затрачується на привід масляного насоса, становить 

0,73% від номінальної потужності двигуна. 

 

7.3 Розрахунок масляної центрифуги 

Розрахунок масляної центрифуги (рис. 7.1), що представляє собою 

відцентровий фільтр очищення масла від механічних домішок, полягає у 

визначенні необхідного тиску масла на вході в центрифугу РЦ і частоти 

обертання її ротора nЦ. У сучасних центрифугах подача масла під тиском 

0,25...0,8 МПа забезпечується при nц = 5000…8000 хв
-1

. 

 

 

Рисунок 7.1 - Схема центрифуги 
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Розрахуємо двохсоплову неповнопоточну масляну центрифугу. 

Неповнопоточність центрифуги приймається рівною 20 %. 

Витрата масла через сопла центрифуги: 

 

3 40,2 0,2 0,666 10 1,332 10ц MV V         м
3
/с. 

 

Площа отвору сопла: 

 

 
2 2

63,14 0,0025
4,906 10

4 4

c
c

d
F

  
    м

2
, 

 

де dc – діаметр отвору сопла, що дорівнює 2,5 мм. 

Частота обертання ротора центрифуги: 

 

 
2
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3

6

2 4 2
6
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1 10

2 2 0,9 4,906 10
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n

V R
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


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








    
  

    
  

      
 

 

2527,7 хв
-1

,  

 

де   а – момент опору на початку обертання ротора, що перебуває в межах 

(0,5…2) 10
-3
; приймаємо 1,0   10

-3
 Н  м; 

         b – швидкість наростання моменту опору, що перебуває в межах    

(3...10) 10
-6
; приймаємо 4,0   10

-6
 Н  м/хв

-1
; 

         R - відстань від осі сопла до осі обертання ротора, що дорівнює 50 

мм; 

          – коефіцієнт стиску струменя масла, яке витікає із сопла, що 

перебуває в межах 0,9...1,1; приймаємо 0,9.  

Тиск масла на вході в центрифугу 



107 

 

 

 

2 2 2 2 2 2
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8 (1 )
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4 2 2 2 2 2 6 2

2 6 2

(1,332 10 ) 4 (3,14 2527,7 / 30) (0,05 0,01 ) 0,82 (4,906 10 )
900

8 0,82 (4,906 10 ) (1 0,2)

 



        
   

     

 

0,59  МПа, 

де     – коефіцієнт гідравлічних втрат, що перебуває в межах 0,2...0,5; 

приймаємо 0,2;  

     r - радіус осі ротора, що дорівнює 10 мм; 

      – коефіцієнт витрати масла через сопло, що перебуває в межах 

0,78...0,86; приймаємо 0,82.  

Потужність, затрачувана на привод центрифуги 

 

330 10 2 30

M ц ц ц ц

ц
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V R n V n
N R

F

  
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4 4

3 6

3,14 900 1,332 10 0,05 2527,7 1,332 10 3,14 2527,7
0,05

30 10 2 0,9 4,906 10 30

 



       
     
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0,003 кВт.  

Потужність на привід центрифуги становить менше 1 % від ефективної 

потужності двигуна. 

 

7.4 Розрахунок масляного охолоджувача 

Для охолодження масла у двигунах внутрішнього згоряння 

застосовують в основному два типи охолоджувачів – водомасляні 

теплообмінники й повітряномасляні радіатори. 
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В автотракторних дизелях використовують в більшості випадків 

водомасляні теплообмінники, тому що вони відрізняються компактністю, 

добре компонуються на дизелях, надійні в експлуатації, легко ремонтуються. 

Розрахунок водомасляного теплообмінника зводиться до визначення 

площі його поверхневого охолодження. 

Розрахуємо водомасляний теплообмінник швидкохідного тракторного 

дизеля. 

Кількість теплоти, що відводиться маслом від двигуна: 

 

QM=CM·ρM·VM·(TМ.Вх-ТМ.Вих)·10
3
= 2,0·900·0,000666·20·10

3
=23976 Дж/с, 

 

               TМ.ВХ, ТМ.ВИХ, К - температура масла на вході в теплообмінник і на 

виході з нього (TМ.Вх-ТМ.Вих=20 К). 

Коефіцієнт тепловіддачі від масла до стінок теплообмінника, 

утвореного трубками із завихрювачами: α1=1200 Вт/(м
2
·К). 

Товщина стінок трубок: δ= 0,0008, м. 

Коефіцієнт теплопровідності стінки трубки, виготовленої з латунного 

сплаву: λ=100, Вт/(м·К). 

Коефіцієнт тепловіддачі від стінок теплообмінника до 

води:α2=3400, Вт/(м
2
·К). 

Коефіцієнт теплопередачі від масла до води: 

 

1 2

1 1
880,7

1/ / 1/ 1/1200 0,0008/100 1/3400
МК

   
  

   
, 

Вт/(м
2
·К).  

 

Середня температура масла в теплообміннику: ТМ.СР = 360 К. 

Середня температура води в теплообміннику: ТВОД.СР= 345 К. 

лоща поверхні охолодження водомасляного теплообмінника: 
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. .

23976
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   
, м

2
. 

 

Таким чином, у розділі визначені основні параметри системи 

змащення: 

циркуляційна витрата масла Gм = 2160 кг/ч; 

продуктивність масляного насоса Vр = 0,952·10
-3

 м
3
/с; 

параметри масляної центрифуги; 

площа поверхні охолодження водомасляного теплообмінника 

Fм=1,82м
2
.  
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8 КОНВЕРТАЦІЯ ДВИГУНА ДЛЯ ВИКОРИСТАННЯ РОСЛИННИХ ОЛІЙ 

 

8.1 Актуальність проблеми використання в ДВЗ альтернативних палив 

Двигуни внутрішнього згоряння (ДВЗ) завдяки своїм позитивним 

властивостям отримали широке поширення у світі. Разом з тим, застосування 

ДВЗ призвело до ряду проблем, пов'язаних з виснаженням нафтових 

родовищ, забрудненням атмосфери токсичними викидами двигунів, 

глобальним потеплінням тощо. Частковим вирішенням цих проблем є 

використання альтернативних палив. 

Протягом останніх десятиріч запропоновано багато альтернативних 

палив, серед яких стиснутий і зріджений природні гази, біогаз, синтез-газ, 

спирти, водень, водопаливні емульсії, диметиловий ефір, рослинні олії та їхні 

ефіри, суміші дизельного палива з добавками одного або декількох 

компонентів, синтетичні палива тощо. 

Переважна більшість із цих палив не отримала поширення внаслідок 

високої собівартості, необхідності істотної модернізації двигуна, збільшених 

викидів шкідливих речовин або парникових газів при їхньому виробництві та 

використанні тощо. Безперечними перевагами відносно інших 

альтернативних палив володіють біотопалива, що одержують з рослинної 

сировини. Ці палива мають відносно низьку собівартість, паливні властивості 

біопалив забезпечують ефективне протікання робочого процесу двигуна, при 

їхньому використанні дотримується баланс вуглекислого газу в атмосфері. 

Важливим фактором є зменшення економічної й політичної залежності 

країни від імпорту нафти. 

 

8.2 Проблеми та перспективи застосування в дизелі рослинних олій 

Завдяки високому цетановому числу рослинні олії мають гарну 

самозаймистість і можуть бути безпосередньо  використані в дизельному 

двигуні.  Невелике зниження нижчої теплоти згоряння олій (наприклад, 
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ріпакова олія та дизельне паливо мають теплоту згоряння, відповідно 45,3 й 

39,5 мДж/кг) приводить до збільшення масової витрати палива приблизно на  

12%, однак внаслідок збільшення щільності олії на 8,6% об'ємна витрата 

палива збільшується незначно - до 3-5%. 

Використання рослинних олій позитивно позначається на екології 

навколишнього середовища. Самі рослинні олії не токсичні, їхнє влучення на 

ґрунт не призводить до негативних екологічних наслідків. При спалюванні 

олій в ДВЗ не відбувається накопичення СО2 в атмосфері – з 

відпрацьованими газами викидається та кількість вуглекислого газу, яку було 

поглинено рослинами в процесі фотосинтезу. Знижуються викиди сажі й 

поліциклічних ароматичних вуглеводнів. Однак, збільшується вихід СО й 

альдегідів. Зміна емісій NOх, СnНm і розмірів часток, мабуть, залежить від 

конструкції двигуна. У цілому, шкідливий вплив відпрацьованих газів на 

навколишнє середовище й людину при використанні рослинних олій 

зменшується. 

При використанні чистих рослинних олій виникає ряд проблем, 

пов'язаних зі зменшенням надійності дизелів. 

Висока в'язкість олій (наприклад, в'язкість рапсової олії більше, ніж в 

10 разів перевищує в'язкість дизельного палива) при температурах 

навколишнього середовища утрудняє їх прокачувння через паливовопроводи 

й фільтри. Погіршується розпилювання олії в камері згоряння. Великі краплі 

потрапляють на відносно холодні стінки камери згоряння, поршневі кільця, 

клапани, розпилювач форсунки. Це призводить до інтенсивного 

нагароутворювання на деталях камери згоряння, залягання кілець, 

закоксовування клапанів, погіршення розпилювання. Відзначено випадки 

прогоряння поршнів внаслідок погіршення тепловідведення з поверхні. 

Збільшення температури випаровування олій призводить до того, що 

краплі палива не повністю випаровуються з поверхні деталей камери 

згоряння, що додатково сприяє утворенню нагару. 
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Високе йодне число олій є індикатором їхньої здатності утворювати 

лакові відкладення на деталях паливної апаратури. 

Рослинні олії мають високі температури помутніння й застигання. Вже 

при зниженні температури навколишнього середовища до -3,9С ріпакова олія 

досягає температури помутніння, коли різні тригліцериди, що входять у її 

склад, затвердівають і можуть блокувати паливний фільтр. У соняшникового 

масла температура помутніння ще вище  +18,3С. 

При досягненні температури застигання олія затвердіває у будь-яких 

деталях паливної апаратури, де б воно не перебувало. 

Велике зусилля прокачування олій може призводити до поломки 

паливного насосу. 

Зазначені проблеми успішно вирішуються розробкою дизелів 

спеціальних конструкцій або модифікацією існуючих двигунів. 

В спеціальних двигунах розроблені форсунки й поршні, що дозволяють 

уникнути нагаровідкаладення на деталях камери згоряння. Двигун має 

глибоку, майже сферичну камеру згоряння усередині поршня. Носик 

розпилювача видається в циліндр і подає паливо безпосередньо в центр 

камери згоряння.  Потоки повітря й палива у двигуні погоджені й спрямовані 

таким чином, щоб паливо впорскувалося в масу гарячого повітря в центрі 

камери згоряння, оточену ізольованими шарами більш холодного повітря. 

Самоочищувана форсунка з одним отвором розміщена таким чином, щоб 

подавати паливо безпосередньо в гаряче повітря, де воно повністю згоряє, не 

досягаючи стінок камери згоряння, що запобігає утворенню відкладень. 

Надійність паливних насосів високого тиску залежить від їхньої 

конструкції. ПНВТ розподільного типу більш чутливі до виду 

використовуваного палива. Дослідники відзначають поломки пластикових 

лопатей підкачувального насосу внаслідок їхнього нагріву й розбухання. 

Запропоновано при переході на рослинні олії заміняти пластикові лопатки 

металевими. 
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Для зменшення високої в'язкості масел запропоновано встановлювати 

на двигун теплообмінники, що підігрівають масла до температур 80С водою 

із системи охолодження або маслом із системи змащення. 

Паливні системи двигунів, що працюють на чистих рослинних оліях, як 

правило, мають два баки - з дизельним паливом і рослинною олією. Запуск і 

зупинку двигуна здійснюють на дизельному паливі, що надходить із 

відповідного бака. Двигун має два клапани, розташовані в паливопроводі до 

підкачувального насоса і в лінії зливу надлишкового палива після ПНВТ. 

Після прогріву двигуна по сигналу від датчика температури охолоджувальної 

рідини перший клапан встановлюється в положення, у якому двигун 

живиться паливом з бака з рослинною олією, а другий клапан перемикається 

на злив надлишкового палива в той же бак. Перед зупинкою двигуна на 

тривалий час перший клапан встановлюють у положення, в якому двигун 

живиться з бака з дизельним паливом. Злив надлишкового палива 

здійснюється в бак з рослинною олією. Двигун працює близько 3-5 хвилин 

доки вся олія не вимиється з паливної системи. 

Ряд фірм пропонує послуги з конвертації існуючих дизелів для роботи 

на рослинній олії. Конвертація включає установку фільтрів, що 

підігріваються охолоджувальною рідиною або електрикою, підігрівачів 

палива та модифікацію форсунок. 

Наведений огляд показує, що при внесенні в конструкцію двигуна певних 

змін і відповідній організації робочого процесу можлива його надійна й 

ефективна робота. Основною проблемою застосування чистих рослинних олій є 

більша вартість модифікованого двигуна в порівнянні із традиційним 

варіантом. При існуючому в цей час співвідношенні цін на дизельне паливо й 

рослинну олію ця обставина поки стримує широке використання чистих олій у 

дизелях. 

Як було показано вище, безпосередньому застосуванню рослинних олій 

у дизелях перешкоджає їхня висока в'язкість, що приводить до ряду проблем. 

Знизити в'язкість олії можна шляхом переробки його в ефір, так зване 
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біодизельне паливо, яке можна використовувати в традиційних двигунах 

практично без зміни їхньої конструкції. 

Біодизельне паливо одержують у результаті переетерифікації - реакції 

олій з метиловим спиртом у присутності каталізатора.  При цьому крім 

метанолу,  ріпакової олії й каталізатора витрачається теплова й електрична 

енергія,  допоміжний фільтруючий матеріал і вода. В результаті реакції крім 

біодизельного палива утворюється до 25 % відходів. Це в першу чергу 

гліцеролова фаза ("чорний* гліцерин), що становить близько 20...25 % від 

маси олії. Вона містить 35...45 % чистого гліцерину, 10...20 % метанолу, 

близько 50 % суміші мила, ефірів олії й каталізатора. Ці продукти видаляють 

шляхом вимивання й фільтрації, звичайно відцентровим або термічним 

методами, а надлишок метонола - дисциляцією. В результаті переробки 

відходів одержують дорогий побічний продукт - гліцерин. 

Недоліком даного процесу є високі енергетичні витрати при 

виробництві біодизельного палива, що приводить до збільшення його 

собівартості в порівнянні із чистими оліями. Крім того, при виробництві 

ефірів олій, як правило, використовується метанол, який є токсичною 

речовиною і отримується із природного газу. Таким чином, біодизельне 

паливо не можна повною мірою назвати поновлюваним енергоресурсом. 

У цей час накопичено досить багато інформації з використання 

біодизельного палива у світі. 

Ефіри олій мають фізико-хімічні властивості близькі до властивостей 

дизельного палива, тому техніко-економічні показники двигуна при їхньому 

використанні відрізняються несуттєво від показників при використанні 

дизельного палива. Внаслідок зниження нижчої теплоти згоряння ефірів 

відбувається на 8-15% збільшення питомої ефективної витрати палива. При 

цьому зменшується вміст у відпрацьованих газах сажі, СО и СnНm та ПАВ. 

Однак одночасно ростуть викиди NOх, альдегідів і розмір часток. 

Деякі проблеми надійності, що виникають при використанні ефірів, 

вирішують перерегулюванням параметрів дизеля  та мінімальною 
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модифікацією його конструкції. Біодизельне паливо є гарним розчинником, 

що погіршує властивості гуми, тому гумові вироби  в паливній системі 

заміняють виробами, зробленими з відповідних синтетичних матеріалів. 

Викиди оксидів азоту зменшують установкою більш пізнього кута 

випередження впорскування. 

Істотною перевагою біодизельного палива є те, що його можна робити 

з відпрацьованих рослинних олій, що є відходами харчової промисловості, 

тваринних жирів, а також жирів, які інакше не можна використати в дизелі. У 

цьому випадку в технологічний процес виготовлення біопалива вносять 

несуттєві зміни. 

Застосування біодизельного палива в чистому виді обмежують високі 

температури замерзання й помутніння, що унеможливлює експлуатацію 

дизелів при низьких температурах навколишнього середовища. Тому в різних 

країнах використовують суміші ефірів олій з дизельним паливом у різних 

пропорціях. Найпоширенішими є суміші В5 й В20, з вмістом ефірів 

відповідно 5 й 20% у дизельному паливі. 

Таким чином, біодизельне паливо є цілком перспективним замінником 

дизельного палива за умови його промислового виробництва й ефективної 

реалізації побічних продуктів переробки. Основним недоліком ефірів є 

висока в порівнянні із чистою олією та дизельним паливом собівартість. Цей 

недолік, однак, успішно вирішується державною політикою в сферах 

датування виробництва біодизельного палива, пільгового оподатковування 

його виробників і реалізаторів, переведенням державного транспорту на 

роботу на даному паливі, системою знижок за паркування тощо. 

Рослинні олії змішують зі спиртами, дизельним паливом, бензином, 

різними присадками, водою (часто як компонент спиртів) і розчинниками в 

різних пропорціях для формування мікроемульсії в суміші. Завдяки набору 

фізико-хімічних властивостей таке паливо більш пристосоване до 

використання у двигуні, ніж чиста олія. 
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Успішне застосування даного виду палива в двигуні буде залежати від 

компонентів, що входять у суміш, конструкції двигуна та температур 

навколишнього середовища. Эфективне просте змішування олій з дизельним 

паливом  у різних пропорціях - 25:75, 30:70, 50:50 або навіть 75:25 й 80:20. 

Деякі європейські компанії, наприклад німецька компанія BioCar 

пропонують обладнання для конвертації двигунів на рослинну олію 

використанням системи із двома баками. Приготування суміші здійснюється 

спеціальним устаткуванням по заданій в'язкості сумішевого палива. 

Раціональний рівень в'язкості палива встановлюється залежно від 

атмосферних та інших умов. 

Використання бензину або газу для приготування суміші з рослинною 

олією більш ефективно, ніж застосування дизельного палива, оскільки при 

цьому використовуються менші пропорції зазначених палив і забезпечуються 

кращі результати. 

Аналіз використання етанола як добавки до рослинних олій показав, 

що викиди твердих часток зменшуються на 50% при додаванні 9% 95%-го 

этанолу. Дослідження також показали, що спирти з короткими 

молекулярними ланцюгами знижують в'язкість суміші. Було виявлено, що 1, 

2 або 3-бутанол найбільш ефективний для зниження в'язкості, ніж метанол й 

етанол. 

Огляд використання сумішевих палив показав, що існують раціональні 

співвідношення компонентів, що забезпечують високі техніко-економічні 

показники двигуна. На жаль, у цей час недостатньо даних по тривалій 

надійності двигуна через велике число можливих паливних композицій, 

кожна з яких має унікальні властивості. 

На наш погляд, більш доцільним є розробка спеціальних конструкцій 

двигунів та використання рослинних олії в чистому вигляді та в суміші з ДП. 

При використанні ефірів олій (біодизельних палив) зменшується енергетична 

ефективність застосування цих палив порівняно з використанням чистих олії, 

оскільки на виробництво біодизеля затрачуються багато енергії. 



117 

 

 

Виробництво біодизеля в умовах України при врожайності ріпаку 15-20 ц/га 

не ефективно, оскільки при цьому спостерігається негативний енергетичний 

баланс: затрати енергії на виробництво біодизеля більш ніж її міститься в 

цьому паливі. 

Таким чином, мета спеціальної частини дипломного проекту є 

модифікація конструкції дизеля  для використання в якості палива ріпакової 

олії.  

 

8.3 Аналіз конструктивних заходів з конвертації дизелів для роботи на  

рослинних оліях 

 

8.3.1 Схема паливної системи 

На даний час відомо дві схеми паливної системи двигуна для роботи на 

біопаливах. 

Однобакова паливна система використовується в двигунах з 

впорскуванням палива в вихрокамеру або в двигунах з безпосереднім 

впорскуванням. Усі обнобакові системи для використання рослинних олій 

серійно випускаються у Німеччині компаніями: Elsbett Technogie, VWP i 

WOLF Pflanzenoltechnik. Наприклад, однобакова конверсія Elsbett включає 

заміну розпилювачів, збільшення тиску впорскування на 5-10 bar в 

залежності від типу двигуна.  При цьому замінюють свічки накалювання на 

більш довгі, що нагрівають повітря до більш високих температур. Також 

встановлюють паливні фільтри із збільшеною пропускною здатністю, що 

підігріваються електричним струмом, теплообмінники для підігріву палива 

водою з системи охолодження, датчик температури палива та реле для свічок 

накалювання. 

При використанні двобакової системи двигун запускається на 

дизельному паливі з окремого бака. Через декілька хвилин після підігріву 

олії до 80°С перемикач переводить двигун на живлення олією. Олія 

підігрівається електрикою або теплотою охолоджувальної рідини. Перед 
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зупинкою двигун переключають на ДП, для того, щоб олія вимилася з 

системи. Перевагами даної системи є те, що покращується запуск двигуна, 

особливо в зимовий період, можливість роботи на одному з палив, 

можливість роботи двигуна на інших біопаливах або сумішах дизельного 

пального з біопаливом (рис. 2.1). 

 

SVO Tank – бак з ріпаковою олією, Diesel Tank – бак з дизельним 

пальним, Filter – фільтр, Heated Filter – фільтр з підігрівом, Heated Fuel Lines 

– паливна лінія з підігрівом, Solenoid Valves – соленоїдний клапан, Injector 

Spill Line – лінія високого тиску, Lift Pump – підкачувальний насос, Injector 

Pump – ПНВТ, Engine – двигун, Water Pump – водяний насос, Cabin Heated – 

кабіна з підігрівом. 

Рисунок 8.1 – Паливна система 

 

8.3.2 Елементи паливної системи конвертованого дизеля 

Теплообмінник в баці 
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Підігрів баку з ріпаковою олією здійснюється за допомогою 

теплообмінника, який може підігріватися  за допомогою електрики або 

охолоджувальної рідини. По принципу дії вони підігрівають усю олію  в баці 

(рис. 8.2, а, б) або тільки олію в паливо забірнику (рис. 8.2, в).  

 

                          а)                                  б)                              в) 

Рисунок 8.2 – Теплообмінники в баці 

 

Підігріваємий паливопровід 

Паливопровід може підігріватися охолоджувальною рідиною в 

спеціальній трубці (рис. 8.3, а), або електрикою за допомогою стрічкового 

підігрівача (рис. 8.3, б). В останньому випадку стрічковий підігрівач 

обгортають навколо паливо проводів і підключають до електричної системи 

двигуна. 

 

 

                             а)                                                                б) 

1 – паливопровід, 2 – шланг з охолоджувальною рідиною 

Рисунок 8.3 – Підігріваємий паливопровід та стрічковий підігрівач  

1 

2 
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Підігріваваємий фільтр 

Вікористовують фільтри, що складаються з радіатора, через який 

протікає паливо і охолоджуюча рідина, та фільтруючого елемента (рис. 8.4, 

а). У деяких конструкціях звичайний фільтр обгортають електричним 

підігрівачєм (рис. 8.4,б). 

  

                                         а)                                        б) 

Рисунок 8.4 -  Підігріваємий  фільтр та фільтр електропідігрівачем 

 

Теплообмінник 

Теплообмінник може бути рідино-паливним, в якому по трубках (або 

між пластинами) протікає олія, а у міжтрубному просторі протікає 

охолоджувальна рідина (рис. 8.5, а, б), або електричним, в корпусі якого 

встановлена свічка накалювання (рис. 8.5, в). 

 

                           а)                            б)                                       в) 

Рисунок 8.5 – Теплообмінники 
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Клапан перемикання палива 

Електричний клапан перемикання палива (рис. 8.6) перемикає в робоче 

положення один з двох входів для подачі дизельного палива або ріпакової 

олії на віході. 

 

Рисунок 8.6 – Клапан перемикання палива 

 

Таким чином, розглянути основні елементи системи живлення, для 

забезпечення надійного пуску та роботи двигуна. При використанні в якості 

палива ріпакову олію. 

 

8.3.3 Конструкція деталей камери згоряння 

Форсунка 

Зазвичай застосовуються форсунки двох типів з многодирчастим (рис. 

8.7, а) та з штифтовім розпилювачем (рис. 8.7, б). Тип факелу палива має 

велике значення для процесу самозаймання та згоряння. Тому в двигунах 

працюючих на біопаливі в многодирчастих розпилювачах зменшують об’єм 

колодязю розпилювава (рис. 8.7, 1, 2) або встановлюють штифтові форсунки 

(рис. 8.7, 3, 4).  
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                                а)                                               б) 

Рисунок 8.7 - Форсунки 

Камера згоряння 

Зазвичай застосовуються камери згоряння двох типів з безпосереднім 

упорскуванням (рис. 8.8, а) та з розділеною камерою (рис. 8.8, б). Види 

камери згорання в  поршні представлені на рис 8.9. 

 

 

 

                                 а)                                                   б) 

Рисунок 8.8 - Типи камери згоряння 
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а)                                             б )                                                  в) 

 

г)                                             д)                                             е) 

 

є)                                           ж) 

а -  напівсферична типа дизелів ВТЗ; б - типу чотирьохтактних дизелів 

ЯМЗ; в – типу ЦНІДІ; г – типу МАН; д – типу Дойтц; е – типу Госельман; є – 

типу дизелів Даймлер-Бенц; ж - типу Elsbett 

Рисунок 8.9 – Камери згоряння в поршні  

 

Таким чином, розглянуті основні елементи та конструктивні заходи для 

конвертації двигуна для роботи на рослинних оліях. 
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8.4 Розробка схеми системи конвертації дизеля для використання 

рослинної олії 

В результаті аналізу паливних систем конвертованих для роботи на 

оліях дизелів обираємо двобакову схему (рис 8.10). В такій паливній системі 

можна використовувати у якості палива як чисте ДП, так і чисту РО. 

 

 

A- форсунки, B- паливний насос, C- клапан подачі палива, D- клапан 

повернення палива, E- теплообмінник, F- фільтр, G- двигун, H- підігріваємий 

паливопрівод, I- подача РО, J- злив РО, K- подача ДП, L- злив, M- 

теплообмінник у баці з РО, N- бак з РО, O- бак з ДП. 

Рисунок 8.10 – Паливна система конвертованого двигуна 
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В паливній системі, що проектується, запуск двигуна здійснюють на 

ДП, що надходить із відповідного бака. Двигун має два клапани, розташовані 

в паливопроводі до підкачувального насоса і в лінії зливу надлишкового 

палива після ПНВТ. Після прогріву двигуна по сигналу від датчика 

температури охолоджувальної рідини перший клапан встановлюється в 

положення, у якому двигун живиться  РО, а другий клапан перемикається на 

злив надлишкового палива в бак з РО. Паливопроводи з ріпаковою олією 

підігріваються охолоджувальної рідиною у спеціальних жакетах. Крім того, 

встановлено два теплообмінника - в баку та виносний. Паливний фільтр для 

ріпакової олії підігрівається охолоджувальною рідиною. Перед зупинкою 

двигуна на тривалий час перший клапан встановлюють у положення, в якому 

двигун живиться тільки ДП. Двигун працює близька 3-5 хвилин, доки вся не 

суміш не вимиється з паливної системи. 

Всі елементи паливної системи підігріваются охолоджувальною 

рідиною. Для цього не потрібно встановлювати додаткове електричне 

одладнання. 

Теплообмінник у баці 

Підігрів баку з ріпаковою олією здійснюється за допомогою 

теплообмінника, який представляє собою мідну (або алюмінієву) трубку 

діаметром 6-8 мм, скручену по спіралі, в якій протікає охолоджувальна 

рідина. Загальний вид встановленого в бак теплообмінника представлений на 

рис. 8.2, а. 

Підігріваємий паливопровід 

Схема паливопроводу низького тиску, що підігрівається 

охолоджувальною рідіною, представлена на рис. 8.3, а. Паливна трубка 1 

встановлена всередині шланга 2 з охолоджувальною рідиною. На кінцях 

паливопровода встановлюють Т-подібний перехідник (рис 8.11), в якому з 

одного боку приєднується паливопровід, з другого боку - трубка з 

охолоджувальною рідиною, а з третього - підігріваємий паливопровід. 
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Рисунок 8.11 – Т-подібний перехідник 

 

Підігріваваємий фільтр 

У зв’язку з тим, що важкі фракціі олії при охолодженні забивають 

фільтр і унеможливлюють прокачування олії через нього, фільтр треба 

підігрівати. Підігріваємий фільтр (рис 8.12) складається з радіатора, через 

який протікають олія і охолоджуюча рідина, та фільтруючого елемента. 

 

Рисунок 8.12 -  Підігріваємий фільтр 

Теплообмінник 

Для підігріву олії до робочої температури 80°С встановлюємо 

трубчастий теплообмінник (рис 8.5, а), в якому по трубках протікає ріпакова 

олія, а в між  трубному просторі - охолоджувальна рідина.  

 

Клапан перемикання палива 

В розробленій системі встановлюють два клапани перемикання палива. 

Перший електричний клапан (рис. 8.6) перемикає до лінії, що з’єднана з 
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ПНВТ, один з двох входів – від баку з дизельним паливом або від баку з 

ріпаковою олією. Другий клапан, що встановлений на обратці, переключає 

злив надлишкового палива з ПНВТ і форсунок в бак з дизельним паливом 

або в бак з ріпаковою олією. Перемикання клапанів здійснюється вручну 

водієм, для цього в кабіну виведен перемикач. 

Таким чином, вибрані основні елементи системи живлення для 

забезпечення надійного пуску та роботи двигуна при використанні в якості 

палива ріпакової олії.  

 

Конструкція деталей камери згоряння 

Форсунка 

У зв’язку з тим, що ріпакова олія має більшу щільність та вміст важких 

парафінів вона більш нагароутворуюча. Тому приймаємо штифтову 

форсунку представлена на рис. 8.7, 4.  

Камера згоряння 

 Тип камери згоряння приймаємо з безпосереднім упорскуванням, як в 

базовому двигуні. Форму камери згоряння приймаємо типу Elsbett (рис. 8.9, 

ж), яка спроектована для двигунів працюючих на біопаливах. 

Таким чином, у розділі вирішено поставлена мета конвертація дизеля 

для використання рослинних олії. Розглянуті проблеми та перспективи 

застосування в дизелі рослинних олій.  Запропоновано двобакову схему 

паливної системи. Зроблено огляд елементів паливної системи 

конвертованого дизеля: теплообмінника в баці, паливопроводу з підігрівом, 

фільтра з підігрівом, теплообмінника, пристрою для перемикання палива. 

Обрано типи конструкцій цих елементів.   
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9 ЕКОНОМІЧНЕ ОБГРУНТУВАННЯ 

 

Мета розділу - виконати економічне обґрунтування запропонованих 

заходів при дипломному проектуванні. 

В дипломному проекті виконана конвертація дизеля для використання 

ріпакової олії. Запропоновано двобакову схему паливної системи. Обрано 

типи конструкцій елементів паливної системи конвертованого дизеля: 

теплообмінника в баці, паливопроводу з підігрівом, фільтра з підігрівом, 

теплообмінника. 

Таким чином, на дизель встановлена розроблена двобакова паливна 

апаратура, що потребує встановлення додаткових елементів або їх заміну. В 

такій паливній системі можна використовувати у якості палива як чисте ДП, 

так і чисту РО. При виконанні економічного розрахунку необхідно виявити 

доцільність конвертації дизеля для роботи на рослинній олії. 

 

9.1 Основні параметри двигуна 

Після виконання оптимізації робочого процесу дизеля параметри 

роботи двигуна змінюються і впливають на вартість експлуатації та 

обслуговування двигуна. Характеристики базового двигуна взяті з сайту 

http://zao-bmz.ru/product/engines/smd-210701. Основні параметри двигуна 

наведені в таблиці 9.1. 

 

Таблиця 9.1 – Основні параметри двигуна  

Nп/п Назва параметру 
Одиниці 

вимірювання 

Величина 

для 

серійного 

двигуна 

Величина 

для 

дослідного 

двигуна  

1 Номінальна потужність двигуна кВт 106,7 120 

2 
Номінальна частота обертання 

колінчатого вала 
об/хв 

2400 2000 

3 Годинна витрата палива кг/год 25,3 30,84 

4 Витрата мастила на угар % від Вгод 0,4 0,4 

5 Робочий об’єм л 6,3 

6 Число і розташування циліндрів – 4Р 

http://zao-bmz.ru/product/engines/smd-210701
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9.2 Розрахунок кошторисної вартості конвертації дизеля 

У даному розділі проводиться розрахунок кошторисної вартості 

деталей, що встановлюються або замінюються для того, щоб двигун 

працював на ріпаковій олії.  

Кошторисна вартість КСм визначається за такою формулою: 

 

,СМ ОБ Т ЗС ТР М К ОК К К К К З З З Н П          (9.1) 

 

де     КОБ – вартість комплекту деталей, грн.; 

 КТ – вартість тари і упаковки, грн.; 

 КЗС – заготівельно-складські роботи, грн.; 

 КТР – транспортні витрати, грн.; 

 ЗМ – витрати на матеріали, використовувані при монтажі, грн.; 

 ЗК – витрати на комплектацію, грн.; 

 ЗО – основна зарплата наладчиків, грн.; 

 Н – накладні витрати, грн.; 

 П – прибуток, грн. 

 Вартість комплекту деталей, що замінюється КОБ розраховується за 

формулою: 

 

1

,
i m

ОБ i i

i

К Ц n




   
(9.2) 

 

де Ці – оптова ціна і-го виду турбокомпресору, грн.; 

 n – кількість деталей, грн.; 

 m – вид деталей. 

Розрахунок вартості турбокомпресору для установки в двигун зведений 

в таблицю 9.2. 

 

 

 

 



130 

 

 

Таблиця 9.2 – Вартість обладнання 

Найменуван

ня виду 

обладнання 

Ціна, грн. Кількість, шт. Сума, грн. 

серійн

ий 

що 

встановл

юється 

серійн

ий 

що 

встановл

юється 

серійні що 

встановл

юється 

Теплообмін

ник у баці 

- 1821 - 1 - 1821 

Бак 

додатковий 

1 2360 - 1 - 2360 

Поршень 330 360 

(з іншою 

камерою 

згоряння) 

4 4 1320 1440 

Підігріваває

мий фільтр 

258 708 1 1 258 708 

Теплообмін

ник ПТ570 

 

- 1720  1 - 1720 

Форсунка 530 636 4 4 2120 2544 

ВСЬОГО:         3698 10593 

 

 

Витрати на тару і упаковку складають 0,38% від КОБ. 

 

Величина транспортних витрат КТР встановлюється у відсотках від 

вартості обладнання КОБ. Так як розрахунок проведено для території України, 

ця величина приймається рівною 1,55%. 

3698 0,0155 57,32

10593 0,0155 164,2

ТРс

ТРд

К

К

  

  
 

(9.5) 

 

Заготівельно-складські витрати КЗС згідно з нормативними 

документами встановлені в розмірі 1,2% КОБ. 

3698 0,0038 14,05

10593 0,0038 40,25

Тс

Тд

К

К

  

  
 

(9.3) 
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3698 0,012 44,38

10593 0,012 127,12

ЗСс

ЗСд

К

К

  

  
 

(9.6) 

 

Витрати на комплектацію приймаються в розмірі 0,5% від величини 

КОБ. 

3698 0,005 18,49

10593 0,005 52,97

Кс

Кд

З

З

  

  
 

(9.7) 

 

Величина основної заробітної плати на монтаж одиниці виробу, 

витрати на матеріали ЗМ визначаються в розмірі 18-20% від величини КОБ. 

3698 0,2 739,6

10593 0,2 2118,6

Мс

Мд

З

З

  

  
 

(9.8) 

 

Накладні витрати Н визначаються в розмірі 60% від основної 

заробітної плати, планові накопичення П - в розмірі 20% від суми попередніх 

витрат. 

739,6 0,6 443,76

2118,6 0,6 1271,16

с

д

Н

Н

  

  
 

(9.9) 

4571,84 0,2 914,37

13096,13 0,2 2619,23

с

д

П

П

  

  
 

(9.9) 

Всього 

4571,84 914,37 5486,2

13096,13 2619,23 15715,35

СМс

СМд

К

К

  

  
 

(9.9) 

 

Результати розрахунку кошторисної вартості деталей, що замінюються 

наводяться в таблиці 9.3. 
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Таблиця 9.3 – Кошторисна вартість деталей. 

Складові вартості Сума, грн. 

серійного що замінюється 

Вартість деталей, КОБ, грн. 3698 10593 

Вартість тари та упаковки, КТ, 

грн. 

14,05 40,25 

Транспортні витрати, КТР, грн. 57,32 164,19 

Витрати на матеріали, 

використовувані при монтажу, 

ЗМ, грн. 

44,38 127,12 

Витрати на комплектацію, ЗК, 

грн. 

18,49 52,97 

Основна зарплата наладчиків, ЗО, 

грн. 

739,60 2118,60 

Накладні витрати, Н,  грн. 4571,84 13096,13 

Планові накопичення, П 914,37 2619,23 

ВСЬОГО: 5486,20 15715,35 

 

9.3 Розрахунок витрат на НДР 

Загальні витрати на науково-дослідні роботи ЗНДР  для дослідного 

комплекту деталей визначаються за формулою: 

 

,НДР М НДРЗ З З    (9.10) 

 

де ЗМ – вартість матеріалів, яка приймається рівною 10% від вартості 

витрат на НДР, грн.; 

 ЗНДР – витрати на науково-дослідні роботи, грн. 

 

,НДР О Д СМЗ З З О Н     (9.11) 

 

де ЗО – основна заробітна плата, грн.; 

 ЗД – додаткова заробітна плата, грн.; 

 ОСЗ – відрахування на соціальні заходи, грн.; 

Н – накладні витрати, грн.; 
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 Розрахунок основної заробітної плати: 

 

1

,
i n

О Иі

і

З Т З




   
(9.12) 

 

де Т – період розробки, міс.; 

 ЗВі – місячна зарплата і-го виконавця за місяць, грн.; 

 N – кількість виконавців. 

Величина місячної зарплати інженера - 10000 грн. Величина додаткової 

заробітної плати дорівнює 10% від суми основної зарплати. 

Відрахування на соціальні заходи становлять 22% від суми основної ЗО 

і додаткової ЗД зарплати. 

Накладні витрати приймаємо в розмірі 60% основної зарплати. 

1 10000 10000ОЗ    грн.  

10000 1000 2200 6000 19200НДРЗ      грн.  

19200 1920 21120НИРЗ     грн.  

 

9.4 Економічний ефект споживача 

Економічний ефект споживача розраховується за такою формулою, Ес: 

,с спС спДЕ Ц а Ц    (9.13) 

де ,спС спДЦ Ц - ціни споживання серійного і дослідного виробу, грн.; 

а – коефіцієнт еквівалентності. 

Коефіцієнт еквівалентності одиниці нового виробу, одиниця базового 

виробу: 

1 2 ,а а а   (9.14) 

де    
1а - коефіцієнт урахування зростання продуктивності одиниці нового 

виробу в порівнянні з базовим, (
1à =1,12 за даними випробувань). 
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2à - коефіцієнт обліку зміни терміну служби одиниці нового виробу в 

порівнянні з базовим, (
2à =1,0 за даними ресурсних випробувань). 

1,0 1,12 1,12а      

Ціна споживання: 

,cпC смC СЦ К С   (9.15) 

,спД смД ндр ДЦ К К С    (9.16) 

Величина капітальних вкладень по поршневому комплекту, К: 

,СМ НДРК К К   (9.17) 

 

де КСМ – витрати за кошторисом для деталей, що замінюються, грн.; 

 КНДР – витрати на проведення науково-дослідних і проектно-

конструкторських робіт, грн. 

Величина КНДР визначається відповідно до методики, викладеної в в п. 

9.2. 

Для серійного поршневого комплекту – КС = КСМ, для дослідного 

виробу КД = КСМ + КНДР. 

КС = 5486,2 грн.; 

КД =15715,35 + 21120 = 36835,35 грн. 

 

Розрахунок експлуатаційних витрат С проводиться за період роботи 

двигуна від його першого запуску до завершення капітального ремонту і 

проводиться у формулі: 

,ПАЛ МАС КРС С С С    (8.18) 

 

де Спал – витрати на паливо по наробітку двигуна до капітального 

ремонту; 

 Смас – витрати на мастило по наробітку двигуна до капітального 

ремонту; 

 СКР – витрати на виконання капітального ремонту; 
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Витрати на паливо Спал розраховуються за формулою: 

Спал = ЦДТ   Вгод   ПКР , 

 

де ЦДТ – ціна за літр дизельного пального взята с сайту 

https://index.minfin.com.ua/markets/fuel/dt/ (вартість палива на 30.11.20 

становить 23,63 грн) 

 Цб - ціна за літр дизельного пального взята с сайту 

https://ua.all.biz/biodizel-g6282697 вартість палива на 30.11.20 становить 14,50 

грн) 

 

Вгод – годинна витрата палива; 

ПКР – напрацювання мотогодин до проведення капітального ремонту 

(10000 мтг). 

СпалС =23,63   25,3   10000=5978390 грн; 

СпалД =              10000= 4471800грн. 

 

Витрати на мастило Смас розраховуються за формулою: 

 

Смас = Вгод   ПКР   Вм   Цм , 

 

де Вм – витрата мастила у % від витрати палива (0,04%); 

ЦМ – ціна за літр моторного мастила взята с сайта https://mega-

groupp.com.ua/ (масло М-10Г2к = 38 грн/литр) 

СмасС =25,3  10000   0,004   38=38456 грн; 

СмасД =30,84   10000   0,004   38= 46876,8 грн. 

 

Витрати на виконання капітального ремонту СКР для двигуна з 

серійними деталями приймаються рівними ціні капітального ремонту 

https://index.minfin.com.ua/markets/fuel/dt/
https://ua.all.biz/biodizel-g6282697
https://mega-groupp.com.ua/
https://mega-groupp.com.ua/
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двигуна 6ЧН12/14 = 54000грн,  а для двигуна з дослідними деталями 

розраховуються за формулою: 

СКР = ЦКР-ЦПГ + Цр , 

 

де ЦПГ – ціна нових деталей (10593 грн); 

Цр – ціна ремонтних робіт, що приймається за 20% ціни деталей. 

СкрС =54000 грн; 

СкрД =54000 -10593 + 2118,6=45525,6 грн. 

 

Розрахунок експлуатаційних витрат С: 

 

СС = 5978397 + 38456 + 54000= 6070853 грн; 

СД =4471800 + 46876,8 + 45525,6=4564202,4 грн. 

 

Амортизаційні відрахування по супутнім капітальним вкладенням, А: 

 

100
,СМ АК Н

А


  
(9.13) 

 

де НА – норма амортизаційних відрахувань, %. (НА = 24%). 

5486,2 24
1316,7

100
CА


  грн.,  

15715,35 24
3771,67

100
ДА


  грн.  

 Збиток через відмови визначається надійністю роботи.  

 

1316,7 6070853 6072169,7птСЦ    грн.,  

3771,67  21120 4564202,4 4589094,07птДЦ     грн.,  

6072169,7 1,12 4589094,07 2211736сЕ     грн.  

Термін окупності нового виробу, год: 
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,
СМ НДР

C

К K
Т

E


  

(7.14) 

15715,35 21120
0,02

2211736
Т


  рік.  

 

 В результаті виконаних розрахунків визначена кошторисна вартість 

серійних і дослідних деталей, що встановлюються, на підставі кошторисної 

вартості для модернізації було встановлені деталі, що дозволять 

використовувати ріпакову олію в якості палива, кошторисна вартість 

становить 15715,35 грн. В результаті модернізації двигуна 4ЧН12/14 був 

розрахований економічний ефект, який становить 2211736 грн. і термін 

окупності 0,02 року (за 8 днів), це підтверджує доцільність виконаних робіт.  
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10 ОХОРОНА ПРАЦІ ТА НАВКОЛИШНЬОГО СЕРЕДОВИЩА 

 

10.1 Загальні питання охорони праці 

Охорона праці – це система правових, соціально-економічних, 

організаційно-технічних, санітарно-гігієнічних і лікувально-профілактичних 

заходів і засобів, що направлені на збереження здоров'я і працездатності 

людини в процесі праці (Закон України «Про охорону праці» від 22 

листопаду 2002 року) [8]. 

Задачею охорони праці є зведення до мінімуму вірогідності уражень 

або захворювань працюючих з одночасним забезпеченням нормальних умов 

праці при її максимальній продуктивності, науковий аналіз умов праці, 

виробничих процесів, а устаткування з погляду можливих аварійних 

ситуацій, появи небезпечних чинників, виділення шкідливих речовин. На 

основі такого аналізу визначаються небезпечні ділянки виробництва, 

можливі аварійні ситуації, розробляються заходи щодо їх запобігання або 

обмеження наслідків. 

 

10.2 Шкідливі і небезпечні виробничі чинники, їх класифікація 

У даному дипломному проекті розглянуті питання забезпечення 

охорони праці і навколишнього середовища на стадії проектування двигуна 

для робочого місця інженера-конструктора. Розглянемо робоче місце 

конструктора. 

На робочому місці повинні бути створені певні умови праці, 

гарантовані Законом України «Про охорону праці». Перелік шкідливих 

виробничих чинників приведений в таблиці 10.1. 

Під шкідливими виробничими чинниками розуміють чинники, 

тривалість дії яких на працюючу людину приводить до патологічних змін в 

організмі людини, або до професійних захворювань. Небезпечні виробничі 

чинники, це чинники, вплив яких на працюючу людину викликає травму, або 

летальний результат. 
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Таблиця 10.1 – Перелік небезпечних і шкідливих виробничих 

чинників на робочому місці 

Найменуванн

я чинника 

Джерело 

виникнення 

шкідливого 

чинника 

Характер 

дії 

на людину 

Нормативний 

характер і 

нормативне 

значення 

Нормативні 

документи, що 

регламентують 

допустимий 

рівень                         

чинника 

Мікроклімат Виділення 

тепла від 

ЕОМ 

Дискомфорт 

швидка 

стомлюваність 

Повітря 22 –24˚С, 

Відносна 

вологість 40 – 60 

%, 

швидкість руху 

повітря 

0,2 м/с 

[10] 

Освітлення 

робочого 

місця 

Недостатнє 

природне 

освітлення з 

бічних 

отворів 

Втомленість 

зору, швидка 

стомлюваність 

Природне 

освітлення

, штучне 

освітлення 

Emin=300лк 

[13] 

Підвищений 

шум 

Робота 

вентиляторів 

в ЕОМ 

Нервозність, 

підвищена 

стомлюваність 

Рівень шуму 

(за шкалою А) 

дБА 60 

[14] 

Наявність 

статичної 

електрики 

Монітори 

ЕОМ 

Удари 

електричним 

струмом 

 

 

 

 [15] 

Електро - 

магнітне 

випромінюва

ння 

Лінії електро- 

передач 

Головні 

болі, нудота 

ПДУ: 

1)по магнітній 

складовій 

Н<0,3 А/м; 

2)по електричній 

складовій 

Е< 10 В/м. 

[15] 

Електричний 

струм 

Комп’ютер  Ураження 

електричним 

струмом 

 [12] 

 

10.3 Промислова санітарія 

10.3.1 Мікроклімат – метеорологічні умови внутрішнього середовища 

приміщень, які визначаються діючими на людину поєднаннями температури, 

відносної вологості, швидкості руху повітря і теплового випромінювання. 

Параметри мікроклімату відповідно до [10] з урахуванням категорії 

робіт по енерговитратах для теплого і холодного періодів року приведені в 

%,е 51


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таблиці 10.2, категорія робіт – 1 а. В таблиці 10.3 наведено рівні іонізації 

повітря приміщень при роботі на ЕОМ. 

 

Таблиця 10.2 – Нормативні параметри мікроклімату для приміщень 

Пора року 

Категорія 

робіт згідно з 

ГОСТ 

12.1.005-88 

Температура 

повітря, ° С 

Відносна 

вологість 

повітря, % 

Швидкість 

руху повітря, 

м/с 

оптимальна оптимальна оптимальна 

Холодна 
легка – 1 а 

легка – 1 б 

22 – 24 

21 – 23 

60 – 40 

60 – 40 

0,1 

0,1 

Тепла 
легка – 1 а 

легка – 1 б 

23 – 25 

22 – 24 

60 – 40 

60 – 40 

0,1 

0,2 

 

Таблиця 10.3 – Рівні іонізації повітря приміщень при роботі на ЕОМ  

Рівні 
Кількість іонів в 1 см

3
 повітря 

n
+ 

n
–
 

Мінімально необхідні 400 600 

Оптимальні 1500 – 3000 3000 – 5000 

Максимально допустимі 50000 50000 

 

Відповідно до [10] вміст озону у повітрі робочої зони не повинен 

перевищувати 0,1 мг/м
3
; уміст оксидів азоту – 5 мг/м

3
; вміст пилу – 4 мг/м

3
 

[10]. 

Оптимальні умови досягаються в холодний час центральним 

опалюванням, а в теплий час вентиляторами і кондиціонерами. Згідно з 

вимогами до вентиляції, опалення та кондиціювання, мікроклімату 

приміщення з ЕОМ повинні бути обладнані системами опалення, 

кондиціювання повітря або припливно-витяжною вентиляцією відповідно до 

[12]. 

10.3.2 Природне освітлення на робочому місці представлено 

одностороннім бічним світлом. Система штучного освітлення є загальною 

рівномірною. 

Розряд зорових робіт – середньої точності, нормовані значення КПО і 

освітленості на робочих поверхнях приведені в таблиці 10.4. 
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Таблиця 10.4 – Розряд зорових робіт 

Мінімальни

й 

розмір 

об'єкту 

розрізнення

, 

мм 

Розряд 

зорових 

робіт 

Характерис

тика типу 

фону 

Контрас

т 

об'єкту 

з 

фоном 

Підрозря

д 

зорових 

робіт 

Нормативне 

значення 

освітлення 

Природ

неe, % 

Штучн

е 

E, лк 

0,5…1,0 IV світлий 
середні

й 
в 1,5 200 

 

Розрахунок штучного освітлення здійснюється методом коефіцієнту 

використання світлового потоку. 

Основна розрахункова формула метода, який розглядається, має 

вигляд: 

; 

де Фл = 1995 лм – світловий потік лампи (або ламп) у світильнику; 

Еmin = 200 лк – номінальна нормована освітленість; 

К = 1,4 – коефіцієнт запасу; 

N – кількість світильників; 

п = 2 – кількість ламп у світильнику; 

η = 0,45 – коефіцієнт використання світлового потоку (у частках 

одиниці); 

Z – коефіцієнт мінімальної освітленості; 

S = 16 – площа приміщення, м
2
. 

Величину мінімальної нормативної освітленості Еmin вибираємо за 

таблицею нормування штучного освітлення в залежності від призначення 

приміщення, розмірів об'єкту розрізнення, контрасту предмету із фоном, а 

також яскравість фону. Коефіцієнт запасу К враховує старіння ламп, 

забруднення та старіння світильників, забруднення поверхонь, що оточують 

світильник. 

Коефіцієнт мінімальної освітленості Z: 

min
л

E K S Z
Ф

N n 

  


 
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- при освітленні лампами накалювання та ДРЛ Z = 1,15; 

- при освітленні лампами люмінесцентними Z = 1,1. 

Коефіцієнт використання світлового потоку η являє собою 

відношення потоку, що падає на поверхню, до сумарного з усіх ламп. 

Значення η визначають для кожного виду світильників в функції індексу 

приміщення  та значення коефіцієнтів відбиття потоку  та  

Зазвичай для світлих адміністративно-конторських приміщень коефіцієнти 

відбиття приймаються рівними, %: 

 

=70;   =50;   =30. 

 

Індекс приміщення вираховується за формулою: 

 

  
   

        
 

   

         
     ; 

 

де – розрахункова висота, м; 

А = 4 м, В = 4 м– довжина та ширина приміщення; 

= 2,7 – 0,3 – 0,8 = 1,6 м; 

де Н = 2,7 м– висота приміщення; 

= 0,2 ÷ 0,8м – звисання світильнику; 

= 0,8 м– висота робочої поверхні. 

Тип лампи – ЛБ40-4 (лампа люмінесцентна ртутна низького тиску). 

Тип світильника – ПВЛМ2*40 

При освітленні рядами люмінесцентних світильників до розрахунку 

приймається кількість рядів, а також тип та потужність лампи, що і визначає 

світловий потік Фл. 

Необхідну кількість світильників визначають за формулою: 

 

i ,n e  .р

n e
p

nh

n св pnh H h h  

cвh

pnh
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min 200 1,4 16 1,1
2,7 3

1995 2 0,45л

E K S Z
N

Ф n 

     
   

   
 

 

10.3.3 Основним джерелом шуму при роботі за комп’ютером є 

вентилятори охолодження, які знаходяться у системному блоці ЕОМ. Шум 

від вентиляторів в системі охолодження комп'ютера постійного рівня, зміна в 

часі не більше 60 дБА. Захист від шуму проводиться шляхом віддалення 

системного блоку від працівника і вживанням засобів звукопоглинання [14]. 

Також існують санітарні норми спектральних показників вібраційного 

навантаження на оператора, ці норми наведені в таблиці 10.5. 

 

Таблиця 10.5 – Санітарні норми спектральних показників 

вібраційного навантаження на оператора [16] 

Нормативні значення віброприскорення, дБ, в напрямках Xo, Yo для середньо 

- геометричних частот смуг, Гц 

2 4 8 16 31,5 63 

86 83 83 89 95 101 

 

10.3.4 Монітор комп'ютера є джерелом статичної електрики, оскільки 

в ньому використовується напруга (14...25 кВ). Захист від статичної 

електрики припускає вживання спеціальних екранів і заземлення комп'ютера. 

Дія електромагнітного випромінювання на людину залежить від 

напруженості електричного і магнітного полів, частоти коливань, розміру 

опромінюваної поверхні тіла і індивідуальних особливостей людини.  

Вимоги щодо допустимих значень неіонізуючого електромагнітного 

випромінювання [10]: 

1.Напруженість електромагнітного поля на відстані 50 см від джерела 

по електричній складовій не повинна перевищувати: 

– в діапазоні частот 5 кГц – 2 кГц – 25 В/м; 

– в діапазоні частот 2 кГц – 400 Гц – 2,5 В/м. 

2. Щільність магнітного потоку не повинна перевищувати: 
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– в діапазоні частот 5 кГц – 2 кГц – 250 нТл; 

– в діапазоні частот 2 кГц – 400 Гц – 25 нТл. 

3. Поверхневий електростатичний потенціал не повинен 

перевищувати 500 В. 

4. Потужність дози рентгенівського випромінювання на відстані 5 см 

від екрану і інших поверхонь випромінювання не повинна перевищувати 100 

мкР/год [10]. 

Захисні заходи припускають вживання екранування 

електромагнітного випромінювання, а також установку поглинаючого екрану 

між джерелом і робітником. 

 

10.4 Електробезпека 

По ступеню небезпеки поразки людини електричним струмом кімната 

відноситься до приміщень із підвищеною небезпекою поразки людини 

електричним струмом, згідно [16], тому що є можливість одночасного 

доторкання людини до з'єднань із землею металевих конструкцій будинків з 

однієї сторони та до металевих конструкцій електричного обладнання з іншої 

сторони. Приймаємо I клас захисту від поразки електричним струмом 

обслуговуючого персоналу тому, що комп'ютер має робочу ізоляцію й 

елементи заземлення [12]. 

Живлення здійснюється змінним струмом від мережі із частотою 

50Гц, напругою 220 В. Режим нейтралі – глухо заземлена нейтраль. Захист 

від ураження електричним струмом – занулення. Споживана потужність 

комп'ютера - 330Вт. 

 

10.5 Пожежна безпека 

Правовою основою діяльності в області пожежної безпеки є 

Конституція, закон України «Про пожежну безпеку» та інші закони України, 

ухвалення Верховної Ради України, постанови  Кабінету Міністрів і 

Президента та ін. 
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Ступінь вогнестійкості приміщення під конструкторське бюро – II, 

[18] категорія В [17], а за класом приміщення – до П-ІІа за ПВЕ 

Згідно з [19] приміщення з ЕОМ повинні бути оснащені системою 

автоматичної пожежної сигналізації. Пожежна автоматика будівель і споруд з 

димовими пожежними оповісниками і переносними вуглекислотними 

вогнегасниками з розрахунку 2 шт. на кожні 20 м
2 
площі приміщення з 

урахуванням гранично допустимої концентрації вогнегасної рідини, 

відповідно вимогам «Правил пожежної безпеки в Україні». 

 

10.6 Охорона навколишнього середовища 

Види матеріальних і енергетичних забруднень, джерелом яких може 

бути проектований двигун: витоки палива; витоки моторного масла; викид 

шкідливих речовин з відпрацьованими газами двигуна; шум і вібрація при 

роботі двигуна. 

Для усунення витоків палива і моторного масла необхідно своєчасно 

проводити технічне обслуговування, регламентний і експлуатаційний ремонт 

двигуна. Для пониження шуму і вібрації застосовуються шумоізоляція і 

віброізоляція елементів двигуна. 

Для утилізації відпрацьованих газів використовується термічні і 

каталітичні нейтралізатори, вмонтовані в системи випуску; токсичність при 

цьому може бути зменшена на 70...90 %. 

Вживання всіх цих заходів і засобів дозволяє значно знизити 

забруднення навколишнього середовища. 

 

10.7 Фактори, що впливають на технічний стан двигунів і їх безпеку 

Утворення і розвиток несправностей в двигунах пояснюється дією 

об'єктивно існуючих закономірностей. Несправності машин з'являються в 

зультаті постійного або раптового зниження фізикомеханічних властивостей 

матеріалу деталей, їх стирання деформування, корозії, старіння, перерозподіл 

залишкових напруг і інших причин, що викликають руйнування деталей. У 
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більшості випадків відбуваються зміни в сполученнях - порушення заданих 

зазорів в рухомих з'єднаннях або натягов в нерухомих. Практично будь-яка 

несправність є наслідком зміни складу, структури або механічних 

властивостей матеріалу, конструктивних розмірів деталей і стану їх 

поверхонь. 

Поява несправностей обумовлено конструктивними, технологічними і 

експлуатаційними чинниками. 

До конструктивних факторів належать: розрахункові навантаження, 

швидкості відносного переміщення, тиску, матеріали, їх фізико-механічні 

характеристики і структура, конструктивне виконання деталей і складальних 

одиниць, форма і величина зазорів або натягів в сполученнях, 

макрогеометрії, шорсткість і твердість поверхонь, умови змащування і 

охолодження деталей. 

Технологічними факторами є прийоми, способи, точність і 

стабільність отримання заготовок, види механічної, термічної, зміцнюючої і 

фінішної обробки при виготовленні деталей, правильність складання, 

регулювання, приобітки та випробування вузлів, агрегатів і машин. 

Експлуатаційні фактори мають вирішальний вплив на збереження 

властивостей елементів машин, що забезпечують їх конструкцією і 

технологією виготовлення. До експлуатаційних відносяться фактори: 

що визначаються призначенням машин, її навантажувальними та 

швидкісними режимами, а також інтенсивністю експлуатації; 

які не залежать від призначення машини (умови експлуатації, 

своєчасність і повнота технічного обслуговування і ін.). 

Надійна робота дизельного двигуна певною мірою залежить від 

технічного стану його систем. Наприклад, несправності паливної апаратури 

призводять до втрати потужності, перевитрати палива, підвищеної димності і 

токсичності відпрацьованих газів (та як наслідок забруднення 

навколишнього середовища), зниження продуктивності машинно-

тракторного агрегату і часто до виходу з ладу двигуна. 
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Експлуатація двигуна можлива лише якщо його технічний стан 

відповідає вимогам: 

Конструкція дизеля повинна виключати при його роботі просочування 

рідин і їх парів, пропуск повітря і відпрацьованих газів в робочу зону або 

машинне відділення. 

Граничні значення шумових характеристик на робочих місцях 

забезпечує споживач (замовник) дизеля спільно з його виробником за участю 

споживача кінцевої продукції, на яку встановлюють дизель, відповідно до 

ГОСТ 12.1.003. 

Граничні значення рівнів вібрації на робочих місцях забезпечує 

споживач (замовник) дизеля спільно з його виробником за участю споживача 

кінцевої продукції, на яку встановлюють дизель, по ГОСТ 12.1.012. 

Параметри димності відпрацьованих газів - по ГОСТ 24028. 

Параметри викидів шкідливих речовин з відпрацьованими газами - по 

ГОСТ 24585. 

На дизелі слід застосовувати нетоксичні присадки до охолоджуючої 

рідини. 

Неметалічні матеріали, що входять в конструкцію дизеля і 

комплектуючого його обладнання, не повинні виділяти токсичних речовин, 

поширювати неприємний запах. 
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11 ЦИВІЛЬНИЙ ЗАХИСТ 

 

11.1 Загальні відомості про цивільний захист 

Кожен громадянин відповідно до Конституції України має право на 

захист свого життя і здоров’я від наслідків аварій, катастроф, стихійного 

лиха, застосування зброї, а також на вимогу гарантованого забезпечення 

реалізації цього права від органів виконавчої влади, керівників підприємств, 

організацій, установ незалежно від форм власності і підпорядкування. 

Держава як гарант цього права створює і розвиває Єдину державну систему 

цивільного захисту. 

Цивільний захист - це функція держави, спрямована на захист 

населення, територій, навколишнього природного середовища та майна від 

надзвичайних ситуацій шляхом запобігання таким ситуаціям, ліквідації їх 

наслідків і надання допомоги постраждалим у мирний час та в особливий 

період [20].  

Основними завданнями цивільного захисту є:  

– прогнозування та оцінка соціально-економічних наслідків 

надзвичайних ситуацій; 

– здійснення нагляду і контролю у сфері цивільного захисту; 

– розроблення і виконання законодавчих та інших нормативно-

правових актів,  дотримання норм і стандартів  у  сфері цивільного захисту; 

– розроблення і здійснення запобіжних заходів у сфері цивільного 

захисту; 

– створення, збереження і раціональне використання матеріальних 

ресурсів, необхідних для запобігання надзвичайним ситуаціям; 

– інші завдання відповідно до [20]. 

 

11.2 Система цивільного захисту в НТУ « ХПІ» 

Дана дипломна робота виконувалася на кафедрі двигунів внутрішнього 

згоряння НТУ «ХПІ». Цивільний захист в НТУ «ХПІ», організовується з 
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метою своєчасного захисту від наслідків НС та оперативного проведення 

рятувальних невідкладних та інших робіт. 

Відповідальність за цивільний захист університету несе ректор, він є 

начальником ЦЗ університету і підпорядковується керівництву міністерства 

чи відомства, а в оперативному відношенні начальнику цивільного захисту 

міста, району та області [20]. 

Університет несе відповідальність за: 

- створення, організацію, підготовку системи цивільного захисту; 

- забезпечення захисту персоналу та студентів під час загрози або 

виникнення надзвичайних ситуацій техногенного, природного та воєнного 

характеру; 

- організацію і здійснення заходів щодо попередження НС, а у разі 

їх виникнення - за мінімізацію збитків від них; 

- створення і організацію роботи системи оповіщення і 

університеті; 

- створення і організацію роботи комісії з питань техногенно-

екологічної безпеки та надзвичайних ситуацій; 

- фінансове та матеріально-технічне забезпечення заходів у сфері 

ЦЗ; 

- підготовку і навчання персоналу та студентів до дій у НС. 

Безпосереднє керівництво виконанням ЦЗ покладається на штаб 

цивільного захисту університету, а також на штатних працівників ЦЗ 

університету. Функції штабу цивільного захисту: 

- розробляє планів дій у НС, розвитку і вдосконалення ЦЗ в 

університеті; 

- розробляє і втілює в життя заходи щодо захисту робітників, студентів 

і населення, що мешкає у відомчому житловому фонді, від наслідків НС; 

- відповідає за постійну готовність систем управління, оповіщення і 

зв'язку, сил і засобів ЦЗ до дій в умовах НС; 

- контролює та забезпечує своєчасне і повне інформування робітників, 
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службовців та населення на прилеглій території при загрозі або виникненні 

НС; 

- веде облік і звітність з питань ЦЗ в університеті; 

- готовить проекти рішень, пропозиції, накази та розпорядження з 

питань ЦЗ. Штаб ЦЗ університету очолює начальник штабу. Посада 

начальника штабу може бути штатною або за сумісництвом. Начальник 

штабу є заступником начальника ЦЗ. 

 

11.3 Медичний, біологічний та психологічний захист забезпечення 

санітарного та епідемічного благополуччя працівників НТУ «ХПІ» 

В університеті надання медичної допомоги займаються відомчі медичні 

підрозділи які призначені для медичного забезпечення працівників і 

виконують наступні основні завдання [20]: 

- своєчасне надання постраждалому населенню усіх видів 

медичної допомоги; 

- попередження виникнення і розповсюдження серед населення 

масових інфекційних захворювань; 

- забезпечення санітарного благополуччя населення. 

- навчання населення способам надання домедичної допомоги та 

правилам дотримання особистої гігієни; 

Ці завдання органи охорони здоров'я вирішують шляхом проведення 

комплексу організаційних, лікувально-профілактичних, лікувально- 

евакуаційних, санітарно-гігієнічних і протиепідемічних заходів. 

Біологічний захист включає: 

- своєчасне виявлення чинників та осередку біологічного зараження, 

його локалізацію і ліквідацію; 

- прогнозування масштабів і наслідків біологічного зараження, 

розроблення та запровадження своєчасних протиепідемічних, 
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профілактичних, протиепізоотичних, протиепіфітотичних і лікувальних 

заходів; 

- проведення екстреної профілактики біологічного зараження 

населення; 

- своєчасне застосування засобів індивідуального та колективного 

захисту; 

- запровадження обмежувальних протиепідемічних заходів, обсервації 

та карантину; 

- здійснення дезінфекційних заходів в осередку зараження, 

знезараження суб’єктів господарювання, тварин та санітарної обробки 

населення; 

- надання екстреної медичної допомоги ураженим біологічними 

патогенними агентами. 

Біологічний захист населення, тварин і рослин додатково включає 

встановлення протиепідемічного, протиепізоотичного та 

протиепіфітотичного режимів та їх дотримання суб’єктами господарювання, 

закладами охорони здоров’я та населенням. 

Здійснення заходів біологічного захисту покладається на суб’єктів 

забезпечення цивільного захисту. 

Заходи психологічного захисту працівників спрямовуються на 

зменшення та нейтралізацію негативних психічних станів і реакцій серед 

працівників у разі загрози та виникнення надзвичайних ситуацій [20] і 

включають: 

1) планування діяльності, пов’язаної з психологічним захистом; 

2) своєчасне застосування ліцензованих та дозволених до застосування 

в Україні інформаційних, психопрофілактичних і психокорекційних методів 

впливу на особистість; 

3) виявлення за допомогою психологічних методів чинників, які 

сприяють виникненню соціально-психологічної напруженості; 
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4) використання сучасних психологічних технологій для нейтралізації 

негативного впливу чинників надзвичайних ситуацій на населення; 

5) здійснення інших заходів психологічного захисту залежно від 

ситуації, що склалася. 

Організація та здійснення заходів психологічного захисту населення 

покладаються на центральний орган виконавчої влади, який забезпечує 

формування та реалізує державну політику у сфері цивільного захисту. 

1. Постраждалі під час надзвичайних ситуацій мають право на надання 

їм безоплатної медичної допомоги. 

2. Постраждалі, а також особи, які залучалися до виконання аварійно-

рятувальних та інших невідкладних робіт, гасіння пожеж, за висновками 

медико-соціальних експертних комісій забезпечуються психологічною 

реабілітацією. 

3. Неповнолітні особи, які постраждали внаслідок надзвичайних 

ситуацій, забезпечуються психологічною реабілітацією у санаторно-

курортних закладах, при яких утворено центри медико-психологічної 

реабілітації. 

4. Постраждалі, а також особи, які залучалися до виконання аварійно-

рятувальних та інших невідкладних робіт, гасіння пожеж, мають право на 

отримання безоплатної психологічної допомоги. 

 Таким чинок, в розділі розглянуті питання щодо забезпеченню 

цивільного захисту на території НТУ « ХПІ». Особливу увагу приділено 

медичному, біологічному та психологічному захисту забезпечення 

санітарного та епідемічного благополуччя працівників НТУ «ХПІ» 
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ВИСНОВКИ 

 

У дипломному проекті поставлена та вирішена мета - проектування 

тракторного дизеля потужністю 120 кВт.   

Для вирішення поставленої мети вирішені наступні задачі: 

Обґрунтовано конструктивні та регулювальні параметри дизеля. 

За даними конструктивними та регулювальними параметри дизеля 

виконані розрахунки робочого процесу. Результати розрахунків показують, 

що проектований двигун має достатньо високі індикаторні  ηі = 0,478, gі = 178 

г/(кВт
.
год), рі = 1,3574 МПа і ефективні ηе = 0,399; gе = 212,7 г/(кВт

.
год); ηм = 

0,835 показники. Результати розрахунків робочого процесу послужили 

вихідними даними для динамічного  розрахунку. 

Розрахунки динаміки КШМ та міцності поршневої групи показали, що 

закладені в конструкції технічні рішення забезпечують високу і надійність 

роботи проектованого дизеля при заданій потужності.  

Виконано розрахунок параметрів системи змащення: 

циркуляційна витрата масла Gм = 2160 кг/ч; 

продуктивність масляного насоса Vр = 0,952·10
-3

 м
3
/с; 

параметри масляної центрифуги; 

площа поверхні охолодження водомасляного теплообмінника 

Fм=1,82м
2
.  

В спеціальному завданні дипломного проекту розглянуті проблеми та 

перспективи застосування в дизелі рослинних олій.  Запропоновано 

двобакову схему паливної системи. Зроблено огляд елементів паливної 

системи конвертованого дизеля: теплообмінника в баці, паливопроводу з 

підігрівом, фільтра з підігрівом, теплообмінника, пристрою для перемикання 

палива. Обрано типи конструкцій цих елементів. 

В результаті виконаних розрахунків визначена кошторисна вартість серійних 

і дослідних деталей, що встановлюються, на підставі кошторисної вартості 

для модернізації було встановлені деталі, що дозволять використовувати 

ріпакову олію в якості палива, кошторисна вартість становить 15715,35 грн. 
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В результаті модернізації двигуна 4ЧН12/14 був розрахований економічний 

ефект, який становить 2211736 грн. і термін окупності 0,02 року (за 8 днів), 

це підтверджує доцільність виконаних робіт.  

Розглянуті питання охорони праці та навколишнього середовища та 

цивільного захисту.   
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