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ОБЩИЕ ПРОБЛЕМЫ ДВИГАТЕЛЕСТРОЕНИЯ

УДК 621.436

Обзор и анализ испытательного оборудования на базе  
одноцилиндрового отсека для доводки рабочего процесса  
двигателей внутреннего сгорания

Г.С. Корнилов, А.С. Голосов, Н.С. Зуев, В.А. Федоров
ФГУП «НАМИ», Москва, Российская Федерация

Test equipment review and analysis using a single-cylinder section  
to further de-velop the internal combustion engine working process

G.S. Kornilov, A.S. Golosov, N.S. Zuev, V.A. Fedorov

Central Scienti�c Research Automobile and Automotive Engines Institute — NAMI, Moscow, Russian Federation

Одноцилиндровые секции двигателей используются как ключевой инструмент фундаменталь-
ных и прикладных исследований процессов, протекающих в двигателях внутреннего сгорания.  
В статье проанализированы конструктивные решения, функциональные возможности и методо-
логии применения современных одноцилиндровых секций двигателей ведущих производителей 
испытательного оборудования: компаний AVL, FEV, Ricardo, MAHLE и др. Выявлены преимуще-
ства модульной архитектуры, расширенные возможности оптической диагностики и проблемы 
корреляции данных. Доказана экономическая эффективность использования одноцилиндровых 
секций двигателей, обеспечивающая снижение затрат на испытания на 40…60 % по сравнению 
с затратами многоцилиндровых двигателей. Определены универсальные технические требова-
ния к исследовательским установкам, включая системы управления, диагностики, обеспечения 
режимов и безопасности, с акцентом на работу с альтернативными топливами. Перспективы 
развития связываются с интеграцией цифровых двойников и созданием стендов для гибридных 
силовых установок.

Ключевые слова: одноцилиндровый двигатель, испытательное оборудование, доводка рабочего 
процесса, альтернативные топлива, оптическая диагностика, цифровой двойник, модульность, 
системы управления

�e single-cylinder engine sections are used as a key tool in fundamental and applied research of 
the processes in the internal combustion engines. Design solutions, func-tionality and application 
methodologies for the modern single-cylinder engine sections of the leading manufacturers providing 
the the test equipment are analyzed. �ey include AVL, FEV, Ricardo, MAHLE, etc. Advantages of the 
modular architecture, advanced optical diagnostics capabilities, and data correlation issues are identi�ed. 
Economic e�ciency of using the single-cylinder engine sections is proven, which results in a 40–60 % 
reduction in testing costs compared to the multi-cylinder engines. Universal technical requirements for 
the research facilities are de�ned. �ey include control, diagnostics, mode support, and safety systems, 
and are focusing on operation with the alternative fuels. Prospects in design and development are 
associated with integration of the digital twins and creation of stands for the hybrid power plants.

Keywords: single-cylinder engine, test equipment, work�ow re�nement, alternative fuels, optical 
diagnostics, digital twin, modularity, control systems
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Введение

На современном этапе развития двигателе- 
строения, характеризующемся ужесточением  
экологических норм и поиском альтернатив 
традиционным углеводородным топливам, 
требования к точности и воспроизводимости 
экспериментальных исследований все вре-
мя возрастают. Испытания двигателей имеют 
большое значение при совершенствовании се-
рийно выпускаемых двигателей внутреннего 
сгорания (ДВС), так и на стадии создания но-
вых конструкций двигателей. Доля трудозатрат  
на экспериментально-исследовательские рабо-
ты, направленные на доводку конструкции ДВС, 
может достигать 80 % от общего объема работ, 
осуществляемых при создании нового двигате-
ля [1]. При этом испытательное оборудование, 
используемое при совершенствовании кон-
струкции ДВС и доводке его рабочего процесса, 
весьма разнообразно. Указанные эксперимен-
тальные исследования могут проводиться как 
на развернутых двигателях, так и на их одноци-
линдровых установках [1–3].

Одноцилиндровые секции двигателей (ОСД) 
представляют собой специализированный науч-
но-исследовательский инструментарий, предна-
значенный для изучения термодинамических, 
газодинамических и химико-кинетических про-
цессов, протекающих в цилиндре ДВС [4–6].  
Их основное технологическое преимущество за-
ключается в существенном снижении временнûх 
и материальных затрат на проведение экспери-
ментов по сравнению с затратами на испытание 
их многоцилиндровых аналогов. Экономия обе-
спечивается за счет минимизации системных 
погрешностей, связанных с неравномерностью 
работы цилиндров, упрощения конструкции  
и снижения материалоемкости, а также благода-
ря возможности оперативно изменять геометри-
ческие и режимные параметры [7–9].

Актуальность применения ОСД обусловле-
на необходимостью решения следующих науч-
но-технических задач:

1)  исследование характеристик и адапта-
ция ДВС к альтернативным топливам (водород, 
синтетические углеводороды, метанол, этанол  
и др.);

2)  верификация новых конструкционных 
материалов и покрытий для камер сгорания  
и цилиндропоршневой группы;

3)  разработка и оптимизация методов сни-
жения токсичности отработавших газов — ОГ 
(оксиды азота NOx, монооксид углерода СО, не-
сгоревшие углеводороды СНх, твердые частицы);

4)  изучение предельных режимов работы 
ДВС, таких как детонация при сверхвысоких 
степенях сжатия, явления обратного воспламе-
нения в водородных системах и нестационар-
ные тепловые режимы.

Испытательное оборудование на базе 
одноцилиндрового отсека для доводки 
рабочего процесса ДВС

Современные ОСД эволюционировали в слож-
ные исследовательские комплексы, интегрирую-
щие модульные системы изменения параметров, 
прецизионные системы топливоподачи и управ-
ления, а также комплексы диагностического 
оборудования. Перспективы их развития нераз-
рывно связаны с разработкой цифровых двой-
ников исследовательских установок и создани-
ем специализированных стендов для гибридных 
силовых установок [10, 11].

Данные, полученные на корректно спроек-
тированной одноцилиндровой установке, могут 
быть легко распространены на многоцилиндро-
вые двигатели аналогичной размерности при 
следующих условиях:

–  геометрия камеры сгорания одноцилин-
дровой установки и полноразмерного двигателя 
должна быть одинакова;

–  среднее индикаторное давление одноци-
линдровой установки должно соответствовать 
его значению в многоцилиндровом двигателе  
на сходных режимах работы;

– средние значения массового расхода и тем-
пературы охлаждающей жидкости и смазочного 
масла в расчете на один цилиндр должны быть 
одинаковыми;

–  параметры рабочего тела (давление, тем-
пература, плотность) на входе в цилиндр и вы-
ходе из него для установки и двигателя должны 
быть идентичными.

Реализовать все вышеперечисленные усло- 
вия на практике не всегда представляется воз-
можным, поэтому вынужденно прибегают к опре- 
деленным допущениям.

Выполнение исследовательских и доводоч-
ных работ на одноцилиндровой моторной уста-
новке имеет ряд преимуществ по сравнению  
с использованием для этих же целей многоци-
линдровых двигателей [12], а именно:
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1)  снижение затрат на изготовление, по-
скольку для испытаний требуется изготовление 
только одного комплекта прототипов деталей  
и узлов (поршень, гильза, головка блока, фор-
сунка/свеча);

2)  упрощение доступа для размещения  
контрольно-измерительного, вспомогательного 
и диагностического оборудования (оптические 
датчики, тензометрия, лазерные системы);

3) возможность детального изучения рабо-
чего процесса в отдельном цилиндре, исключе-
ние влияния сложного межцилиндрового взаи-
модействия и неравномерности;

4)  гибкость управления давлением и тем-
пературой воздуха на впуске, противодавлени-
ем на выпуске и рециркуляцией ОГ. В много-
цилиндровом двигателе эти параметры жестко  
ограничены совместной работой цилиндров  
и систем наддува;

5)  сокращение времени монтажа/демонта-
жа компонентов двигателя;

6)  экономия эксплуатационных расходов, 
связанная со снижением затрат на топливо, мас-
ло, электроэнергию, обслуживание.

Однако ОСД также присущи и определен-
ные недостатки, требующие реализации техни-
ческих решений [13]:

1)  необходимость принятия дополнитель-
ных мер по уравновешиванию одноцилиндрово-
го двигателя балансировочными валами (рис. 1);

2) наличие существенных пульсаций возду-
ха и ОГ в системах впуска и выпуска, требующих 
применения специальных технических средств 
для их гашения (буферные емкости, резонаторы);

3)  неидентичность процессов во впускном  
и выпускном коллекторах по сравнению с мно-
гоцилиндровым двигателем, что может влиять 
на наполнение и очистку цилиндра;

4) системы двигателя (топливная, охлажде-
ния, смазки, воздухоснабжения) в большинстве 
случаев требуют внешнего привода и отдельных 
систем управления;

5)  повышенные удельные механические  
потери.

Анализ исследовательских ОСД ведущих 
компаний (AVL, FEV, Ricardo, MAHLE) и науч-
ных учреждений выявил ключевые конструк-
тивные тенденции [8, 9, 14].

1.  Модульность архитектуры и примене-
ние быстросменных систем крепления цилиндра  
и головки цилиндра позволяют менее чем  
за 60 минут, обеспечить оперативную смену 
конфигурации двигателя (рис. 2).

2.  Вариативные системы изменения сте-
пени сжатия позволяют исследовать широкий 
диапазон ε = 8…25 для изучения детонацион-
ных процессов и оптимизации под различные 
виды топлива. Некоторые системы (FEV HD 
1-Cylinder) позволяют изменять диаметр ци-
линдра и ход поршня (рис. 3).

3.  Стандартизированные интерфейсы для 
подключения измерительных систем (датчиков 
давления, оптики) ускоряют настройку.

4.  Расширенные диагностические возмож- 
ности [15–31]:

–  установка пьезоэлектрических датчиков 
давления непосредственно в камеру сгорания 
для высокоточного индицирования;

Рис. 1. Балансировочные валы MAHLE Powertrain High Speed Single Cylinder
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– применение оптоволоконных каналов для 
передачи сигналов от датчиков в условиях высо-
ких температур и вибраций (рис. 4);

–  возможности интеграции прозрачных 
элементов (окна из синтетического сапфира/
кварца в гильзе, поршне, головке блока цилин-
дра — рис. 5) для применения лазерных методов 
диагностики (LDA — лазерная допплеровская 
анемометрия, PDA — фазовая доплеровская 
анемометрия, PIV — визуализация парных изо-
бражений, LIF — лазерно-индуцированная флу-
оресценция, PLIF — плоскостная LIF) [15–27, 
29–31].

5. Гибкость топливных систем:
–  поддержка сложных стратегий впрыска  

до 5 импульсов за цикл;
– прецизионный температурный контроль: 

Стабилизация температуры топливной аппара-
туры с точностью ±0,5 °С для изучения вязкост-
ных характеристик;

– обеспечение работы с широким диапазо-
ном топливных композиций (бензин, дизельное 
топливо, газ, спирты, водород).

Коммерческие установки компаний AVL, 
FEV, Ricardo, MAHLE, SwRI характеризуют-
ся высокой степенью модульности, широким 
диапазоном регулируемых параметров и под-
держкой передовых технологий, таких как опти- 
ческая диагностика и цифровые двойники. Уни-
верситетские и лабораторные установки часто 
фокусируются на узкоспециализированных ис-
следованиях (например, низкотемпературное 
сгорание HCCI/RCCI, специфические альтер-
нативные топлива), для снижения стоимости  
в них могут использоваться серийные компо-
ненты (рис. 6), при этом необходимая для целе-

Рис. 5. Прозрачная вставка в поршень  
из синтетического кварца

Рис. 2. Модульная архитектура одноцилиндровых 
исследовательских двигателей: 

а — MAHLE; б — FEV HD 1-Cylinder

Рис. 3. Механизм изменения хода поршня  
FEV HD 1-Cylinder

Рис. 4. Оптический доступ к камере сгорания  
двигателя
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вых задач функциональность сохраняется [9, 16, 
19, 21].

При разработке исследовательской установ-
ки на базе ОСД необходимо ориентироваться  
на ключевые глобальные направления:

– увеличение гибкости и адаптивности кон-
струкций ОСД;

–  развитие методов визуализации процес-
сов в камере сгорания в реальном времени;

–  активное внедрение и исследование аль-
тернативных топлив и адаптивных систем 
управления.

Исследовательская установка должна обе-
спечивать проведение ряда исследований, та- 
ких как:

1)  изучение процессов смесеобразования  
и сгорания (в том числе с оптической визуали-
зацией);

2)  изучение влияния параметров управле-
ния на эффективность (КПД, удельный расход) 
и экологичность (токсичность ОГ);

3) испытание новых топлив и присадок;
4)  оптимизацию систем впрыска и зажи- 

гания;
5) изучение процессов детонации, самовос-

пламенения, неполного сгорания;
6)  изучение влияния тепловых режимов  

на работу двигателя и его износ.
Проанализировав технические характери-

стики и функциональные возможности раз-
личных ОСД можно заключить, что выбор 
конкретной установки определяется целями 

исследования. Однако можно сформулировать 
универсальные технические требования, обе-
спечивающие эффективность, точность, без-
опасность и гибкость экспериментов:

1) одноцилиндровый поршневой ДВС с воз-
можностью изменения ключевых конструктив-
ных параметров (прежде всего, степени сжатия);

2)  стабильность внешних условий (темпе-
ратура, давление, влажность) или возможность 
их моделирования (высотные, климатические 
камеры);

3)  обеспечение возможности воспроизве-
дения стандартных и нестандартных режимов 
работы двигателя;

4) возможность работы на различных видах 
топлива (бензин, дизель, газ) с перспективой 
перехода на другие альтернативные топлива;

5) наличие свободного доступа к цилиндру 
для установки измерительной аппаратуры (опти- 
ческий цилиндр, кварцевые/сапфировые окна  
в гильзе, поршне, головке цилиндра);

6) обеспечение наличия следующих регули-
руемых параметров:

– угол опережения зажигания / впрыска;
– состав топливно-воздушной смеси;
– давление наддува (при наличии имитато-

ра наддува);
–  температурный режим систем охлажде-

ния и смазки.
–  диапазон регулирования частоты вра- 

щения: от холостого хода до номинальных обо-
ротов.

6. Измерительные и диагностические систе-
мы, позволяющие измерять следующие пара- 
метры:

– Давление в цилиндре (высокоточные пье-
зодатчики с высокой частотой дискретизации — 
более 100 кГц);

– температуру и давление воздуха на впуске/ 
выпуске;

– температуру ОГ;
– угловое положение коленчатого вала (пре-

цизионный энкодер);
– расход топлива (жидкого/газообразного), 

воздуха, масла (прецизионные весы, корректо-
ры массы, расходомеры);

–  выбросы (NOx,СО, СНх, O2, CO2, метан 
CH4, твердые частицы PN/PM) — газоанализа-
торы, дымомеры, счетчики частиц.

7.  Наличие системы сбора данных (ССД), 
обладающей следующим функционалом:

Рис. 6. Легкая платформа, оснащенная серийной 
головкой блока цилиндров компании SwRI
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–  высокоскоростная система регистрации 
(более 1 МГц на канал);

–  обязательная синхронизация всех сигна-
лов по углу поворота коленвала (энкодер);

– возможность визуализации осциллограмм 
давления, тока зажигания, момента впрыска.

8.  Наличие оптической диагностики (при 
необходимости) и различного оборудования  
в зависимости от направления исследований:

–  инфраструктура для лазерных методов 
(PIV, LIF, PLIF, рассеяние света): импульсные ла-
зеры, высокоскоростные камеры, фотоумножи-
тели, системы синхронизации;

– система очистки оптических окон.
9.  Системы управления и автоматизации 

для контроля и управления всеми системами, 
включающие:

–  программируемую систему управления 
двигателем (СУД), позволяющую гибко настраи-
вать алгоритмы впрыска, зажигания, управления 
фаз газораспределения (при необходимости);

–  возможность ручного и автоматического 
управления режимами работы (последователь-
ность точек испытания);

– полную интеграцию с ПК для управления 
установкой, контроля параметров в реальном 
времени и последующего анализа данных;

–  надежную систему защиты от перегрева, 
перегрузки, детонации и других аварийных си-
туаций.

10.  Стендовая база и вспомогательные си-
стемы (рис. 7) должны включать:

–  нагрузочное устройство: электрический 
или гидравлический динамометр (тормозная 
машина) для создания переменной нагрузки, 
работы на холостом ходу и под нагрузкой;

– системы питания, включающие: топливные 
баки с фильтрами, насосами, подогревом/охлаж-
дением; возможность быстрой смены и контро- 
ля качества различных топлив; системы подачи 
и хранения газообразных топлив (включая водо-
род с редукторами, подогревателями и датчика-
ми утечки);

–  система регулирования температуры 
впускного воздуха: точное поддержание тем-
пературы наддувочного воздуха в диапазоне 
+10…+90 °С;

–  система термостатирования масла и ох-
лаждающей жидкости для поддержания ста-
бильной температуры масла в широком диапа-
зоне и точного регулирования и поддержания 

температуры охлаждающей жидкости для ста-
билизации теплового состояния двигателя;

– система выпуска ОГ: глушитель с отбором 
проб, эмулятор системы рециркуляции ОГ, си-
стема регулирования противодавления на вы-
пуске.

11. Обеспечение требований к безопасности 
проведения испытаний:

–  система аварийной остановки двигателя 
(кнопка);

–  защита от обратного выброса пламени  
и взрывов (пламегасители);

– звукоизоляция и виброзащита;
–  эффективная вентиляция помещения  

и удаление ОГ;
– соблюдение норм пожарной и электробе-

зопасности;
– датчики утечки топлива/газа.
12.  Возможность интеграции с инженер-

ными пакетами (MATLAB/Simulink, LabVIEW) 
для создания цифровых двойников двигателей.

Исследование альтернативных топлив на 
ОСД требует специфических модификаций  
и дополнительного оборудования [31, 32]:

1. Топливная система:
–  многотопливные системы подачи с от-

дельными баками, магистралями и быстрым 
переключением;

–  подогрев/охлаждение топливных линий 
для изучения вязкостных характеристик (осо-
бенно для биотоплив, метанола);

– системы очистки топлива (тонкие фильтры).

Рис. 7. Одноцилиндровый компактный  
испытательный стенд AVL 570
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2. Система впрыска:
–  использование материалов, устойчивых  

к коррозии (для метанола, этанола и др.);
–  форсунки с увеличенной/уменьшенной 

производительностью;
– датчики давления и расхода топлива.
3. Система хранения и подачи водорода:
– баллоны высокого давления (до 70 МПа) 

или криогенные системы для жидкого водорода;
–  редукторы и подогреватели для газо- 

образного водорода;
–  взрывозащищенные расходомеры водо-

рода (взрывозащитное исполнение, неискрящие 
материалы, устойчивость к водородному охруп-
чиванию);

– датчики утечки водорода.
4. Модификации двигателя:
–  изменяемая степень сжатия для адапта-

ции под разные октановые/цетановые числа;
– система зажигания с увеличенной энерги-

ей искры (для низкоэнергетических топлив типа 
метанола, обедненных смесей);

– специальные свечи зажигания (например, 
с уменьшенным зазором для водорода).

5. Дополнительная диагностика:
–  газоанализаторы с расширенным диапа-

зоном (измерение формальдегида для метанола, 
повышенные концентрации NOx для водорода);

– лазерные спектрометры для высокоточно-
го и быстрого анализа состава ОГ.

Заключение

Одноцилиндровые исследовательские установ-
ки служат незаменимым инструментом совре-
менного двигателестроения, обеспечивающим 
глубокое понимание физико-химических про-
цессов в ДВС при значительном снижении за-
трат и времени на испытания. Современные 
ОСД ведущих производителей характеризуются 

высокой степенью модульности, что позволяет  
оперативно адаптировать их под различные  
исследовательские задачи, и оснащены передо-
выми системами диагностики, особенно в обла-
сти оптической визуализации процессов в каме-
ре сгорания.

Универсальные требования к таким уста-
новкам охватывают широкий круг аспектов: от 
конструктивной гибкости базового двигателя 
(прежде всего, изменяемой степени сжатия) и 
точных систем управления режимами до мощ-
ных систем сбора и обработки данных, синхро-
низированных по углу поворота коленчатого 
вала, и комплексных мер безопасности. Особое 
внимание уделяется обеспечению работы с аль-
тернативными топливами, что требует специфи- 
ческих модификаций топливоподающей аппа-
ратуры, систем хранения топлива (особенно для 
водорода) и расширенного состава газоанали-
тического оборудования.

Развитие ОСД движется в направлении 
дальнейшего повышения гибкости и адаптив-
ности, углубления возможностей диагностики 
внутрицилиндровых процессов (особенно ла-
зерных методов), активного внедрения циф-
ровых двойников для оптимизации планиро-
вания экспериментов и анализа результатов,  
а также создания интегрированных стендов 
для тестирования гибридных силовых устано-
вок. Полный комплекс оборудования для ОСД 
должен обеспечивать проведение всех этапов 
эксперимента: от точного воспроизведения за-
данных режимов работы (включая моделирова-
ние экстремальных условий) до фиксации ши-
рокого набора параметров и их последующего 
глубокого анализа, обеспечивая достоверность 
и воспроизводимость результатов, критически 
важных для разработки двигателей нового по-
коления.
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РАСЧЕТЫ, КОНСТРУИРОВАНИЕ, ИССЛЕДОВАНИЯ  
ПОРШНЕВЫХ ДВИГАТЕЛЕЙ

Расчетный анализ рабочего процесса  
среднеоборотного дизельного двигателя

А.А. Земсков1, 2, А.А. Варшавский1, В.Ф. Кнельц1

1 Коломенский институт (филиал) Московского политехнического университета, 
Московская обл., Коломна, Российская Федерация

2 АО «ВНИКТИ», Московская обл., Коломна, Российская Федерация

Computation analysis of the medium-speed  
diesel engine working process

А.А. Zemskov1, 2, А.А. Varshavskiy1, V.F. Knelts1

1 Kolomna Institute (Branch), Moscow Polytechnic University, 
Moscow Region, Kolomna, Russian Federation

2 JSC VNIKTI, Moscow Region, Kolomna, Russian Federation

Актуальность статьи обусловлена необходимостью выполнить расчетную оптимизацию пара-
метров рабочего процесса в среднеоборотном дизельном двигателе. На начальных этапах та-
кого исследования целесообразно применять аналитические методики, не требующие больших 
временнûх и материальных затрат. В статье представлен анализ результатов расчета рабоче-
го процесса в среднеоборотном дизельном двигателе типа 16ЧН  26/26 (18-9ДГ) производства  
АО «Коломенский завод» по методу Гриневецкого — Мазинга и в программном комплексе 
«Дизель-РК» МГТУ им. Н.Э. Баумана. Приведено описание расчетных методов, их ключевые 
особенности. Отмечены различия этих двух подходов к описанию рабочего процесса дизельно-
го двигателя. Анализ результатов моделирования по представленным методам и индицирования 
двигателя на стенде показывает хорошую сходимость полученных параметров рабочего процес-
са и индикаторных диаграмм.

Ключевые слова: двигатель внутреннего сгорания, дизельный двигатель, тепловой расчет, рабо-
чий процесс, программный комплекс, методика расчета

Relevance of this article is due to the need for computational optimization of the medium-speed diesel 
engine working process parameters. In the initial stages of such a research, it is advisable to use the 
analytical methods that do not require much time or material resources. �e article presents an analysis 
of the results of computing the working process of the medium-speed diesel engine type 16CH 26/26 
(18-9DG) manufactured by the Kolomensky Zavod JSC using the Grinevetskiy — Mazing method 
and the Diesel-RK so¡ware package developed at the Bauman Moscow State Technical University. �e 
article provides a description of the computation methods and their key features. It also highlights the 
di�erences between these two approaches to describing the diesel engine working process. Analysis of 
the simulation results using these methods and the engine performance on the test stand demonstrates 
su�cient convergence of the obtained working process parameters and the indicating diagrams.

Keywords: internal combustion engine, diesel engine, thermal computation, working process, so¡ware 
package, computation methodology
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Введение. Одна из основных задач при созда-
нии силовых установок — определение опти- 
мальных параметров рабочего процесса.  
На стадии разработки проекта параметры 
рабочего процесса находят расчетным мето- 
дом [1, 2]. От выбора методов расчета во мно-
гом зависят корректность полученных данных  
и возможность дальнейшей верификации мате-
матической модели с экспериментальными дан-
ными [3–5]. В табл. 1 представлены исходные 
данные для расчета рабочего процесса тепло-
возного среднеоборотного комбинированного 
двигателя 16ЧН  26/26 (18-9ДГ) производства 
АО «Коломенский завод» [6].

Остальные параметры (показатель поли-
тропы сжатия n1, показатель политропы рас-
ширения n2, коэффициент использования теп- 
лоты ξz в точке z, коэффициент использования 
теплоты ξb в точке b и др.) находили опытным 
путем по условию максимального приближения 
расчетных эффективных показателей рабоче-
го процесса (удельный эффективный расход 
топлива, среднее эффективное давление) к их 
действительным значениям. Также принято, что 
погрешность определения расчетных эффек-
тивных показателей по условию максимального 

приближения к их действительным значениям 
не превышает 5 %.

Моделирование рабочего процесса 
дизеля в открытой термодинамической 
системе в программном комплексе 
«Дизель-РК»

Среди методов расчета рабочего процесса дви-
гателей внутреннего сгорания (ДВС) в настоя-
щее время наиболее широкое распространение 
получили методы, основанные на представле-
нии цилиндра и коллекторов двигателя в виде 
незамкнутых термодинамических систем, об-
менивающихся массой и энергией [7–9]. Дан-
ные методы реализованы в программном ком-
плексе «Дизель-РК», разработанном в МГТУ  
им. Н.Э. Баумана совместно с ведущими пред-
приятиями двигателестроения. Программный 
комплекс принадлежит к классу термодинами-
ческих программ, описывающих замкнутый 
цикл поршневого двигателя. Он предназначен 
для расчетов и оптимизации двух- и четырех-
тактных ДВС с любыми схемами наддува и по-
зволяет рассчитывать следующие типы двигате-
лей: дизели; бензиновые двигатели с искровым 
зажиганием; газовые с искровым зажиганием, 
включая предкамерные ДВС [10, 11]. 

Таблица 1. Исходные данные для расчета рабочего процесса

Наименование параметра Обозначение Значение

Диаметр цилиндра, мм D 260

Ход поршня, мм S 260

Рабочий объем цилиндра, л Vh 13,8

Число цилиндров i 16

Рабочий объем двигателя, л iVh 220,8

Тактность τ 4

Частота вращения коленчатого вала, мин–1 n 1000

Эффективная мощность, кВт Pe 2650

Степень сжатия ε 14,5

Коэффициент избытка воздуха α 2,2

Давление наддува (абсолютное), МПа pk 0,28

Низшая теплота сгорания дизельного топлива, МДж/кг Qн 42,7

Элементарный состав дизельного топлива, %:
– углерод
– водород
– кислород

 
С
Н
О

 
87,0
12,6
0,4
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Параметры газа в термодинамических си-
стемах описываются дифференциальными урав-
нениями сохранения массы и энергии и уравне-
нием состояния. Решают эти системы уравнений 
методом Рунге — Кутта 4-го порядка, при кото-
ром осуществляется четырехкратное решение 
уравнений на сравнительно крупном расчетном 
шаге. Это приводит к значительным затратам ма-
шинного времени. Для сокращения времени сче-
та реализован метод повышенного быстродей-
ствия, основанный на пошаговом определении 
параметров газа в открытой термодинамической 
системе путем решения системы нелинейных 
алгебраических уравнений, полученных преоб-
разованием интегральных уравнений баланса 
массы и энергии и уравнения состояния, за-
писанных для произвольного термодинамиче-
ского процесса. При записи исходной системы 
разностных уравнений сделаны общепринятые 
в таких случаях допущения: об однородности 
термодинамической системы, о справедливости 
уравнения состояния Менделеева — Клапейро-
на, о зависимости свойств рабочего тела от со-
става и температуры. Исходная система уравне-
ний имеет вид

 U U pdV I Q Q
V

V

j x w2 1

1

2

= +∑ +∫ * ;  (1)

G G G j2 1 =∑∆ ;

 pV GRT= ,  (2)

где U1, U2 — внутренняя энергия тела в нача- 
ле и в конце термодинамического процесса;  

pdV
V

V

1

2

∫  — механическая работа, совершаемая 

рабочим телом; I Qj x
* + �  — энтальпия рабочего 

тела, подведенная к системе в результате добав-
ления массы ∆G j  от j-го источника массы; Qx — 
количество теплоты, подведенной к рабочему 
телу от постороннего источника; Qw — количе-
ство теплоты, отведенной в стенки; G1, G2 — мас-
са рабочего тела в начале и в конце термодина-
мического процесса; p, V, G, R, T — давление, 
объем, масса, газовая постоянная и температу-
ра рабочего тела. Способ расчета внутренней 
энергии, входящей в уравнение энергетического 
баланса, зависит от известных данных о физиче-
ских свойствах рабочего тела [11, 12].

В настоящее время широкое распростра-
нение получили таблицы зависимостей сред-

них массовых изохорных теплоемкостей газов  
от температуры Cv = f(t) в интервале от t0 = 0 °C 
до t. Рабочее тело удобно рассматривать как 
смесь двух газов. Обозначим концентрацию 
продуктов сгорания в этой смеси через r. Для 
дизеля эти два газа — чистый воздух (r = 0)  
и продукты полного и совершенного сгорания 
(сгорания при α  =  1) (r = 1). Тогда выражение 
для внутренней энергии рабочего тела, имеюще-
го массу G, температуру t и концентрацию про-
дуктов сгорания r

U G C t ur t rV= +[ ]( , ) ( ) ,0

где u r0( )  — удельная внутренняя энергия рабо-
чего тела при температуре t0.

При рассмотрении замкнутой термодина-
мической системы обычно полагают u r0 0( ) ,=   
а когда масса и состав рабочего тела переменны, 
то u r0( )  может быть определена по энергии су-
блимации по справочным данным:

 
u

u

r0

0

487 300

449 4600

( )

( )

=
=

  Дж/кг;

  Дж/кг.
 (3)

Средняя теплоемкость газов C r tV ( , )  за-
дается в табличном виде, а теплоемкость смеси 
определяется из соотношения аддитивности 

 C C r Cr t t t rV V V( , ) ( , ) ( , )( ).= − −1 0 1  (4)

В этом случае величина C r tV ( , ),  являющаяся 
функцией двух переменных r и t, удовлетво- 
ряет теореме Лагранжа, и для малого изменения 
переменных r и t можно записать уравнения

∆

∆ ∆

C C r t C r t

dC r t

dr
r

dC r t

dt

r tV V V

V V

( , ) ( ) ( )

( ) ( )

, ,

, ,

= =

= +

−2 2 1 1

2 2 2 2 tt;

∆ ∆ ∆u
du

dr
r u u r0

0
0 01 0= = [ ]−( ) ( ) ,

где dC r t

dr
C C ttV

V V
( )

( , ) ( )
,

, .2 2
121 0= −

Механическую работу в рассматриваемом про-
цессе можно найти, введя допущение, справед-
ливое для малого изменения параметров термо-
динамического процесса:

 
V

V

pdV
p p

V V p V
1

2
1 2

2 1
2∫ = =
−

−( .) ∆  (5)
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Среднее давление p можно определить  
из уравнения состояния (2) после подстановки 
в него параметров, соответствующих середине 
рассматриваемого интервала: 

G G
G

T T
T

V V
V

= + = + = +1 1 1
2 2 2

∆ ∆ ∆
; ; .         (6)

Тогда, введя обозначение

B
R V

V V
=

⋅
+
∆
∆1 2/

,

можно получить уравнение для механической 
работы, подставив выражения (2) и (6) в (5):

V

V

PdV BG T
B

T G
B

G T
B

G T
1

2

1 1 1 1
2 2 4∫ = + + +∆ ∆ ∆ ∆ .   (7)

Запишем выражения для внутренней энер-
гии в начале и конце рассматриваемого термо-
динамического процесса

 U G C r t t u rV1 1 1 1 1 0 1�� = +[ ]( ) ( ), ;  (8)

 U G C r t t u rV2 2 2 2 2 0 2�� = +[ ]( ) ( ), ,  (9)

а также выражения для приращения парамет- 
ров термодинамической системы

∆ ∆ ∆ ∆T T T p p p r r r V V V= = = =2 1 2 1 2 1 2 1; ; ; .� � �       (10)

Подставив формулы (3), (4), (7−10) в (1),  
после преобразований с учетом обозначений

a
dC r t

dt
GV=

( ),
;2 1

2

b G C r t at G
dC r t

dr
r

B
G

B
G

V
V= + + +

+ +

2 1 1 1 2
1 1

1
2 4

( )
( )

,
,

;

∆

∆

c u r G G
du

dr
r C r t t G

G t
dC r t

dr
r BG

V

V

= + + +

+ +

0 1 2
0

1 1 1

2 1
1 1

1

( ) ( )

( )

,

,

∆ ∆ ∆

∆ TT
B

T GQ

I Q

x

j w

1 1
2

+ −

−∑ +

∆

получим разрешающую систему нелинейных 
алгебраических уравнений:

G G G

r
G r G r

G

G G G

r r r

V V V

T T

j

j j

2 1

2
1 1

2

2 1

2 1

2 1

2 1

= +∑

=
+∑

=
=
= +

=

∆

∆

∆
∆

∆

;

;

;

;

;

++
+

=






















b b ac

a

p
G R T

V

2

2
2 2 2

2

4

2
;

,

где rj — концентрация продуктов полного и со-
вершенного сгорания в массе ΔGj. Газовая по-
стоянная R определяется на каждом расчетном 
шаге в зависимости от концентрации из соотно-
шения аддитивности:

R r R r R r2 2 21 0 1( ) ( ) ( )( ).= + −

Использование разностной формы записи 
законов сохранения вместо дифференциальной 
позволяет при большом расчетном шаге полу-
чать значительно более высокую точность ре-
зультатов, поскольку точность решения систе-
мы дифференциальных уравнений, в отличие 
от интегральных, существенно снижается при 
увеличении шага. Сравнение быстродействия 
различных расчетных методов показало, что ме-
тод разностных уравнений превосходит наибы-
стрейший из традиционных методов более чем  
в 5 раз при одинаковой точности.

Расчет теплофизических свойств  
рабочего тела

Зависимости средних изохорных теплоемкостей 
воздуха Cv_air, стехиометрических отработавших 
газов (ОГ) в дизеле Cv_ogd от температуры t и ко-
эффициента избытка воздуха при сгорании α 
представлены в табл. 2.

Для дизельного процесса, протекающего 
при коэффициенте избытка воздуха α от 1,8  
до 2,2, средняя теплоемкость определяется в за-
висимости от температуры t и концентрации r 
стехиометрических ОГ по уравнению аддитив-
ности: 

∆C r t C r Ct t rV V V( ) ( , ) ( , ) ( ), ,= +⋅ ⋅ −1 0 1

где C C C Ct t t tV V ogt V V air( , ) ( ) ( , ) ( ).,1 0= =_ _  
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Тогда газовая постоянная будет выражена 
формулой

R r R r R r( ) ( ) ( ) ( ),= ⋅ + ⋅ −1 0 1�� �

где R R R Rogd air( ) ; ( ) .1 0�� � � � �= =  

Средняя изобарная теплоемкость использу-
ется для расчета энтальпии перетекающих масс 
газа i = СрТ, тогда расчетное соотношение для Ср 
примет следующий вид:

C
C t u

R rr t
r t r

T
p

V( , )
( , ) ( )

( ).=
+

+
⋅ 0 � ��

Показатель адиабаты k определяется путем 
деления производной энтальпии по температу-
ре на производную внутренней энергии по тем-
пературе. Производные рассчитываются чис-
ленным методом по данным табл. 2.

Методика теплового расчета  
Гриневецкого — Мазинга

Методика теплового расчета ДВС основы- 
вается на методе, разработанном в 1907 г. Васи- 
лием Игнатьевичем Гриневецким, профессором 
Императорского Московского технического 
училища (наст. МГТУ им. Н.Э. Баумана) [14]. 
Этот метод, усовершенствованный в дальней-
шем Евгением Карловичем Мазингом и други-
ми отечественными учеными, в современном 
его виде принято называть методом Гриневец- 
кого — Мазинга [15].

Сложность процессов, составляющих дей-
ствительный рабочий цикл ДВС, не позво-
ляет получить его точного математического 
описания, поэтому в случае метода Гриневец- 
кого — Мазинга речь идет о расчете цикла, при 
рассмотрении которого сделан ряд упрощаю-

Таблица 2. Зависимости средних изохорных теплоемкостей, Дж/(кг ⋅ K): воздуха Cv_air,  
стехиометрических ОГ в дизеле Cv_ogd от температуры t и коэффициента α избытка воздуха при сгорании

t, °C
Cv_ogb Cv_air Cv_ogd

α = 0,6 α = 0,7 α = 0,8 α = 0,9 α = 1,0 α = 1,2

0 835,9 821,2 807,4 796,1 785,6 775,2 716,4 784,6

200 854,8 842,2 827,1 817,0 806,6 797,4 724,4 810,7

400 877,8 864,0 849,7 840,1 830,9 820,0 739,6 839,4

600 902,9 889,5 876,5 867,3 857,3 847,6 761,5 867,0

800 928,1 914,7 902,9 893,7 884,1 872,8 783,2 892,0

1000 952,0 939,4 929,3 919,7 911,3 899,2 803,2 915,9

1200 974,2 963,7 953,2 945,3 937,7 923,9 820,9 936,7

1400 996,4 985,5 974,6 965,0 959,5 944,4 837,0 954,5

1600 1015,2 1005,6 994,3 986,3 976,3 963,7 851,1 970,4

1800 1032,8 1019,0 1009,8 1002,2 994,7 977,5 863,6 984,5

2000 1047,5 1034,9 1024,5 1016,1 1008,1 993,0 875,1 997,3

2200 1060,1 1047,5 1036,6 1028,5 1019,4 1003,5 885,7 1009,0

2400 1072,6 1059,5 1049,2 1038,7 1031,6 1015,7 895,6 1020,0

2600 1086,0 1069,7 1058,8 1050,9 1043,3 1026,6 904,6 1030

2800 1099,0 1081,9 1070,1 1060,9 1054,2 1037,0 913,1 1040,0

3000 1112,4 1094,8 1081,0 1072,6 1064,3 1047,5 921,1 1049,0

Свежий заряд
Rszb Rair –

268,3 271,2 274,2 275,7 276,7 277,6 287,1

Отработавшие 
газы

Rogb –
Rogd

324,1 316,2 306,3 300,4 291,5 291,5 291,1
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щих допущений. Так, процесс сгорания заменен 
смешанным (изохорно-изобарным) подводом 
теплоты, а процессы сжатия и расширения при-
нимаются происходящими по политропам с по-
стоянными показателями. Кроме того, класси-
ческий вариант данного метода не предполагает 
рассмотрения процессов газообмена, поэтому 
цикл замыкается изохорным отводом теплоты 
в конце процесса расширения [16]. Несмотря 
на существенные упрощения, тепловой рас-
чет ДВС по этому методу позволяет с удовлет-
ворительной точностью определить не только 
основные параметры цикла, но и показатели, 
характеризующие эффективность протекания 
рабочего процесса и экономичность двигателя. 
Отметим, что в методе Гриневецкого — Мазинга 
используются только значения максимального 
давления сгорания, но не учитываются ни угол 
опережения зажигания, ни время достижения 
максимального давления сгорания pz [17].

Суть метода заключается в том, что реаль-
ное изменение давления в процессе сгорания 
заменяется условно эквивалентным подводом 
теплоты по изохоре c–z и изобаре z’–z, как по-
казано на рис. 1.

В действительном процессе участок сго-
рания топлива характеризуется плавной кри-
вой с–m–у (см. рис. 1). Максимальное давление 
сгорания достигается в точке m после прохож-
дения поршнем верхней мертвой точки (ВМТ)  
и является функцией процесса сгорания. Завер-
шается процесс сгорания в начале процесса рас-
ширения в точке y. Предложенная схематиза-
ция соответствует термодинамическому циклу  
со смешанным подводом теплоты, однако  

в предложенном методе, в отличие от идеально-
го цикла, учитывается изменение массы рабоче-
го тела вследствие сгорания топлива, изменение 
его термодинамических параметров в зависи-
мости от температуры и состава, теплообмен со 
стенками цилиндра.

В начале процесса сгорания (точка с) извест-
ны давление p, температура T, масса и объем ра-
бочего тела V.

Напомним, что при отсутствии утечек ра-
бочего тела в процессе сжатия молярная масса 
рабочего тела M равна массе рабочего тела в на-
чале такта сжатия Gа. При расчете параметров 
процесса сгорания необходимо определить зна-
чения этих же параметров в точках z′ и z. Про-
межуточные состояния рабочего тела рассма-
триваемом методе не рассчитываются.

В точке z′ известен только объем, так как 
Vz′ =Vc. В точке z при допущении о завершении 
химических реакций окисления топлива мо-
жет быть определена молярная масса рабочего 
тела Мz = Мc + ΔM, где ΔM — приращение мас-
сы рабочего тела вследствие сгорания топлива, 
кмоль. В данной постановке задача неразреши-
ма из-за слишком большого числа неизвестных 
параметров. В.И. Гриневецкий предложил счи-
тать известным значение максимального давле-
ния сгорания, выбирая его при проектировании 
нового двигателя соответствующим значению 
для двигателя-прототипа. Это позволяет опре-
делить координаты точки z на p–V-диаграмме  
и уменьшить число неизвестных термодинами-
ческих параметров в точке z до двух (Тz и Vz). 

Параметры процесса сгорания рассчиты-
вают исходя из массы сжигаемого топлива, 
массы компонентов рабочего тела выражены  
в киломолях. Температура рабочего тела в точ-
ке z определяется из уравнения первого закона 
термодинамики, которое применительно к про-
цессу сгорания может быть выражено в конеч-
ных разностях в виде

∆Qсz = ∆Ucz + ΔLz’z,

где ΔUcz  =  Uz  –  Uc — приращение внутренней 
энергии рабочего тела на участке сгорания;  
ΔLz’z — внешняя работа, совершаемая рабочим 
телом на изобарном участке процесса сгорания; 
ΔQcz — количество теплоты, расходуемое при 
сгорании 1 кг топлива на повышение внутрен-
ней энергии рабочего тела и совершение меха-
нической работы на участке с–z′–z. При полном Рис. 1. К расчету процесса сгорания
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сгорании 1 кг топлива выделится количество 
теплоты, равное Qн. В рассматриваемом методе 
расчета сгорания принимается, что

∆Q Q Q Qcz
cz cz= н нс охл,

где Qcz
нс  — теплота, не выделившаяся в точке z 

вследствие того, что не все топливо успело сго-
реть к этому моменту, Qcz

охл  — теплота, отведен-
ная от рабочего тела в стенки камеры сгорания 
на участке сгорания c–z.

В отличие от Qcz
охл,  Qcz

нс  не является оконча-
тельно потерянной теплотой, она будет сообще-
на рабочему телу в начале процесса расширения 
в процессе догорания топлива. Таким образом, 
в методе расчета Гриневецкого — Мазинга ча-
стично учитываются условия реального рабоче-
го процесса. Отношение ΔQcz к Qн называют ко-
эффициентом использования теплоты в точке z:

ξz
czQ

Q
=
∆

н

.

Физический смысл этого коэффициента 
заключается в том, что его величина (всегда 
меньше единицы) отражает потери теплоты 
вследствие неполноты сгорания топлива и те-
плообмена. Согласно опытным данным, его зна-
чения для малооборотных и среднеоборотных 
дизелей составляют от 0,75 до 0,90, для высоко-
оборотных — от 0,70 до 0,85.

С учетом того что ∆Q Qcz z= ξ н,  дальнейшие 
преобразования уравнения ∆ ∆ ∆Q U Lcz cz z z= + ′  
сводятся к подстановке в него развернутых 
выражений для внутренней энергии и работы 
применительно к начальной и конечной точкам 
процесса (с и z).

Формула ∆ ∆ ∆Q U Lcz cz z z= + ′  может быть за-
писана в виде

ξz z c z z z cQ U U p V p Vн = − + − .

После подстановки в нее формул для внутрен-
них энергий и масс рабочего тела в начальной  
и конечной точках процесса сгорания и неслож-
ных алгебраических преобразований получим 
уравнение сгорания топлива в окончательном 
виде:

 
ξ

α γ
λ

β λ

z

r
vc c

vc z

Q

L
c T

c T

н

0 1
8 314

8 314

( )
( , )

( , ) ,

+
+ + =

= +
 (11)

где λ = p pz c/ .  

В результате подстановки в левую часть 
уравнения (11) уже известных из расчетов пара-
метров процессов наполнения и сжатия и при-
нятых согласно рекомендованным пределам зна-
чений параметров, в каждом конкретном случае 
расчета будет получено некоторое числовое 
значение С. В правой части уравнения теплоем-
кость смеси газов является функцией искомой 
температуры Тz , поэтому в итоге уравнение сго-
рания приводится к виду AT BT Cz z

2 0+ − = ,  где 
А, В и С — числа. Уравнение можно привести  
к виду T C B ATz z= +/( )  и решать его методом 
последовательных приближений, задавая в ка-
честве первого приближения значение темпера-
туры Tz в знаменателе формулы из 1800…2300 K, 
которая характерна для дизелей [12].

Из формулы (11) очевидно, что с увели-
чением λ, ξz, Тc и уменьшением α температура  
в конце сгорания увеличивается и наоборот. 
Как уже отмечалось ранее, значение максималь-
ного давления сгорания pz должно быть принято  
по данным двигателя-прототипа. Для определе-
ния объема в точке z запишем уравнения состо-
яния рабочего для начальной и конечной точек 
процесса сгорания p V RM Tz z z z=  и p V RM Tc c c c= .  
разделив почленно первое на второе, получим 
λρ = βTz/Tc. Определив из этого уравнения зна-
чение степени предварительного расширения 
рабочего тела ρ, получим искомое значение 
V Vz c= ρ.  Таким образом, все термодинамиче-
ские параметры состояния рабочего тела в точ- 
ке z определены.

Результаты расчетов рабочего процесса

Результаты моделирования параметров дизеля  
в открытой термодинамической системе приве-
дены в табл. 3.

Индикаторная диаграмма рабочего процес-
са приведена на рис. 2.

Результаты расчета рабочего процесса дизе-
ля по методу Гриневецкого — Мазинга приведе-
ны в табл. 4 и на рис. 3.

Анализ результатов

Сравнение результатов моделирования в про-
граммном комплексе «Дизель-РК» и расчета для 
дизеля 16ЧН 26/26 приведено в табл. 5.

Индикаторные диаграммы на рис. 2, 3 прак-
тически идентичны. Различие обусловлено тем, 
что в теоретическом расчете показатели поли-
троп сжатия и расширения приняты постоян-
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Таблица 3. Результаты моделирования в открытой термодинамической системе параметров  
двигателя 16ЧН 26/26 в дизельном цикле

Параметр Обозначение Единицы измерения Значение

Максимальное давление сгорания pz МПа 14,2

Максимальная температура сгорания Tz K 1843,7

Температура в конце расширения Tb K 1063,7

Среднее эффективное давление pm.e МПа 1,45

Удельный эффективный расход топлива ge г/(кВт ⋅ ч) 202,3

Эффективный КПД ηe % 41,7

Механический КПД ηm % 86,97

Эффективная мощность Pe кВт 2650

Рис. 2. Индикаторная диаграмма рабочего процесса 
двигателя 16ЧН 26/26 в координатах pс–V (параметры 

режима Pe = 2650 кВт при n = 1000 мин–1)

Таблица 4. Результаты расчета рабочего процесса двигателя 16ЧН 26/26 в дизельном цикле  
по методу Гриневецкого — Мазинга

Параметр Обозначение Единицы измерения Значение

Максимальное давление сгорания pz МПа 14

Максимальная температура сгорания Tz K 1870

Температура в конце расширения Tb K 1059,4

Среднее эффективное давление pm.e МПа 1,45

Удельный эффективный расход топлива ge г/(кВт ⋅ ч) 202,2

Эффективный КПД ηe % 41,7

Механический КПД ηm % 87,52

Эффективная мощность Pe кВт 2650

Рис. 3. Расчетная индикаторная диаграмма в коор-
динатах p–V по методу Гриневецкого — Мазинга
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ными, а при моделировании имеют переменное 
значение в зависимости от температуры рабоче-
го тела и поверхностей, ограничивающих объем 
цилиндра.

Также выполнено наложение друг на дру-
га графических зависимостей в координатах 
p–V как полученных индикаторных диаграмм, 
так и индицированием цилиндра двигателя 
16ЧН  26/26 на испытательном стенде путем 

установки датчика давления в крышку цилин-
дра (рис. 4).

Анализ результатов испытаний и расче-
та рабочего процесса дизеля верифицируется  
с данными технических условий на дизель-гене-
ратор 18-9ДГ, что свидетельствует о допустимой 
достоверности методик расчета и обоснован-
ном выборе исходных данных. Разница между 
результатами моделирования и расчета дизеля 
не превышает 5 %.

Заключение

Анализ рабочих процессов среднеоборот-
ного дизельного двигателя типа 16ЧН 26/26 ме-
тодом Гриневецкого — Мазинга и с использо-
ванием программного комплекса «Дизель-РК» 
показал хорошую сходимость теоретически 
рассчитанных показателей, а также результатов 
наложения индикаторных диаграмм. Расхожде-
ние между расчетными значениями составляет 
менее 5 %, что подтверждает достаточную точ-
ность применяемых методик анализа и выбора 
исходных данных. Это позволяет рекомендо-
вать указанные методы для оптимизации харак-
теристик двигателей, минимизируя временные 
и материальные затраты.

Таблица 5. Сравнение результатов моделирования в открытой термодинамической системе  
и расчета по методу Гриневецкого — Мазинга двигателя 16ЧН 26/26 в дизельном цикле

Параметр Обозначение Единицы  
измерения Моделирование Расчет Разница, %

Температура в начале сжатия Ta K 375,8 381,1 1,4

Давление в конце сжатия pc МПа 10,59 10,32 2,5

Температура в конце сжатия Tc K 1016,7 1016,5 0,02

Максимальное давление сгорания pz МПа 14,2 14,0 1,4

Максимальная температура сгорания Tz K 1873,7 1870,0 0,2

Температура в конце расширения Tb K 1063,7 1059,36 0,4

Среднее эффективное давление pm.e МПа 1,45 1,45 0

Удельный эффективный расход топлива ge г/(кВт ⋅ ч) 202,3 202,2 0,05

Эффективный КПД ηe % 41,7 41,7 0

Механический КПД ηm % 0,8697 0,8752 0,6

Эффективная мощность Pe кВт 2650 2650 0

Рис. 4. Наложение индикаторных диаграмм:
 метод Мазинга — Гриневецкого;  расчет  

в «Дизель-РК»;  индицирование двигателя на стенде
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Формирование профиля кулачка газораспределения  
двигателя внутреннего сгорания с выравниванием износа  
по углу поворота распределительного вала

А.В. Васильев1, М.Н. Покусаев2, О.А. Какорина1, Ю.С. Бахрачева1

1 Волгоградский государственный университет, Волгоград, Российская Федерация
2 Астраханский государственный технический университет, Астрахань, Российская Федерация

Forming a gas distribution cam profile of the internal combustion engine 
by wear alignment according to the camshaft rotation angle

A.V. Vasilyev1, M.N. Pokusaev2, O.A. Kakorina1, Y.S. Bakhracheva1

1 Volgograd State University, Volgograd, Russian Federation
2 Astrakhan State Technical University, Astrakhan, Russian Federation

В работе использован метод пошагового численного формирования закона движения толкателя, 
определяющего профиль кулачка. Получаемый закон не описывается какой-либо заранее задан-
ной аналитической зависимостью, а представляется в численном виде. При этом алгоритм его 
формирования позволяет максимизировать площадь под кривой перемещения толкателя при 
выполнении на каждом шаге заданных ограничений, связанных с кинематикой, динамикой, тех-
нологичностью и надежностью механизма. Предложено усовершенствование численного мето-
да профилирования кулачка, связанное с введением дополнительного ограничения на скорость 
изнашивания профиля кулачка, и представлены некоторые результаты, получаемые при исполь-
зовании этого усовершенствованного метода. Показана возможность снижения и выравнива-
ния износа по углу поворота кулачка. Предлагаемый подход способствует сохранению в про-
цессе изнашивания конфигурации кулачка, его кинематических и динамических характеристик 
и, следовательно, повышению его работоспособности и надежности.

Ключевые слова: линейный износ, изнашивание, профиль кулачка, численный метод, интен-
сивность изнашивания, ускорение толкателя, двигатель внутреннего сгорания, распределитель-
ный вал

�e paper applies the method of step-by-step numerical formation of the pusher motion law, which 
determines the cam pro�le. �e resulting law is not described by any prede�ned analytical dependence, 
but is presented numerically. At the same time, the algorithm of its formation makes it possible to 
maximize the area under the displacement curve of the pusher while ful�lling at each step the speci�ed 
restrictions related to kinematics, dynamics, manufacturability and reliability of the mechanism. �e 
paper proposes an improvement in the numerical cam pro�ling method associated with introduction 
of the additional restriction in the cam pro�le wear rate, and presents certain results obtained using this 
improved method. �e proposed approach helps to preserve the cam con�guration, its kinematic and 
dynamic characteristics during wear, and, consequently, to increase its operability and reliability.

Keywords: linear wear, wear, cam pro�le, numerical method, wear rate, pusher acceleration, internal 
combustion engine, camsha¡
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Введение

Профилирование кулачков газораспределения 
поршневого двигателя предполагает решение 
ряда сложных, зачастую противоречивых за-
дач. С одной стороны, для обеспечения высоко-
го качества протекания процессов газообмена 
требуется обеспечить максимальное значение 
параметра «время — сечение»* клапана, опреде-
ляемое, в частности, площадью под кривой пе-
ремещения толкателя. С другой — необходимо 
выполнить ряд требований по кинематическим, 
динамическим, прочностным и другим харак-
теристикам, связанным с работоспособностью 
и надежностью сопряжения «кулачок — толка-
тель» и механизма газораспределения в целом.

Одним из таких требований, определяю-
щим долговечность работы механизма, явля-
ется обеспечение износостойкости его деталей  
(в частности, кулачков распределительного 
вала). Выполнение этого требования в значи-
тельной степени зависит от закона движения 
толкателя и конфигурации профиля кулачка. 
Износ профиля кулачка приводит к смещению 
фаз газораспределения, уменьшению подъема 
клапана и, следовательно, снижению значения 
параметра «время — сечение». Кроме того, не-
равномерный износ по углу поворота кулачка 
изменяет конфигурацию профиля, кинематику 
толкателя (в частности, его ускорения), что мо-
жет привести к повышению динамических на-
грузок в приводе клапана и даже к потере его 
работоспособности (нарушению силового за-
мыкания кинематической цепи).

При профилировании кулачков газораспре-
деления часто применяют методы заранее задан-
ного способа описания конфигурации профиля 
кулачка или закона движения толкателя, кото-
рый определяет профиль [1, 2]. Это приводит  
к различной скорости изнашивания в разных 
точках профиля, поскольку кинематические  
и гидродинамические характеристики в этих 
точках различаются. Таким образом, при ис-
пользовании этих методов практически невоз-
можно добиться выравнивания износа по углу 
поворота кулачка, что особенно важно для 
участков с наиболее интенсивным изнашива- 
нием. Кроме того, принятие в процессе про-

* «Время — сечение» — интегральная сумма про-
изведений проходных сечений, открываемых клапа-
ном, на время.

филирования мер по снижению изнашивания  
в одной точке профиля (где изнашивание мак-
симально) автоматически приводит к изме-
нению профиля и в других точках, связанных  
с упомянутой точкой заранее заданным спосо-
бом описания профиля. Это может привести  
к заметному снижению значения параметра 
«время — сечение» клапана.

Материалы и методы исследований

В данной работе использован метод пошагового 
численного формирования закона движения тол-
кателя, определяющего профиль кулачка [2, 3]. 
Получаемый закон не описывается какой-либо 
заранее заданной аналитической зависимостью, 
а представляется в численном виде. Алгоритм 
его формирования позволяет максимизировать 
площадь под кривой перемещения толкателя 
при выполнении на каждом шаге заданных огра-
ничений, связанных с кинематикой, динамикой, 
технологичностью и надежностью механизма.

В данной работе предложено усовершен-
ствование данного метода, связанное с введени-
ем дополнительного ограничения на скорость 
изнашивания профиля кулачка, и представлены 
некоторые результаты, получаемые при исполь-
зовании этого усовершенствованного метода. 
Предлагаемое нововведение состоит в том, что  
в процессе формирования участков положи-
тельного и отрицательного ускорения толкателя 
с достаточно малым шагом Δϕ по углу поворо-
та кулачка максимизация абсолютных значений 
ускорения на каждом шаге осуществляется  
с учетом упомянутого выше дополнительного 
ограничения 

 ∆ ∆s s≤ max ,   (1)

где Δs — текущее значение скорости изнашива-
ния профиля кулачка; Δsmax — задаваемое пре-
дельно допускаемое значение.

В результате ограничение (1) может быть 
активным на участке значительной протяжен-
ности профиля кулачка, т.  е. в каждой точке 
этого участка будет выполняться равенство 
∆ ∆s s= max .  Таким образом, ограничение (1) бу-
дет являться формообразующим на этом участ-
ке профиля с максимально допускаемой скоро-
стью изнашивания. Это значит, во-первых, что 
скорость изнашивания будет ограничиваться. 
Во-вторых, будет достигнуто выравнивание из-
носа в области его наибольших значений, о важ-
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ности чего говорилось выше. В-третьих, такой 
подход не вызовет существенного уменьшения 
параметра «время — сечение» клапана, посколь-
ку коррекция профиля по данному ограниче-
нию на участке, где оно активно, не приведет  
к изменению профиля в других точках, где ско-
рость изнашивания невелика и не является кри-
тичной.

Линейный износ рабочей поверхности ку-
лачка за цикл нагружения

 ∆h J s J b
v

v
h h= = ⋅тр

ск2
1

,  

где Jh — интенсивность изнашивания, опреде-
ляемая как отношение линейного износа к пути 
трения; sтр — путь трения; b — полуширина ли-
нии контакта по Герцу; vск — скорость скольже-
ния в контакте; v1 — скорость перемещения точ-
ки контакта по кулачку.

Скорость изнашивания в данной точке про-
филя

∆ ∆ ∆s h
n

h J b
v

v
h= = =
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30 1

60 1

ω
π

ω
π

ск ,          (2)

где n — частота вращения кулачка, мин–1; ω — 
угловая скорость вращения кулачка, рад/с.

Значение входящей в это соотношение сред-
ней интенсивности изнашивания за один цикл 
нагружения Jh может быть вычислено, напри-
мер, по формуле Ю.В. Воробьева [4, 5]:
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где k — коэффициент, учитывающий влияние 
дополнительных параметров на износ пары,  
и определяемый экспериментально; σ  — наи-
большее нормальное напряжение; HB  — твер-
дость материала; fmax  — наибольшее значение 
коэффициента трения; f — коэффициент трения, 
реализуемый в кулачковой паре; Rа1  и Rа2  — па-
раметры шероховатости поверхностей; hгр — 
толщина граничной пленки; ρ  — приведенный 
радиус кривизны контактирующих поверхнос- 
тей; μ — динамическая вязкость масла при тем-
пературе вступающих в контакт поверхностей; 
v k∑  и vск  — соответственно скорости качения 

и скольжения; Рпн — нагрузка на единицу длины 
контакта; βм — пъезокоэффициент масла; λ — 
теплопроводность масла; Pe1 2,  — среднее число 
Пекле; αт — коэффициент, характеризующий за-
висимость вязкости масла от температуры. При-
ближенный расчет коэффициента трения при 
качении со скольжением осуществляли по эмпи-
рическим зависимостям, приведенным в [4, 5]. 
Значение коэффициента k определяли исходя из 
рекомендаций, приведенных в [5–9].

Результаты

Приведенные ниже результаты расчетов были 
получены для рычажного кулачкового клапан-
ного привода двигателя ВАЗ (рис. 1). Приведем 
основные геометрические параметры кулачко-
вого привода. Расстояние А между осями вра-
щения кулачка и качания рычага составляет  
46 мм, радиус R0 начальной окружности кулачка 
15 мм, радиус Rт0 цилиндрической поверхности 
рычага, контактирующей с кулачком, 25 мм, рас-
стояние Rт между осью качания рычага и осью 
его цилиндрической поверхности контакта  
с кулачком 39 мм. При расчете нагруженности 
пары использовались следующие данные: мас-
са движущихся частей механизма, приведенная  
к клапану, 0,3 кг, суммарная жесткость клапан-
ных пружин 31719 Н/м, начальная сила под-
жатия пружин 419 Н. На рис. 1 использованы 
следующие обозначения: θ — угол между ли-
ниями О1О2 и ОО2 (О — ось вращения кулач-
ка, О1 — центр цилиндрической поверхности 
контакта рычага, О2 — ось качания рычага,  
О10 — начальное положение центра О1, когда 

Рис. 1. Схема кулачкового механизма  
привода клапана 
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рычаг контактирует с начальной окружностью 
кулачка), β — угол между связанным с кулачком 
фиксированным радиус-вектором (в данном 
случае соединяющим центр начальной окруж-
ности кулачка с его вершиной) и линией, со-
единяющей точки О и О1, ϕ — угол поворота ку-
лачка; χ — угол давания; ω — угловая скорость 
вращения кулачка, рад/с.

Кривая второй производной от перемеще-
ния толкателя по углу поворота кулачка (ана-
лог скорости толкателя) состоит из участка 1–2  
(рис. 2) положительных и участка 3–4 отрица-
тельных значений поверхности подъема и 5–6 по- 
ложительных и 7–8 отрицательных значений 
поверхности опускания. Эти участки представ-
ляют собой кусочно-линейные функции, сфор-
мированные из отрезков с достаточно малым 
шагом 0,5° по углу поворота кулачка, начиная 
соответственно от начала участка 1–2 положи-
тельных значений и конца участка 3–4 отрица-
тельных значений для поверхности подъема 
толкателя, а также от начала участка 5–6 поло-
жительных значений и конца участка 7–8 отри-
цательных значений для поверхности опуска-
ния. В исходных точках 1 (на границе с участком 
0,1 сбега), 4 (на вершине кулачка), 5 (на границе 
с участком 9,5 сбега) и 8 (на вершине кулачка) 
заданы начальные условия: значения перемеще-
ния толкателя и его производных по третий по-
рядок включительно.

Алгоритм одновременного пошагового фор- 
мирования участков положительных и отрица-
тельных значений аналога ускорения толкателя 
предполагает выбор на каждом шаге наиболь-
ших по абсолютной величине значений при 

выполнении задаваемых ограничений. К этим 
ограничениям относятся ограничения на про-
изводные второго, третьего и четвертого по-
рядков от перемещения толкателя по углу пово-
рота кулачка (что способствует максимизации 
площади под кривой перемещения толкателя),  
а также ограничения на величину скорости из-
нашивания Δs. Значение Δs определяется по 
приведенному выше соотношению (2). 

Задаваемые ограничения на производные 
третьего и более высоких порядков определяют 
плавность изменения ускорения толкателя, вли-
яющую на динамические качества клапанного 
привода (виброактивность). Их соответствую-
щие текущие значения в процессе формирова-
ния профиля определяют по формуле

 s
s s
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k i
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i i
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где si
k( )   — производная k-го порядка (k > 2)  

в i-й точке стыка отрезков; si
k( )−1  и si

k
−

−
1

1( )  — про-
изводные (k–1)-го порядка соответственно  
в i-й и (i–1)-й точках стыка отрезков; ϕi и ϕi–1 — 
углы поворота кулачка соответственно в i-й  
и (i–1)-й точках стыка отрезков. Законы изме-
нения первой производной (аналога скорости 
толкателя) и перемещения толкателя s (рис. 3) 
определяют путем численного интегрирования 
формируемого пошагово закона аналога уско- 
рения.

Заданная общая угловая протяженность 
участков подъема и опускания составляла 134° 
угла поворота кулачка. Угловую скорость вра-

Рис. 2. Аналог ускорения толкателя по углу поворота 
кулачка: 

сплошная линия — при ограничении скорости изнашива-
ния; штриховая линия — при ограничении интенсивности 

изнашивания

Рис. 3. Перемещение толкателя по углу поворота 
кулачка:

сплошная линия — при ограничении скорости изнашива-
ния; штриховая линия — при ограничении интенсивности 

изнашивания
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щения кулачка ω при расчетах принимали рав-
ной 157 рад/с (n  =  1500 об/мин). Ограничение 
скорости изнашивания может быть выбрано 
исходя из требуемой долговечности работы 
сопряжения «кулачок — толкатель». В данном 
примере реализации в качестве ограничения  
на величину скорости изнашивания было при-
нято Δs ≤ 8,73 ⋅ 10–8 мм/с. Кинематические харак-
теристики (например, ρ, v k∑ ,  vск ),  необходи-
мые для вычисления скорости изнашивания Δs  
в точках профиля кулачка, определяли по извест-
ным формулам, приведенным, например, в [1]. 

На рис. 4 видно, что в диапазоне изменения 
угла поворота кулачка ϕ от –17° до 48° ограни-
чение по скорости изнашивания Δs является  
активным для предлагаемого технического ре-
шения (сплошная линия), и скорость изнаши-
вания является здесь постоянной и предельно 
допускаемой (8,73  ⋅  10–8 мм/с). Таким образом, 
обеспечивается выравнивание скорости изна-
шивания и, следовательно, линейного износа 
профиля через некоторый промежуток вре-
мени, причем это выравнивание имеет место  
в области профиля кулачка, где скорость изна-
шивания и линейный износ имеют наибольшие 
значения.

При этом также видно, что у кулачка той 
же самой угловой протяженности, спрофилиро-
ванного при ограничении интенсивности изна-
шивания [6–10] Jh ≤ 1,35 ⋅ 10–8 (рис. 5, штриховая 
линия), скорость изнашивания Δs изменяется  
в пределах от 8,0 ⋅ 10–8 до 9,45 ⋅ 10–8 мм/с на том 
же участке изменения угла поворота кулачка ϕ  

от –17° до 48°, т.  е. более чем на 18  %. (рис. 4, 
штриховая линия). Таким образом, использо-
вание ограничения на интенсивность изнаши-
вания не позволяет в полной мере выровнять 
скорость изнашивания и, следовательно, линей-
ный износ профиля через некоторый промежу-
ток времени. Действительно, из формулы (1) 
для скорости изнашивания Δs следует, что ве-
личина Δs зависит не только от интенсивности 
изнашивания Jh, но также и от других величин  
(b, vск, v1), изменяющихся по углу поворота ку-
лачка [11–15].

Отметим, что предлагаемое перераспреде-
ление значений аналога ускорения s″ в районе 
вершины кулачка мало влияет на кинемати-
ческие характеристики профиля (сплошные  
и штриховые линии на рис. 2 и 3 практически со-
впадают в выбранных масштабах построения), 
поэтому эффективность кулачка, определяемая 
площадью по кривой перемещения толкателя, 
не уменьшается. Однако это перераспределение 
существенно влияет на характеристики изна-
шивания (см. рис. 4 и 5), выравнивая скорость 
изнашивания и линейный износ.

Таким образом, приведенный пример реа-
лизации предлагаемого технического решения 
подтверждает, что оно обеспечивает выравни-
вание линейного износа профиля по углу по-
ворота кулачка, способствующее сохранению 
конфигурации кулачка, его кинематических  
и динамических характеристик в процессе из-
нашивания, а значит, способствует повышению 
его работоспособности и надежности. 

Рис. 4. Скорость изнашивания кулачка по углу его 
поворота: по углу поворота кулачка: 

сплошная линия — при ограничении скорости изнашива-
ния, штриховая линия — при ограничении интенсивности 

изнашивания

Рис. 5. Интенсивность изнашивания кулачка по углу 
его поворота: по углу поворота кулачка: 

сплошная линия — при ограничении скорости изнашива-
ния, штриховая линия — при ограничении интенсивности 

изнашивания
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Заключение

По итогам проведенного исследования можно 
сделать следующие выводы.

1.  Введение дополнительного ограничения 
на скорость изнашивания позволяет усовершен-
ствовать метод пошагового численного форми-
рования закона движения толкателя, определя-
ющего профиль кулачка.

2.  Применение этого введения позволило не 
только ограничить скорость изнашивания, но и 
обеспечить выравнивание износа по углу поворо-
та кулачка в области наибольших значений износа. 

3. Предлагаемый подход способствует сохра-
нению в процессе изнашивания конфигурации 
кулачка, его кинематических и динамических 
характеристик и, следовательно, повышению его 
работоспособности и надежности.
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СИСТЕМЫ АВТОМАТИЧЕСКОГО УПРАВЛЕНИЯ  
И РЕГУЛИРОВАНИЯ, АВТОМАТИЗАЦИЯ  
И ДИАГНОСТИРОВАНИЕ

УДК 621.436+681.51

Разработка и исследование систем электронного управления  
топливоподачей тепловозных газодизельных двигателей

С.В. Плахов

ООО «ППП Дизельавтоматика», Саратов, Российская Федерация

Design, development and study of the electronic control systems  
for the diesel-gas locomotive engine fuel supply 

S.V. Plakhov

LLC “SPP Dieselavtomatika”, Saratov, Russian Federation

Показана целесообразность реализации в тепловозных двигателях газодизельного цикла,  
в котором природный газ воспламеняется от запальной дозы нефтяного дизельного топлива.  
В таком цикле обеспечивается стабильное воспламенение топливовоздушной смеси в широком 
диапазоне режимов тепловозного газодизельного двигателя. Разработаны системы электронно-
го управления СУДМ.03, СУДМ.04, СУДМ.05, в которых подача газа осуществляется клапанами, 
установленными возле впускных клапанов каждого цилиндра. Подача запального дизельного 
топлива осуществляется с использованием топливных насосов высокого давления с быстродей-
ствующими клапанами, установленными в линиях высокого давления топливных насосов. Экс-
периментальные исследования системы СУДМ.03 в составе двигателя типа Д50 показали, что на 
режимах, соответствующих 1–7 позициям контроллера машиниста, замещение дизельного то-
плива газом составило от 60,3 до 93,9 %, а на режиме, соответствующем 8-й позиции контролле-
ра, — 94,1 %. Испытания системы СУДМ.04 в составе двигателя типа GE7FDL12EFI показали, что 
на режимах, соответствующих 2–7 позициям контроллера, замещение дизельного топлива газом 
составило от 67 до 35 %, а на 8-й позиции контроллера — 36 %. Разработана система электронной 
системы управления СУДМ.05 для перспективного газодизельного двигателя 16ГДГ. Эта система 
включает подсистему регулирования частоты вращения, подсистему управления подачей при-
родного газа и дизельного топлива, подсистему управления пуском, подсистему диагностики  
и аварийной защиты двигателя.

Ключевые слова: двигатель внутреннего сгорания, газодизельный двигатель, нефтяное дизель-
ное топливо, запальная доза, природный газ, система электронного управления топливопода-
чей, показатели топливной экономичности, показатели токсичности отработавших газов

Expediency of implementing a gas-diesel cycle in the locomotive engines, where the natural gas is ignited 
by a sparking dose of the petroleum diesel fuel, is demonstrated. �is cycle ensures stable ignition of 
the fuel-air mixture in a wide range of operating modes of the locomotive gas-diesel engine. In the 
developed SUDM.03, SUDM.04, SUDM.05 electronic control systems, valves installed near the intake 
valves of each cylinder are supplying the gas. �e igniter diesel fuel is supplied using the high-pressure 
fuel pumps with fast-acting valves installed in the high-pressure lines of the fuel pumps. Experimental 
studies of the SUDM.03 system as part of the D50 engine showed that substitution of the diesel fuel 
with gas ranged from 60.3 % to 93.9 % at the 1st to the 7th positions of the driver controller, and was 
94.1 % at the 8th position. Tests of the SUDM.04 system as part of the GE7FDL12EFI engine showed 
that substitution of the diesel fuel with gas ranged from 67 % to 35 % at the controller positions 2–7, 
and was 36 % at the controller position 8. �e SUDM.05 electronic control system was developed for the 
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16GDG advanced gas-diesel engine. �is system includes rotational speed control subsystem, natural 
gas and diesel fuel supply control subsystem, start-up control subsystem, and the engine diagnostics and 
emergency protection subsystem.

Keywords: internal combustion engine, gas-diesel engine, petroleum diesel fuel, pilot dose, natural gas, 
electronic fuel supply control system, fuel e�ciency indicators, exhaust gas toxicity indicators

Введение

Основными показателями современных тепло- 
возных дизельных двигателей остаются пока-
затели их топливной экономичности и токсич-
ности отработавших газов (ОГ) [1–4]. Эффек-
тивным средством улучшения этих показателей 
служит совершенствование рабочего процесса, 
в частности процессов топливоподачи и возду-
хоснабжения [5–7]. Такое совершенствование 
рабочего процесса может быть достигнуто при 
использовании альтернативных топлив [8–10]. 
В качестве наиболее перспективного альтерна-
тивного топлива для транспорта рассматривают 
природный газ (ПГ) [11–13].

При питании ПГ возможна различная орга-
низация рабочего процесса двигателя [14–16]. 
Наиболее эффективным представляется газоди-
зельный цикл, в котором ПГ подается в камеру 
сгорания (КС) через впускную систему двига-
теля, а его воспламенение в КС осуществляется 
от теплоты сгорания запальной дозы дизельно-
го топлива (ДТ) [17–19]. По сравнению с чисто 
газовым циклом, предусматривающим работу 
двигателя только на ПГ, газодизельный цикл 
обеспечивает более надежное воспламенения 
газа, что объясняется большей энергией сгора-
ния запальной дозы ДТ по сравнению с энер- 
гией воспламенения ПГ от свечи зажигания. 
При реализации газодизельного цикла дости-
гаются надежное воспламенение рабочей смеси 
во всем диапазоне режимов работы двигателя, 
приемлемые значения показателей жесткости 
сгорания топлива, значения топливно-экономи-
ческих показателей на уровне значений, харак-
терных для обычного дизельного цикла. Пока-
затели токсичности ОГ при этом существенно 
улучшаются. При конвертировании дизельного 
двигателя на работу на ПГ возможна подача газа 
на входе во впускной коллектор и индивидуаль-
ная подача ПГ по цилиндрам. При подаче газа 
индивидуально в каждый цилиндр возможно 
более полное замещение нефтяного ДТ природ-
ным газом.

В связи с возможностью перевода дизель-
ных двигателей на работу на относительно 

дешевом и экологичном ПГ проводят много-
численные исследования по конвертированию 
двигателей на природный газ [20–27]. Одна  
из серьезных проблем такой конвертации  
на ПГ — необходимость создания надежной  
и эффективной системы автоматического управ-
ления (САУ) топливоподачей тепловозного 
газодизельного двигателя [28–32]. Несколько 
модификаций САУ для газодизельных двигате-
лей разработаны проектно-производственным 
предприятием ООО «ППП Дизельавтоматика» 
(г. Саратов) [33–37]. Цель работы — исследова-
ние системы электронного управления, обеспе-
чивающей поддержа-ние заданного скоростного 
и нагрузочного режима работы газодизельного 
двигателя и взаимосвязанное управление пода-
чей ПГ и запального ДТ в цилиндры тепловозно-
го газодизельного двигателя.

Системы электронного управления  
топливоподачей  
газодизельного двигателя

ООО «ППП Дизельавтоматика» является ве-
дущей организацией в области производство 
приборов и аппаратуры для автоматического 
регулирования или управления для двигате-
лей внутреннего сгорания (ДВС) тепловозно-
го назначения, а также двигателей для авто-
транспортных средств. Учитывая тенденцию  
по переводу ДВС на работу на ПГ, ООО «ППП 
Дизельавтоматика» разработала системы элек-
троуправляемой подачи газа для работы ди-
зельных двигателей по газодизельному циклу. 
Применительно к дизельным двигателям авто-
тракторной техники это следующие системы:

– система электронного регулирования топ- 
ливоподачи типа СЭРГ500;

–  система электронного управления с им-
пульсной подачей природного газа СУДМ.01 для 
конвертации на газодизельный цикл дизельного 
двигателя ЯМЗ-238 трактора К-700; 

–  система электронного управления с им-
пульсной подачей природного газа СУДМ.02 для 
конвертации на газодизельный цикл дизельного 
двигателя ММЗ Д-243 трактора МТЗ-80.1. 
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Для тепловозных дизельных двигателей 
разработаны следующие системы:

– система электронного управления подачей 
природного газа и дизельного топлива СУДМ.03 
для конвертации на газодизельный цикл ди-
зельного двигателя Д50 тепловоза ТЭМ2;

–  система электронного управления по-
дачей природного газа и дизельного топлива 
СУДМ.04 для конвертации на газодизельный 
цикл дизельного двигателя GE  7FDL12EFI теп- 
ловоза 2ТЭ10МПGE;

– система электронного управления подачей 
природного газа и дизельного топлива СУДМ.05 
для перспективного газодизельного двигателя 
16ГДГ на базе дизельного двигателя 16ЛДГ220 
тепловоза ТЭ30.

Возможны различные варианты организа-
ции процесса регулирования частоты вращения 
вала тепловозного газодизельного двигателя.  
На рис. 1, а показаны характеристики, соответ-
ствующие совместной работе регулятора часто-
ты вращения вала за счет подачи ДТ и газово-
го регулятора запальной дозы ДТ. При работе  
в газодизельном цикле газовый регулятор за-
пальной дозы начинает подавать газ, регулятор 
частоты вращения вала при этом уменьшает по-
дачу ДТ до уровня запальной дозы и этот уро-
вень поддерживается газовым регулятором бла-
годаря регулированию подачи ПГ. Причем при 
набросе нагрузки регулятор частоты вращения 

вала увеличивает подачу ДТ, что увеличивает 
расход ДТ в переходных режимах. При альтер-
нативном подходе к организации процесса ре-
гулирования (рис. 1, б) совмещенный регулятор 
ДТ и ПГ обеспечивает фиксированную подачу 
запальной дозы ДТ в газодизельном цикле, уро-
вень которой зависит от скоростного и нагру-
зочного режимов, а подачей ПГ обеспечиваются 
регулирование частоты вращения вала и пере- 
ходные режимы при изменении скоростного  
и нагрузочного режимов. Фиксированная подача 
запальной дозы нефтяного ДТ остается вплоть 
до режима холостого хода. Второй вариант орга- 
низации процесса регулирования реализуется 
системой типа СУДМ.03, управляющей подачей 
ПГ и нефтяного ДТ.

Система электронного управления подачей 
ПГ и нефтяного ДТ типа СУДМ.03 разработана 
для тепловозного дизельного двигателя Д50. Эта 
система управления обеспечивает регулирова-
ние частоты вращения коленчатого вала, инди-
видуальную по цилиндрам двигателя подачу ПГ 
и электронно-управляемый впрыск запальной 
дозы нефтяного ДТ. Структурная схема систе-
мы СУДМ.03 электронного управления подачей 
газа и дизельного топлива показана на рис. 2.

Основные функции системы СУДМ.03 сле-
дующие:

– реализация пропорционально-интеграль-
но-дифференциального закона (ПИД-закона) 

Рис. 1. Различные варианты организации процесса регулирования частоты вращения вала тепловозного 
газодизельного двигателя:

а — с регулятором частоты вращения за счет ДТ и регулятором запальной дозы ДТ за счет ПГ; б — с регулятором частоты 
вращения за счет ПГ при фиксированной запальной дозе ДТ; 1 — частота вращения коленчатого вала двигателя; 2 — на-

грузка; 3 — подача нефтяного ДТ; 3′ — подача запальной дозы ДТ; 4 — подача ПГ
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регулирования частоты вращения вала двигате-
ля за счет изменения подач нефтяного ДТ и ПГ;

–  обеспечение перехода между скоростны-
ми режимами со скоростью, определяемой за-
данным законом;

–  автоматическое изменение угла опере-
жения подачи ДТ как в дизельном, так и газо-
дизельном циклах, а также изменение начала 
подачи газообразного топлива в зависимости 
от скоростного и нагрузочного режима рабо-
ты двигателя; предусмотрена автоматическая 
корректировка этих подач индивидуально  
по каждому топливному насосу высокого давле-
ния (ТНВД) или электроуправляемому газово-
му клапану (ЭГК); 

–  балансировка цилиндров по температу-
рам ОГ на выходе из цилиндров;

– управление газовыми клапанами;
–  диагностика готовности работы в газо- 

дизельном режиме и различные аварийные за-
щиты;

– связь между элементами системы и тепло-
возной системой управления по шине CAN2.0B.

При переводе на газодизельный цикл ис-
пользуют электронную система подачи топли-
ва типа ЭСУВТ и элементы регулятора частоты 
вращения типа РСГ для чисто газовых машин,  
а также газогенераторных машин для стацио-
нарных электростанций.

ПИД-закон регулирования частоты враще-
ния вала двигателя, предполагающий форми-
рование управляющего сигнала в виде суммы 
пропорциональной (П), интегральной (И) и диф-
ференциальной (Д) составляющих закона регу-
лирования, может быть представлен в непрерыв-
ной (аналоговой) форме:

u t K e t
T

e t dt T
de t

dt

t

( ) ( ) ( )
( )

,= + +








∫

1

0и
д

где u t( )  — выход регулятора, ед.; K  — ко-
эффициент усиления, ед.; e t( )  — ошибка ре-

Рис. 2. Структурная схема системы СУДМ.03 электронного управления подачей ПГ и ДТ:
ОГК — отсечной газовый клапан; СГК — свечной газовый клапан; Ф — форсунка топливная; ФГ — фильтр газовый; 

КПК — клапан продувки коллектора
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гулирования, ед.; Tи  — постоянная времени 
интегрирования, с; Tд  — постоянная времени 
дифференцирования, с.

В главном модуле управления ПИД-закон 
реализован в дискретной форме с шагом кван-
тования T  в соответствии со следующей фор-
мулой с учетом того, что время t kT= :

u k K e k K e i T K
e k e k

Ti

k

( ) ( ) ( )
( ) ( )

,= + +
− −( )

=

−

∑п и д
0

1 1

где u k( )  — топливоподача на шаге k, ед.; e k( )  — 
ошибка регулирования на шаге k, ед.; T  — шаг, 
с; Kп,  Kи,  K д  — пропорциональный, инте-
гральный и дифференциальный коэффициенты 
ПИД-закона регулирования, ед., описываемые 
формулами
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Дискретная форма записи ПИД-закона регу-
лирования с антинасыщением И-составляющей 
и фильтром Д-составляющей имеет вид
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где u(k) — топливоподача на шаге k, ед.; uогр — то-
пливоподача после ограничения, ед.; u(i) — то-
пливоподача на шаге i, ед.; e(k) — ошибка ре-
гулирования на шаге k, мин-1; nу ,  nи  — уставка  
и измеренные частоты вращения, мин–1; E k( )  —  
изменение ошибки на шаге k, мин–1; E(k  –  1) —  
изменение ошибки на предыдущем шаге k  –  1, 
мин–1; K fд  — коэффициент фильтра дифферен-
циальной составляющей, ед.; KB  — коэффициент 
обратной связи антинасыщения интегральной 
составляющей (коэффициент пересчета — Back 
Calculation), ед.

Структура системы управления типа 
СУДМ.03 включает блок задания частоты вра-
щения (ЧВ) в зависимости от позиции кон-
троллера машиниста (КМ), блок измерения ЧВ, 
блок формирования уставки частоты враще-
ния с необходимым законом изменения тем-
па, блок ПИД-регулятора с антинасыщением 
И-составляющей и настраиваемым фильтром 
первого порядка для Д-составляющей. Кроме 
того, в структуру САУ входят блок формирова-
ния динамических коэффициентов ПИД-закона 
регулирования и блок формирования ограниче-
ний для выходного параметра ПИД регулятора. 
Для формирования тепловозной характеристи-
ки в САУ осуществляется привязка минималь-
ной и номинальной мощности к нормированной 
топливоподаче. Нормирование осуществляется 
во время реостатных испытаний. Значения ко-
эффициентов ПИД-регулятора и параметров 
ограничительных характеристик связаны с нор-
мированной топливоподачей. В структуру САУ 
входят блок формирования управляющих сиг-
налов управления ТНВД и блок формирования 
управляющих сигналов управления ЭГК.

Конструктивные схемы электроуправляе-
мого ТНВД и ЭГК системы СУДМ.03 для подач, 
соответственно, нефтяного ДТ и ПГ в каждый 
цилиндр двигателя представлены на рис. 3 и 4. 
На рис. 5 показаны разрез электроуправляемо-
го клапана и расходная характеристика клапана  
в зависимости от длительности фазы удержания 
управляющего сигнала (т. е. от длительности его 
открытого состояния), давления газа на входе 
в клапан и давления газа на выходе из клапана 
(противодавления). Характеристика приведена 
для фиксированного напряжения управляюще-
го сигнала. Общий вид основных элементов си-
стемы СУДМ.03 показан на рис. 6–11.

Для настройки системы СУДМ.03 разра-
ботана сервисная программа Inject Service для 
персонального компьютера, аналогичная про-
граммам, применяемым при настройке серийно 
выпускаемых систем управления. При подклю-
чении к блоку управления компьютера програм-
ма позволяет менять параметры работы двига-
теля, такие как угол опережения впрыска и др., 
и тем самым доводить рабочий процесс двига-
теля до оптимального. На рис. 12 представлен 
интерфейс этой сервисной программы для ото-
бражения и изменения параметров САУ, графи-
ческого отображения параметров САУ в мас-
штабе реального времени.
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Рис. 3. Конструктивная схема электроуправляемого 
ТНВД: 

1 — линия низкого давления ТНВД; 2 — клапан; 3 — кром-
ка клапана; 4 — штуцер ТНВД; 5 — возвратная пружина;  
6 — якорь; 7 — электромагнит; 8 — надплунжерная полость

Рис. 4. Конструктивная схема электроуправляемого 
газового клапана:

1 — колпак; 2 — сердечник; 3 — катушка; 4 — якорь; 5 — 
распорная втулка; 6 — распорное кольцо; 7 — упор; 8 — за-
твор; 9 — седло; 10 — корпус; 11 — штуцер; 12 — кольцевая 
пружина; 13 — установочное кольцо; 14 — крышка; 15 — 

выводные клеммы

Рис. 5. Электроуправляемый дозирующий газовый клапан: 
а — разрез клапана; б — зависимость цикловой подачи газа от времени подачи электри-
ческого питания на электромагнитный клапан: vц — цикловая подача газа, нм3/цикл; τ — 
продолжительность подачи электрического питания на электромагнитный клапан, мс; 
p1 — давление газа на входе в клапан, МПа; p2 — давление газа на выходе из клапана, МПа
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Рис. 6. Общий вид электроуправляемых газовых клапанов

Рис. 7. Общий вид электроуправляемых ТНВД для подачи нефтяного ДТ

Рис. 8. Общий вид электронный блок управления системы СУДМ.03

Рис. 9. Общий вид топливного коллектора
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Рис. 10. Общий вид газового коллектора

Рис. 11. Общий вид элементов системы 
СУДМ.03:

а — преобразователь давления газа; б — преоб-
разователь давления масла; в — преобразователь 
фазовой метки распределительного вала; г — пре-
образователь частоты вращения вала двигателя;  
д — термопреобразователи температуры газа и воды; 

е — термопреобразователь температуры ОГ

Рис. 12. Интерфейс сервисной программы для отображения и изменения параметров системы СУДМ.03
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Для оценки параметров и характеристик 
системы управления типа СУДМ.03, оценки эф-
фективности ее использования при реализации 
газодизельного цикла работы в тепловозном ди-
зельном двигателе проведены эксперименталь-
ные исследования.

Экспериментальные исследования  
системы электронного управления  
топливоподачей типа СУДМ.03  
для газодизельного двигателя типа Д50

При проведении испытаний системы СУДМ.03 
ее элементы были установлены на газодизель-
ном двигателе Д50 тепловоза ТЭМ2. Общий вид 
тепловоза ТЭМ2 с двигателем Д50 в составе ди-
зель-генераторной установки (ДГУ) 1-ПДГ4Д 
представлен на рис. 13, размещение элементов 
системы СУДМ.03 на тепловозе и двигателе по-
казано на рис. 14–17.

Объектом исследования являлся рядный 
шестицилиндровый газодизельный двигатель 
типа Д50 (6ЧН  31,8/33) с турбонаддувом с ох-
лаждением наддувочного воздуха и водяным 
охлаждением. Основные параметры этого дви-
гателя приведены ниже.

Параметры газодизельного двигателя Д50 
в составе дизель-генераторной установки 

1-ПДГ4Д тепловоза ТЭМ2
Диаметр поршня D / ход поршня S, мм  .........  318/330
Число цилиндров двигателя  .........................................  6

Порядок работы цилиндров  ...................  1–3–5–6–4–2
Рабочий объем цилиндров iVh, л (дм3)  ............... 157,2
Степень сжатия ε  ........................................................  12,5
Номинальная частота вращения вала 

двигателя n, мин–1  ...................................................  750
Номинальная эффективная мощность 

двигателя Ne, кВт  ....................................................  750

При проведении испытаний дизель работал 
на режимах тепловозной характеристики, пред-
ставленной в табл. 1 и на рис. 18.

Целью экспериментальных исследований 
являлась оценка целесообразности и эффек- 
тивности применения САУ типа СУДМ.03  
на тепловозе ТЭМ2 по следующим показателям: 
процент замещения нефтяного ДТ природным 
газом и дымность ОГ при работе двигателя  
в газодизельном цикле в сравнении с работой 
в дизельном цикле. При испытаниях использо-
вался компримированный природный газ. При 
реостатных испытаниях тепловоза в дизельном 
и газодизельном циклах тяговый генератор под-
ключался к сухому реостату вместо тяговых 
электродвигателей, т.  е. работали и дизельный 
двигатель, и генератор. Испытания проводи-
лись с соблюдением следующих условий: штат-
ная мощность; температура ОГ не более 490 °С; 
давление сгорания не более 7 МПа; минималь-
ная запальная доза нефтяного ДТ, достаточная 
для устойчивой работы двигателя. В процессе 
испытаний дополнительно контролировались: 

Рис. 13. Общий вид тепловоза ТЭМ2 с двигателем Д50 в составе дизель- 
генераторной установки 1-ПДГ4Д, конвертированном на газодизельный цикл
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Рис. 14. Размещение газового коллектора и электрогазовых клапанов  
на двигателе Д50

Рис. 15. Размещение электроуправляемых ТНВД на двигателе Д50
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Рис. 16. Размещение электронного блока управления системы СУДМ.03  
в кабине машиниста тепловоза ТЭМ2

Рис. 17. Размещение отсечного клапана и фильтра газа (а), термопреобразователя температуры ОГ (б),  
преобразователя давления и температуры газа (в) на двигателе Д50

Таблица 1. Частоты вращения коленчатого вала  
газодизельного двигателя Д50, соответствующие 
позициям контроллера (тепловозная  
характеристика), и эффективная мощность  
двигателя на этих режимах

Параметр
Позиция контроллера

0 1 2 3 4 5 6 7 8

Частота 
вращения 
вала, мин–1

300 300 300 330 400 480 570 650 750

Эффектив-
ная мощ-
ность, кВт

– 30 65 90 165 275 400 550 750

Рис. 18. Тепловозная характеристика двигателя  
Д50 (зависимость мощности от частоты вращения)  

и характеристика давления наддува:
 тепловозная характеристика;  характеристика 

давления наддува
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максимальное давление сгорания в цилиндре; 
максимальное давление ДТ в линии высокого 
давления системы топливоподачи.

В ходе испытаний система СУДМ.03 не име-
ла параметрических и функциональных отка-
зов. Результаты испытаний двигателя типа Д50 
в дизельном и газодизельном циклах с этой си-
стемой приведены в табл. 2–5 и на рис. 19 и 20. 
Получены следующие результаты по замещению 
нефтяного ДТ природным газом: на 1–7 позици-
ях КМ под нагрузкой — от 60,3 до 93,9 %; на 8-й 

позиции КМ под нагрузкой 743 кВт — 94,1  % 
(см. табл. 3). Анализ возможности замещения 
дизельного топлива природным газом при ра-
боте двигателя в газодизельном цикле в реаль-
ных условиях эксплуатации показал, что такое 
замещение на режимах маневровой работы те-
пловоза за смену составляет 89,6 % (см. табл. 4). 
Проведены измерения и оценка дымности ОГ  
в дизельном и газодизельном циклах. Достигну-
то снижение дымности ОГ в газодизельном ци-
кле до 22 %. 

Таблица 2. Результаты испытаний двигателя типа Д50 в дизельном и газодизельном циклах

Позиция 
КМ

Цикл 
работы n, мин–1 Ne, кВт U, В / I, А GДТ, кг/ч geдт,  

г/(кВт ⋅ ч)
∆ϕдт, град. 

ПКВ
∆ϕпг, град. 

ПКВ
θДТ, град. 

ПКВ до ВМТ pк, МПа

8
Газ

746 743 573/1296 12,8 17 6,0 85,0 31,9 0,039
744 741 589/1259 12,8 17 6,0 86,0 31,9 0,040

Диз 750 743 578/1286 218,0 293 42,0 – 32,0 0,052

7
Газ

650 547 496/1104
9,3 17 5,8 63,0 29,6 0,024

Диз 152,0 277 35,0 – 29,6 0,026

6
Диз

570
405 440/992 111,0 274 28,0 – 25,0 0,013

Газ 402 448/899 10,8 27 5,8 42,0 24,8 0,014

5

Газ

480

273 374/732 9,7 35 5,8 29,0 18,4 0,006
Диз 274 376/730 74,0 270 21,0 – 18,4 0,008

Газ
270 380/710 8,7 32 5,6 31,0 18,4 0,008
268 390/687 9,6 35 5,8 30,0 18,4 0,008

Диз 264 393/672 71,0 269 20,0 – 18,4 0,007

4
Диз

400
166 309/536 45,3 273 16,0 – 15,3 0,003

Газ 163 309/528 6,6 40 5,5 23,0 15,2 0,003

3
Газ

330
88 230/384 5,3 60 8,1 15,0 12,5 0,001

Диз 89 230/390 26,9 302 12,6 – 12,5 0,001

2
Диз

300
62

193/321 20,5 330 11,5 – 11,3 0

Газ
193/320 5,6 91 7,9 10,0 11,3 0

61 194/314 5,3 87 7,9 12,5 11,4 0

1
Газ

300
27 128/213 5,2 193 7,9 7,0 11,4 0

Диз 22 122/178 12,5 568 9,6 – 11,3 0

1*
Газ

300
27 129/209 3,0 111 7,9 13,0 11,3 0

Диз 33 180/185 13,1 397 13,0 – 11,3 0

0*
Газ

300 хх хх
3,1 – 7,2 8,0 11,4 0

Диз 8,1 – 10,6 – 11,3 0

0**
Газ

275 хх хх
3,1 – 8,6 6,0 10,4 0

Диз 7,1 – 11,2 – 10,4 0
7 Газ 650 хх хх 10,6 – 5,8 14,0 29,6 0,002

Примечание. * — отключены цилиндры № 2, 3, 6; ** — отключены цилиндры № 1, 4, 5; Газ — 
газодизельный цикл; Диз — дизельный цикл; хх — режим холостого хода; град. ПКВ — градус по-
ворота коленчатого вала; ВМТ — верхняя мертвая точка.
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Таблица 3. Определение процента замещения ДТ природным газом при работе двигателя Д50  
в газодизельном цикле

Позиция КМ Мощность на клеммах  
генератора, кВт

Часовой расход дизельного топлива Замещение 
газом, %Дизельный цикл, кг/ч Газодизельный цикл, кг/ч

0* (n = 275 мин–1) 0 7,1 3,1 56,3
0* 0 8,1 3,1 61,7
1* 33 13,1 3,0 77,1
1 33 13,1 5,2 60,3
2 62 20,5 5,3 74,1
3 90 26,9 5,3 80,3
4 166 45,3 6,6 85,4
5 264 71,0 8,6 86,5
6 406 111,0 10,8 90,3
7 548 152,0 9,3 93,4
8 743 218,0 12,8 94,1

Примечание. См. пояснения к табл. 2. * — отключены цилиндры № 2, 3, 6.

Таблица 4. Расчет процента замещения ДТ природным газом при работе двигателя Д50  
в газодизельном цикле с учетом реальных условий эксплуатации

Позиция 
КМ

Время работы  
за смену по позициям 

контроллера, мин

Часовой расход дизельного топлива Часовой расход дизельного топлива  
за смену

Дизельный цикл, 
кг/ч

Газодизельный цикл, 
кг/ч

Дизельный цикл, 
кг

Газодизельный цикл, 
кг

0* 205 8,1 3,1 27,7 10,6
1 10 13,1 5,2 2,2 0,9
2 45 20,5 5,3 15,4 4,0
3 40 26,9 5,3 17,9 3,5
4 85 45,3 6,6 64,2 9,4
5 45 71,0 8,6 53,3 6,5
6 60 111,0 10,8 111,0 10,8
7 45 152,0 9,3 114,0 7,0
8 65 218,0 12,8 236,2 13,9

Итого 641,9 66,6

Примечание. См. пояснения к табл. 2. Замещение дизельного топ- 
лива природным газом на режимах маневровой работы за смену 89,6 %

Таблица 5. Удельный эффективный расход дизельного топлива в дизельном цикле (ДЦ)  
и в газодизельном цикле (ГДЦ) двигателя Д50

Цикл  
работы

Удельный эффективный расход дизельного топлива ge, г/(кВт ⋅ ч), на режимах тепловозной характеристики 
при различных положениях контроллера машиниста

1 2 3 4 5 6 7 8

ДЦ 568 350 302 273 269 274 277 293
ГДЦ 193 109 60 40 35 27 17 17
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Одной из наиболее сложных проблем кон-
вертирования дизельных двигателей к работе 
на ПГ являются различные требования к ра-
боте дизельных форсунок в дизельном и га-
зодизельном циклах. В газодизельном цикле 
цикловая подача запальной дозы дизельного то-
плива существенно меньше аналогичной подачи 
в дизельном цикле. Это затрудняет обеспечение 
требуемых показателей впрыскивания и распы-
ливания ДТ, а также делает проблему охлажде-
ния распылителей форсунок при малых подачах 
ДТ еще более сложной. Штатный распылитель 
форсунки дизельного двигателя типа Д50 имеет 
9 распыливающих отверстий диаметром 0,38 мм 
(распылитель 9×0,38 мм). Эта форсунка предна-
значена для впрыскивания сравнительно боль-
шой дозы дизельного топлива — на режиме 
максимальной мощности она составляет око-

ло 1,5 г на цикл. Однако при работе двигателя  
в газодизельном цикле требуемая цикловая 
подача запальной дозы существенно меньше.  
В связи с этим исследована возможность исполь-
зования в газодизельном цикле форсунок с мо-
дифицированными распылителями 3×0,35  мм. 
Были проведены испытаний двигателя Д50  
на режимах, соответствующих от нулевой до 
четвертой позициям контроллера с указанны-
ми распылителями. При испытаниях дымность 
ОГ измерялась дымомером типа «Инфракар»  
и выражалась коэффициентом ослабления све-
тового потока. Результаты этих исследований 
приведены в табл. 6, 7 и на рис. 21, 22. Представ-
ленная на рис. 22 характеристика зависимости 
угла опережения впрыскивания ДТ от позиции 
контроллера машиниста обеспечила минималь-
ную величину запальной дозы ДТ).

Рис. 19. Удельный эффективный расход ДТ при рабо-
те двигателя Д50 в дизельном ( ) и газодизельном 
( ) циклах на различных позициях контроллера

Рис. 20. Степень замещения нефтяного ДТ природ-
ным газом при конвертировании двигателя Д50 на 

газодизельный цикл

Таблица 6. Результаты испытаний двигателя Д50 при использовании  
модифицированных распылителей форсунок

Позиция КМ Мощность на клеммах 
генератора, кВт

Часовой расход дизельного топлива Замещение 
газом, %Дизельный цикл, кг/ч Газодизельный цикл, кг/ч

0 0 8,9 3,4 61,8
0* 0 8,7 1,9 78,1
1 34 16,3 3,3 79,7
1* 33 17,7 2,1 88,1
2 73 29,4 3,3 88,7
3 115 35,8 6,1 83,0
4 197 60,0 5,4 91,0

Примечание. См. пояснения к табл. 2. * — отключены цилиндры № 2, 3, 6.
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Как следует из приведенных данных, на ре-
жимах, соответствующих положению контрол-
лера от 0 до 4, замена штатных распылителей 
(9×0,38  мм) модифицированными распылите-
лями (3×0,35  мм) позволила на этих нефорси-
рованных режимах работы тепловозного дви-
гателя заметно увеличить процент замещения 
ДТ природным газом: на первой позиции КМ —  
от 60,3 до 79,7 %, на второй позиции — от 74,1  
до 88,7 %, на третьей позиции — от 80,3 до 83,0 %, 
на четвертой позиции — от 85,4 до 91,0 %. Кро-
ме того, на указанных режимах использование 
модифицированных распылителей обеспечило 
заметное снижение дымности ОГ на 5,9–19,6 % 
(табл. 7). Но при этом наблюдался затрудненный 
пуск двигателя, повышенная дымность ОГ и не-
стабильность работы двигателя во время пуска. 
Представленные результаты эксперименталь-
ных исследований будут использованы при пе-
реводе тепловоза ТЭМ18ДМ на сжиженный ПГ.

Как отмечено выше, для конвертации на 
газодизельный цикл дизельного двигателя 
GE 7FDL12 EFI тепловоза 2ТЭ10МПGE разрабо-
тана модифицированная система электронного 
управления подачей ПГ и ДТ типа СУДМ.04.

Экспериментальные исследования  
системы электронного управления  
топливоподачей типа СУДМ.04  
для газодизельного двигателя  
типа GE 7FDL12EFI

По заказу ОАО «Акционерная компания «Же-
лезные дороги Якутии» (ОАО «АК «ЖДЯ») 
проведены работы по конвертированию дви-
гателя GE  7FDL12 компании General Electric 
(США) модернизированного тепловоза 2ТЭ10 
на работу на ПГ. Эта фирма производит 16- и 12- 
цилиндровые модификации дизельных двигате-
лей типа 7FDL16EFI (16ЧН 22,9/26,7) и 7FDL12EFI 
(12ЧН  22,9/26,7). При этом на исследуемый 12- 
цилиндровый двигатель была установлена систе-

Таблица 7. Результаты испытаний двигателя Д50 при использовании  
модифицированных распылителей форсунок

Позиция КМ Цикл работы Дымность ОГ, % Снижение дымности ОГ при переходе  
на газодизельный цикл, %

1
Дизельный 11,2

19,6
Газодизельный 9,0

2
Дизельный 13,8

13,0
Газодизельный 12,0

3
Дизельный 13,5

5,9
Газодизельный 12,7

4
Дизельный 13,6

10,3
Газодизельный 12,2

Рис. 21. Степень замещения ДТ природным газом на 
режимах тепловозной характеристики двигателя Д50:

 распылитель 3×0,35 мм;  штатный распылитель

Рис. 22. Зависимость угла опережения впрыскивания 
дизельного топлива (УОВТ) от частоты вращения 
вала двигателя Д50 с модифицированными распыли-

телями на режимах тепловозной характеристики
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ма электронного управления топливоподачей 
типа СУДМ.04 с электроуправляемыми газо-
выми клапанами и электроуправляемым ТНВД 
компании R. Bosch (ФРГ). Несколько таких те-
пловозов эксплуатируются на линиях ОАО «АК 
«ЖДЯ» в РФ.

В 2024 г. на территории АО «ВНИКТИ» 
специалистами ООО  «ППП Дизельавтома-
тика» были проведены испытания тепловоза 
2ТЭ10МПGE, работающего в режиме газоди-
зельного цикла. Тепловоз был подключен к ре-
остатной установке и к топливному расходо-
меру для определения расхода ДТ и процента 
замещения его ПГ при работе на газодизельном 
цикле на режимах тепловозной характеристики. 
Общий вид тепловоза 2ТЭ10МПGE представлен 
на рис. 23, на рис. 24 и 25 показано размещение 
электроуправляемых газовых клапанов системы 
СУДМ.04 и ее электронного блока на этом теп- 
ловозе.

Объектом исследования был V-образный 
12-цилиндровый дизельный двигатель с турбо-

наддувом с охлаждением наддувочного воздуха 
типа GE  7FDL12EFI (12 ЧН 22,8/26,6), параме-
тры которого приведены ниже.

Параметры дизельного двигателя типа 
GE 7FDL12EFI в составе тепловоза 2ТЭ116МПGE

Диаметр цилиндра D / ход 
поршня S, мм  .............................................  228,6/266,7

Число цилиндров двигателя  .......................................  12
Порядок работы цилиндров  ....................... 1R–1L–5R–

5L–3R–3L–6R–6L–2R–2L–4R–4L
Рабочий объем цилиндров iVh, л (дм3)  ............... 131,6
Степень сжатия ε  ........................................................  15,7
Номинальная частота вращения вала 

двигателя n, мин–1  ....................................................................................  1050
Номинальная мощность двигателя Ne, кВт  ...............  2163

При проведении экспериментальных  
исследований двигатель работал на режимах 
тепловозной характеристики, представленной 
на рис. 26. Результаты экспериментальных ис-
следований двигателя сведены в табл. 8 и пока-
заны на рис. 27–29.

Рис. 23. Общий вид тепловоза 2ТЭ10МПGE

Рис. 24. Размещение электроуправляемых газовых клапанов системы 
СУДМ.04 на двигателе GE 7FDL12EFI тепловоза 2ТЭ10МПGE
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Рис. 25. Размещение электронного блока управления 
системы СУДМ.04 на тепловозе 2ТЭ10МПGE

Рис. 26. Тепловозная характеристика двигателя 
GE 7FDL12EFI (ТГ — тепловозный генератор)

Таблица 8. Удельный эффективный расход дизельного топлива в дизельном цикле (ДЦ)  
и в газодизельном цикле (ГДЦ)

Цикл  
работы

Удельный эффективный расход дизельного топлива ge, г/(кВт ⋅ ч), на режимах  
тепловозной характеристики при различных положениях контроллера машиниста

2 3 4 5 6 7 8

ДЦ 269,4 303,6 274,0 258,7 247,5 237,2 238,6
ГДЦ 86,6 107,7 113,8 134,1 155,2 152,1 151,8

Рис. 27. Удельный эффективный расход ДТ при ра-
боте двигателя GE 7FDL12EFI в дизельном ( )  
и газодизельном ( ) циклах на различных позициях 

контроллера

Рис. 28. Зависимость степени замещения ДТ природ-
ным газом ( ) и давления наддува ( ) от позиции 
контроллера машиниста в двигателе GE 7FDL12EFI
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Приведенные данные показывают, что при 
переводе исследуемого двигателя с дизельного 
на газодизельный цикл получены следующие 
результаты по замещению дизельного топли-
ва: на 2–7 позиции КМ под нагрузкой — от 
67 до 35  %; на 8-й позиции КМ под нагрузкой 
1912  кВт — 36  %. На рис. 30 представлены за-
висимости коэффициентов П-составляющей  
и И-составляющей ПИ закона регулирования  
частоты вращения вала двигателя GE 7FDL12EFI 
в дизельном и газодизельном циклах его рабо-
ты, реализуемые в системе СУДМ.04. Такие зна-
чения указанных коэффициентов позволили 
обеспечить наибольшую точность регулирова- 
ния частоты вращения вала исследуемого дви-
гателя.

Полученные результаты используются при 
создании систем для перспективного газоди-
зельного двигателя 16ГДГ, который разрабаты-
вает АО «Коломенский завод». На этом двигате-

ле планируется установка электронной системы 
управления типа СУДМ.05. При создании си-
стем СУДМ.03 и СУДМ.04 использовались уже 
выпускаемые ООО «ППП Дизельавтоматика» 
системы подачи ПГ и ДТ, а также регулятор ча-
стоты вращения, которые объединены в общую 
САУ топливоподачей. При создании системы 
СУДМ.05 была разработана объединенная си-
стема управления с подсистемами регулирова-
ния частоты вращения, управления подачей ПГ 
и ДТ, управления пуском, диагностики и ава-
рийной защиты с уточненными алгоритмами 
управления и регулирования.

В целом результаты проведенных иссле-
дований подтвердили целесообразность пере-
вода тепловозного двигателя с дизельного на 
газодизельный цикл. Такой перевод позволяет 
заместить значительную часть нефтяного ДТ 
более экологичным ПГ и заметно уменьшить 
дымность ОГ. Кроме того, необходимо отметить 
уменьшение выбросов сажи с ОГ при использо-
вании в качестве топлива ПГ, его пониженную 
цену по сравнению с нефтяными моторными  
топливами, пониженные расход моторного мас-
ла и износ деталей двигателя при использова-
нии природного газа.

Заключение

Результаты проведенных исследований могут 
быть сведены к следующим основным выводам.

1.  Наиболее эффективное использование 
природного газа в двигателях внутреннего сго-
рания обеспечивается в газодизельном цик- 
ле, в котором газ подается в камеру сгорания 
через впускную систему двигателя, а его вос-
пламенение осуществляется от теплоты сгора- 

Рис. 29. Угол опережения впрыскивания дизель-
ного топлива от частоты вращения вала двигателя 
GE 7FDL12EFI на режимах тепловозной характе- 
ристики в дизельном ( ) и газодизельном ( ) 

циклах

Рис. 30. Коэффициенты П-составляющей (а) и И-составляющей (б) ПИ-закона регулирования  
частоты вращения вала двигателя в дизельном ( ) и газодизельном ( ) циклах
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ния запальной дозы дизельного топлива. Газо-
дизельный цикл обеспечивает более надежное 
воспламенение газа, приемлемые значения по-
казателей жесткости сгорания топлива, топлив-
но-экономические показателей на уровне пока-
зателей, характерных для обычного дизельного 
цикла.

2. Для тепловозных газодизельных двигате-
лей разработаны системы электронного управ-
ления топливоподачей типа СУДМ.03, СУДМ.04, 
СУДМ.05. В этих системах подача газа осущест-
вляется электроуправляемыми клапанами, уста-
новленными возле впускных клапанов каждого 
цилиндра. Подача запального дизельного топ- 
лива осуществляется с использованием элек-
троуправляемых топливных насосов высокого 
давления с быстродействующими клапанами, 
установленными в линиях высокого давления 
топливных насосов.

3.  Проведены экспериментальные иссле- 
дования системы типа СУДМ.03 в составе га-
зодизельного двигателя типа Д50. Испытания  
показали, что на режимах, соответствующих 
1–7-й позициям контроллера машиниста, за-
мещение дизельного топлива природным га-
зом составило от 60,3 до 93,9  %, а на режиме, 
соответствующем 8-й позиции контроллера — 
94,1 %. При эксплуатации двигателя на режимах  
маневровой работы тепловоза замещение ди-
зельного топлива природным газом составило 
89,6 %.

4. Замена штатных распылителей двигателя 
Д50 (число распыливающих отверстий — 9, их 
диаметр — 0,38 мм) модифицированными рас-
пылителями (число распыливающих отверс- 
тий — 3, их диаметр — 0,35 мм) позволила уве-
личить процент замещения дизельного топли-
ва природным газом. На режиме, соответству-
ющем первой позиции контроллера, процент 
такого замещения возрос с 60,3 до 79,7  % по 
массе, на второй позиции контроллера — с 74,1  
до 88,7  %, на третьей позиции контроллера — 
с 80,3 до 83,0 %, на четвертой позиции контрол-
лера — с 85,4 до 91,0 %.

5.  Проведены экспериментальные иссле-
дования системы типа СУДМ.04 в составе га-
зодизельного двигателя типа GE  7FDL12EFI. 
Испытания показали, что на режимах, соот-
ветствующих 2–7-й позициям контроллера, за-
мещение дизельного топлива природным газом 
составило от 67 до 35 %, а на 8-й позиции кон-
троллера — 36 %.

6. Результаты испытаний систем типа 
СУДМ.03 и СУДМ.04 использованы при раз-
работке системы электронной системы управ-
ления топливоподачей типа СУДМ.05 для пер-
спективного газодизельного двигателя 16ГДГ. 
Эта система включает подсистему регулирова-
ния частоты вращения, подсистему управления 
подачей природного газа и дизельного топли-
ва, подсистему управления пуском, подсистему  
диагностики и аварийной защиты двигателя.
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ТОПЛИВО И СМАЗОЧНЫЕ МАТЕРИАЛЫ, ПРИСАДКИ

УДК 621.43

Предельно малая вязкость моторного масла и расчет ее значений  
для быстроходных поршневых двигателей

С.В. Путинцев1, С.А. Аникин2, С.П. Деменкова1, М.Г. Манташян1

1 МГТУ им. Н.Э. Баумана, Москва, Российская Федерация
2 ВА ВКО им. Г.К. Жукова, Тверь, Российская Федерация

Engine oil extremely low viscosity and its values computation  
for the high-speed piston engines

S.V. Putintsev1, S.A. Anikin2, S.P. Demenkova1, M.G. Mantashyan1

1 Bauman Moscow State Technical University, Moscow, Russian Federation
2 Military Academy of Space Defense n.a. G.K. Zhukov, Tver, Russian Federation

Выполнен краткий анализ мировой тенденции к переходу на использование в современных  
быстроходных поршневых двигателях сверхмаловязких моторных масел. Отмечен дефицит как 
научного обоснования, так и методического сопровождения этого перехода. Даны обоснование, 
формулировка и аналитико-расчетное доказательство гипотезы о существовании предельно ма-
лой вязкости смазочных материалов для быстроходных поршневых двигателей. Описана сущ-
ность двух новых подходов к разработке метода расчетной оценки предельно малой вязкости 
моторного масла для обеспечения энергосбережения поршневого двигателя. Выполнены и про-
анализированы результаты расчета предельно малой высокотемпературной кинематической 
вязкости моторных масел с использованием входных данных трех известных отечественных 
моделей быстроходных дизелей. Диапазон полученных значений результатов расчета составил 
2,0…6,6 сСт, что позволяет отнести рекомендуемые для этих двигателей смазочные материалы  
к вязкостному классу SAE 0W-8 обновленного стандарта J300. На примере одного из этих ди-
зелей сделан прогноз повышения удельной топливной экономичности на 2,5  % при переходе 
со смазывания рекомендованным производителем дизеля средневязким маслом (SAE 5W-30)  
на сверхмаловязкое (SAE 0W-8) моторное масло.

Ключевые слова: моторное масло, вязкость, предельно малая вязкость, энергосбережение,  
быстроходный дизель, трение, износ

A brief analysis of the global trends in transition of the modern high-speed reciprocating engines 
to lubrication with the ultra-low-viscosity engine oils is given. �ere is a shortage of both scienti�c 
justi�cation and methodological support for this transition. As part of solving this problem, 
substantiation, formulation and analytical and computational proof of the hypothesis of the extremely 
low viscosity lubricants existence for the high-speed piston engines are presented. �e essence of two new 
approaches to development of a method for computing the engine oil extremely low viscosity to ensure 
energy saving in a piston engine is described. Results of computing the extremely low high-temperature 
kinematic viscosity of motor oils using the input data of three well-known domestic models of the high-
speed diesels were performed and analyzed. �e obtained computation results were ranging from 2.0 
to 6.6 cSt, which made it possible to classify the lubricants recommended for these engines as viscous  
SAE 0W-8 of the updated J300 standard. Using the example of one of these diesels, a forecast was 
made for an increase in the speci�c fuel e�ciency by 2.5 % when switching from the medium-viscosity  
(SAE 5W-30) to the ultra-low-viscosity (SAE 0W-8) engine oil recommended by the diesel manufacturer.

Keywords: engine oil, viscosity, extremely low viscosity, energy conserving, high-speed diesel, friction, 
wear
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Введение

Тематический анализ публикационной актив-
ности однозначно показывает рост интереса  
к проблеме применения мало- и сверхмаловяз-
ких моторных масел в системах смазки авто-
мобильных, мотоциклетных и универсальных 
силовых установок. Так, по данным базы Google 
Scholar, за последние десять лет (с 2015 по 2025 г.) 
количество научных исследований в этой обла-
сти удвоилось (с 4500 до 9670).

В преамбуле ключевых исследований  
по данной теме [1–11] в последнее десятилетие 
прослеживается неизбежность сохранения тен-
денции к снижению исходной — паспортной, 
высокотемпературной (при 100 °С) кинематиче-
ской вязкости моторных масел. Это объясняет- 
ся стремлением производителей автомобилей, 
поршневых двигателей к ним и смазочных ма-
териалов выпускать продукцию, которая соот-
ветствовала бы постоянно ужесточающимся 
требованиям к энерго- и ресурсосбережению, 
а также аналогичным образом изменяющимся 
экологическим нормам. В сегменте производ-
ства бензиновых поршневых двигателей, осна- 
щенных системой прямого впрыска топлива 
(GDI — Gasoline Direct Injection) и системой тур-
бонаддува, стремление к всемерному снижению 
вязкости моторных масел дополнительно обу-
словлено необходимостью противодействовать 
эффекту LSPI (Low Speed Pre-Ignition — пре-
ждевременное зажигание на малой скорости), 
возникновению которого, кроме ряда основных 
причин, дополнительно способствует наличие 
толстой пленки масла на стенках цилиндра [12].

В соответствии с отмеченной выше тенден-
цией к снижению вязкости моторных масел,  
в мае 2024 г. стандарт J300 был дополнен новыми 
вязкостными классами SAE 0W-12 и SAE 0W-8,  
а в октябре этого же года в Японии было объявле-
но о принятии нового стандарта JASO GLV-2 [12], 
придающего законную основу использованию 
указанных выше сверхмаловязких моторных 
масел. Эти кардинальные изменения стандартов 
могут повлиять на ускорение темпов перехода 
ведущих производителей поршневых двигателей  
на применение сверхмаловязких моторных масел.

Особо отметим, что инновационные сверх-
маловязкие моторные масла разрабатываются 
адресно и предназначены для двигателей нового 
типа, характеризуемых уменьшенными зазора-
ми и сечениями соответственно смазываемых 

пар трения и масляных каналов, а также повы-
шенной стойкостью к изнашиванию материалов 
и покрытий трущихся деталей, в связи с чем эти 
масла (в зависимости от конкретных условий) 
следует признать ограниченно пригодными для 
использования в двигателях, разработанных из-
начально для смазывания высоко- и средневяз-
кими маслами [13]. Однако безопасный с точки 
зрения потери надежности переход поршневых 
двигателей старого типа на смазывание мало-  
и сверхмаловязкими смазочными материалами 
экономически рационален и вполне возможен 
при условии специальной конструкторско-тех-
нологической адаптации основных смазывае-
мых деталей к индивидуально назначаемой пре-
дельно малой вязкости моторного масла [14].

Со стороны производителей смазочных 
материалов эксплуатационная эффективность 
и безопасность использования в современных 
поршневых двигателях сверхнизких значений 
кинематической и динамической высокотемпе-
ратурных вязкостей моторных масел были обе-
спечены (и обеспечиваются в настоящее время) 
успехами в развитии инновационных техноло-
гий производства как базовых масел, так и па-
кетов функциональных присадок, которые не 
только придают новейшим моторным маслам 
выдающуюся текучесть, но и дополнительно 
усиливают их способности противостоять испа-
рению и разрыву особо тонких пленок масла, ха-
рактерных для формулы и условий работы этих 
смазочных материалов [2, 8, 13].

Вместе с тем в исследовательских работах, 
в основном экспериментального характера, до-
казательно приводятся ограничения на при-
менение обсуждаемого класса моторных масел 
даже в современных двигателях. Это обусловле-
но отсутствием ожидаемого эффекта снижения 
потерь на трение и, соответственно, снижения 
расхода топлива или даже проявлением обрат-
ного ожидаемому эффекта, характеризуемого 
нежелательным увеличением износа смазыва-
емых деталей в особых условиях эксплуатации  
и конструкционных особенностей двигателя  
[1, 9, 15, 16].

В итоге сложилась ситуация, при которой 
темпы развития технологий производства про-
дукта опережают научное обоснование и условия 
его (этого продукта) эффективного применения. 
Совершенно ясно, что эта ситуация приводит  
к техническому противоречию, разрешение ко-
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торого видится в опережающей разработке на-
учных положений, позволяющих обоснованно 
прогнозировать и рекомендовать моторные мас-
ла сверхмалых вязкостей к применению в задан-
ных условиях эксплуатации с учетом конструк-
ционных особенностей конкретного агрегата.

В свете сказанного актуальными являются 
разработка и применение методов расчета пре-
дельно малой вязкости моторного масла. Опре-
деляемое этими методами значение вязкости 
моторного масла должно одновременно удов-
летворять требованиям как энергосбережения, 
так и надежности работы основных смазывае-
мых сопряжений двигателя.

На востребованность разработки методов  
и средств определения предельного значения 
вязкости моторного масла указывает целый ряд 
исследователей [17–22]. Ключевым в этом случае 
является вопрос о принципиальном существо-
вании и количественном значении предельно 
малой вязкости моторного масла, используемо-
го в системе смазки быстроходного поршневого 
двигателя, преимущественный режим работы, 
динамические и технические характеристики 
которого наперед известны или могут быть на-
дежно спрогнозированы, и в эксплуатационные 
требования к которому входят обеспечение вы-
соких показателей энергосбережения и надеж-
ности.

Цель данной работы состоит в обоснова-
нии, формулировке, доказательстве и проверке 
применимости выдвигаемой рабочей гипотезы 
о существовании предельно малой вязкости мо-
торного масла.

Обоснование, формулировка  
и доказательство гипотезы  
о существовании предельно  
малой вязкости моторного масла

Обоснование того, что предельно малое зна-
чение вязкости (в данном случае уместнее го-
ворить о мере внутреннего трения жидкости  
в поле действия внешних сил, т. е. о динамиче-
ской вязкости) моторного масла существует, 
следует из совместного анализа поведения сил 
трения (коэффициента трения или потерь мощ-
ности на трение) и износа смазываемых дета-
лей поршневых двигателей при изменении соб-
ственно вязкости либо существенным образом 
влияющей на нее температуры, обусловленной 
нагрузкой на пару трения.

Например, в результатах известных экспе-
риментальных и теоретико-расчетных исследо-
ваний по тематике гидродинамики, трибологии 
и химмотологии моторных масел можно найти 
устойчиво наблюдаемое существование мини-
мума энергетических (показатели трения) и на-
чала материальных (показатели износа) потерь 
смазываемого сопряжения именно в зоне малых 
значений вязкости, обусловленных высокими 
уровнями внешнего динамического нагружения 
либо внешнего подвода теплоты, либо их сово-
купным действием [14, 17–20 и др.].

Характерным, общим и важным  в этих ре-
зультатах является существование локально-
го минимума функции трения и начала роста 
функции износа в окрестности малых значе-
ний аргумента — безразмерного параметра на-
груженности (числа Герси), соответствующих 
согласно известному определению этого числа 
малым значениям вязкости смазочного мате-
риала — рис. 1 [19]. Автор цитируемой работы 
применяет на этом рисунке следующие обозна-
чения: η — динамическая вязкость смазочного 
материала; ω — угловая скорость вращения вала 
(шатунной шейки) подшипника; р — удельная 
нагрузка на вал подшипника.

На существование сходной с представ-
ленной на рис. 1 ситуации, но применительно  
к смазываемому сопряжению «юбка поршня — 
цилиндр» указывает характер поведения графи-
ков мощности потерь на трение и износа юбки 
поршня автомобильного дизеля 4ЧН  8,7/9,4 
(ЗМЗ-51432 CRS) для условий номинального 
режима и наработки 1000 моточасов, необхо-
димой для оценки износа (рис. 2). Согласно по-
следнему из упомянутых рисунков, для сопря-
жения «юбка поршня — цилиндр» так же, как 
и в случае шатунного подшипника (см. рис. 1), 
наблюдается локализация минимальных потерь  
на трение в области малых значений вязкости 
моторного масла. Обращает на себя внимание, 
что в отличие от подшипника скольжения, не 
испытывающего резкого падения до нуля гидро- 
динамической несущей способности в связи  
с отсутствием обнуления скорости движения  
в течение рабочего цикла поршневого двигате-
ля, юбка поршня даже при условии постоянства 
и высокого уровня частоты вращения коленча-
того вала подвергается изнашиванию во всем 
диапазоне изменения вязкости смазочного ма-
териала. При этом кривая износа юбки поршня 
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претерпевает переход через минимум, располо-
жение которого по шкале вязкости практически 
совпадает с расположением минимума потерь 
на трение.

Сопоставление характера зависимостей  
показателей трения и износа на рис. 1 и 2, где  
в первом случае (см. рис. 1) представлено наи-
более динамически нагруженное сопряже- 
ние поршневого четырехтактного двигателя — 
шатунный подшипник, воспринимающий пол-
ностью газовую силу при положении верхней 
мертвой точки (ВМТ) поршня, и во втором слу-
чае (см. рис. 2) — средненагруженное сопряже-
ние юбки поршня с цилиндром, испытывающее 
в максимуме (при максимальном угловом откло-
нении шатуна примерно на середине хода порш-

ня) лишь около трети газовой силы, которая еще  
и заведомо меньше, чем действующая вдоль 
центральной оси стержня шатуна газовая сила  
в ВМТ, дает основание считать, что для созда-
ния запаса эксплуатационной надежности целе-
сообразнее при выборе значения предельно ма-
лой вязкости моторного масла ориентироваться 
на середину диапазона значений, определяющих 
локальный минимум трения и начало изнаши-
вания применительно к наиболее нагруженному 
сопряжению поршневого двигателя, т. е. шатун-
ной шейке, согласно рис. 1.

Исходя из приведенных выше фактов и ре-
зультатов их осмысления можно предложить сле-
дующую формулировку гипотезы: «Для каждой 
смазываемой пары трения поршневого двига-
теля существует своя предельно малая вязкость 
моторного масла, соответствующая минимуму 
потерь энергии и материала в данной паре, при 
этом рациональное для двигателя в целом зна-
чение этой вязкости определяется динамически 
наиболее нагруженным смазываемым сопряже-
нием двигателя».

Для обобщения результатов к доказатель-
ству существования предельно малой вязкости 
моторных масел целесообразно привлечь два 
подхода, основанные на анализе зависимости 
от вязкости смазочного материала силы трения: 
1) в сопряжении типа «ползун — опора» с воз-
вратно-поступательным видом движения (при-
менительно к поршневому двигателю к этому 
типу сопряжений относятся сопряжение «юбка 
поршня — цилиндр» и/или сопряжение «порш-

Рис. 1. Расчетные зависимости коэффициента трения (а) и скорости изнашивания (б) смазываемого подшип-
ника скольжения дизеля 12ЧН 18,5/21,5 от числа Герси [19]: 

1–5 — варианты входных условий трения и изнашивания

Рис. 2. Влияние высокотемпературной (при 100 °С) 
кинематической вязкости моторного масла υ100  
на мощность потерь на трение N и износ W юбки 
поршня автомобильного дизеля 4ЧН 8,7/9,4 (резуль-

таты расчета по программе Piston-DHT [22])
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невое кольцо — цилиндр»; 2) в сопряжении 
«радиальный подшипник скольжения» с враща-
тельным видом движения (в этом случае с уче-
том вышеприведенных аргументов это будет со-
пряжение «шейка вала — вкладыши» шатунного 
подшипника коленчатого вала).

Справедливость представленной выше ги-
потезы может быть подтверждена доказатель-
ством того, что функция обобщенной силы тре-
ния смазываемого сопряжения переходит через 
минимум, лежащий в области малых (близких  
к нулю) значений динамической вязкости сма-
зочного материала.

В качестве исследуемой функции выбра-
на известная формула Боудена — Тейбора для 
обобщенной силы граничного, смешанного  
и гидродинамического трения:

 F F Fb h= + −γ γ( ) .1  (1)

Здесь F fNb =  — сила граничного (сухого) тре-
ния (f — коэффициент граничного трения, N —  
нормальная нагрузка на тело); γ — признак ре-
жима трения, принимающий дискретные значе-
ния от 0 до 1 в зависимости от идентификации 
соответственно гидродинамического, смешан-
ного и граничного режима; F

vA

h
h =

µ  — сила 

гидродинамического трения (µ — динамическая 
вязкость смазочного материала; v — линейная 
скорость движения тела; A — площадь смочен-
ной поверхности движущегося тела; h — мини-
мальная толщина масляного слоя или заполнен-
ного маслом зазора в сопряжении).

Допущения, принятые перед выполнением 
анализа, аналогичны тем, что используются  
в классической теории гидродинамической 
смазки.

1.  Сопряжение «ползун — опора», в кото-
ром, как указывалось выше, под ползуном под-
разумевается юбка поршня либо рабочая по-
верхность поршневого кольца, представленные 
в развертке наклонной плоскостью с размерами 
L×B соответственно вдоль координат длины Х  
и ширины Z. Ползун движется при условии по-
стоянства скорости v, обусловленном равен-
ством внешней силы тяги T и силы трения F при 
равенстве сил внешней нагрузки N и реакции Р 
клиновидного масляного слоя, имеющего в пре-
делах длины L наклонной плоскости минималь-
ную h и максимальную Н высоты (толщины)  
и обладающего свойством сопротивления сдви-

гу под действием внешних сил, т.  е. динамиче-
ской вязкостью µ. При этом под опорой под-
разумевается плоскость развертки внутренней 
поверхности цилиндра; ширина В имеет смысл 
размера (в направлении оси Z) проекции на раз-
вертку цилиндра юбки поршня, т. е. принимает 
значение диаметра юбки поршня (рис. 3).

Минимальная толщина масляного слоя h 
находится из условия равновесия тела относи-
тельно опоры под действием нормальной на-
грузки N и реакции масляного слоя P:
 �N P= .   (2)

Стоящая в правой части уравнения (2) ве-
личина P для рассматриваемого случая может 
быть представлена выражением вида

 P vB
L

= + −
+







6 1
2

2

2

2
µ δ

δ
δ∆

ln( ) ,   (3)

где δ — относительный перепад высот несущего 
участка профиля движущегося тела, определяе-
мый согласно рис. 3 как

 
δ =

−
=

H h

h h

∆
.  (4)

Здесь ∆ = −H h  представляет собой абсолютный 
перепад высот профиля, являющийся важней-
шей конструкционной константой, определя-
ющей наряду с другими параметрами профиля 
ползуна его гидродинамическую несущую спо-
собность.

В дальнейшем, кроме специально оговорен-
ного ниже случая, принимаем, что изменение 
описываемого формулой (4) параметра δ про-

Рис. 3. Расчетная схема движения ползуна  
относительно опоры на слое смазочного материала
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исходит за счет одновременного изменения тол-
щин слоя масла h и H на одно и то же значение, 
т. е. как плоскопараллельное смещение ползуна 
по нормали к опоре при постоянстве формы 
заполненного маслом зазора между ползуном  
и опорой (см. рис. 3).

Полагая из условия задачи величины v, В, 
L и ∆ постоянными, с учетом зависимостей (2)  
и (4) развернем выражение (3) относительно ди-
намической вязкости смазочного материала µ. 
После очевидных преобразований отметим, что 
последняя из названных является величиной, 
функционально зависящей от переменной δ:

 µ δ
δ

δ
δ

( ) =
+ −

+

N

vBL

2

26

1

1
2

2
ln( )

.   (5)

Из содержания параметра (4) следует, что 
выражение (5) в конечном счете представляет 
собой зависимость динамической вязкости сма-
зочного материала µ от минимальной толщины 
h слоя этого материала, разделяющего сопрягае-
мые поверхности ползуна и опоры.

Анализ функции (5) показывает, что с уве-
личением толщины h значение вязкости µ воз-
растает и, наоборот, при снижении h вязкость µ 
падает.

Подставив правую часть уравнения (5) в чис- 
литель присутствующей в формуле (1) гидро-
динамической компоненты обобщенной силы 
трения Fh и заменив обозначение площади смо-
ченной поверхности ползуна A произведением 
L×B, после очевидных преобразований получим 
выражение для гидродинамической силы трения 
ползуна Fh как функции относительного перепа-
да высот профиля ползуна δ или, как было по-
казано выше, равнозначной зависимости этой 
функции в неявном виде от динамической вяз-
кости масла µ:

F
N

L

N

L
fh( )

ln( )
( ).δ

δ

δ
δ
δ
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+ −
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∆ ∆

6 1
2

2
6

     (6)

Исследуем на экстремум входящую как 
сомножитель в выражение (6) безразмерную 
функцию 

 f ( )
ln( )

,δ
δ

δ
δ
δ

=
+ −

+
1

2

2

  (7)

определяющую характер поведения гидродина-
мической силы трения Fh(δ).

Факт доказательства существования мини-
мума функции f(δ) в области малых значений 
аргумента δ по определению будет доказатель-
ством существования минимума гидродинами-
ческой силы трения, а значение динамической 
вязкости µ, соответствующее этому минимуму, 
будет представлять собой нижнюю границу 
энергоэкономичной работы смазываемого со-
пряжения.

После взятия производной от функции (7) 
имеем:
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Поскольку знаменатель дроби в правой час- 
ти (8) всегда положителен, для определения кри-
тической точки δ0, в которой производная ′f ( )δ  
принимает нулевое значение, достаточно иссле-
довать только числитель правой части выраже-
ния (8), обозначив его в преобразованном виде 
функцией ϕ(δ):

 ϕ δ δ
δ δ δ
δ δ

( ) )= + −
+ +

+ +
ln(

( )( )
.1

3 6 4

1 2

3 2

2
  (9)

Анализ функции (9) показывает, что ϕ(0) = 0,  
однако эта критическая точка (δ0 = 0) должна 
быть отброшена как не имеющая физического 
смысла, поскольку означает профиль поверх-
ности ползуна, параллельный опоре, который 
не создает несущего гидродинамического дав-
ления.

Вычисление предела функции (9) при поло-
жительных значениях относительного перепада 
высот (δ > 0) дает результат

lim lim ln( ) lim
( )( )

,
δ ∞ γ ∞ δ ∞

ϕ δ δ
δ δ δ
δ δ→ → →

= + −
+ +

+ +
= ∞( ) 1

3 6 4

1 2

3 2

2

показывающий, что при больших положитель-
ных значениях относительного перепада высот 
функция ϕ(δ) > 0.

Результат определения числового значения 
перепада высот в критической точке δ0 приме-
нительно к функции (8) был получен с помощью 
метода половинного деления отрезка и составил 
величину δ0  =  7,166; при этом было установле-
но, что если δ < δ0, функция ϕ(δ) < 0; если δ > δ0, 
функция ϕ(δ) > 0. Значение функции в критиче-
ской точке составило f(δ0) = 13,360 (рис. 4).
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Подставив полученное значение критиче-
ской точки δ0 7 166= ,  во второй сомножитель 
правой части уравнения (5), получили выраже-
ние, которое представляет собой зависимость 
динамической вязкости масла от критического 
значения относительного перепада высот и ко-
торое, таким образом, может быть использо-
вано для расчета предельно малой динамиче-
ской вязкости моторного масла применительно  
к рассмотренному случаю сопряжения «пол-
зун — опора»:

 

µ δ
δ

δ
δ

( )0

2

2

0
0

0

2

2
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1

1
2

2

6
1 865
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N

vBL

N

vBL

ln(

, .

)
 (10)

Установление факта существования в обла-
сти малых значений аргумента минимума функ-
ции (7), однозначно определяющей вид функции 
(6) — гидродинамической силы трения Fh(δ), — 
есть доказательство гипотезы применительно  
к расчетной схеме «ползун — опора».

2.  Для доказательства гипотезы примени-
тельно к радиальному подшипнику скольжения 
с учетом общности гидродинамических про-
цессов в линейном клиновидном зазоре рассмо-
тренного выше сопряжения «ползун — опора» 
(см. рис. 3) и криволинейном серповидном за-
зоре радиального подшипника (рис. 5) радиаль-
ный подшипник был представлен разверткой  
на плоскости (рис. 6).

В случае принятия этого условия, а также 
вытекающего из общеизвестного правила по-
ловинной кривой Зоммерфельда допущения  
о том, что в создании несущего гидродинамиче-
ского давления в зазоре радиального подшип-
ника неограниченной осевой протяженности 
принимает участие лишь определенная доля 
длины окружности вала, в качестве такой доли  
с целью упрощения процедуры получения ре-
шения и обеспечения преемственности подхо-
дов к последнему была принята половина длины 
окружности вала L  =  πr2. При этом в роли аб-
солютного перепада высот в клиновидном про-
филе несущей части линеаризованного вала ∆  
по аналогии с ползуном был принят являющийся 
постоянной величиной радиальный зазор под-
шипника ∆ = с = r1 – r2 при условии соосного рас-
положения вала относительно опоры (рис. 6, а).

Согласно расчетной схеме (рис. 6, б), при 
смещении вала реального радиального подшип-
ника относительно опоры по линии действия 
внешней нагрузки Q на величину h линеаризо-
ванный профиль на развертке совершает угло-
вое перемещение относительно точки, располо-
женной на передней кромке профиля, отстоящей 
от опоры на расстоянии, одновременно равном 
абсолютному перепаду высот профиля ∆ и ра- 
диальному зазору с.

Принятая на рис. 6 расчетная схема меняет 
трактовку относительного перепада высот про-
филя δ с ранее использованной (4) на новую  
в соответствии с формулой

Рис. 4. Вид функции (7) и координаты расположения 
ее минимума для случая смазываемого ползуна при 
изменении относительного перепада высот δ, проис-
ходящего в результате плоскопараллельного смеще-

ния  ползуна к опоре с сохранением формы зазора

Рис. 5. Расчетная схема радиального подшипника 
скольжения:

O — центральная ось; 1, 2 (нижние индексы) — признаки 
принадлежности к опоре и валу соответственно; r — ра- 
диус; e — абсолютный эксцентриситет (линейное смеще-
ние оси вала относительно оси опоры); ψ — угол нагрузки 
(угол между векторами внешней нагрузки Q и гидродина-
мической реакции P); ω — угловая скорость вращения вала
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δ =

−∆ h

h
,  (11)

но при этом дает обоснованную (для условия 
первого приближения по точности, обуслов-
ленного существенной малостью радиального 
зазора с по сравнению с радиусом вала r2) воз-
можность при доказательстве гипотезы приме-
нительно к радиальному подшипнику исполь-
зовать тот же самый подход, что описан выше 
при анализе зависимости силы гидродинамиче-
ского трения в сопряжении «ползун — опора». 
Несмотря на подобие гидродинамических про-
цессов в первом и втором из названных сопря-
жений, а также единство физической сущности 
выражений (4) и (11), незначительное отличие 
в форме масляного слоя в зазоре реального 
ползуна и ползуна — результата линеаризации 
радиального подшипника — имеет место и об-
условливает отличие вида конечных выражений 
и, стало быть, результатов их применения. Ниже 

для краткости приводятся только конечные вы-
ражения анализа условий гидродинамического 
равновесия вала и опоры, а также минимизации 
силы гидродинамического трения согласно под-
ходу 2).

Функция, отражающая зависимость дина-
мической вязкости масла µ от относительного 
перепада высот δ в радиальном подшипнике, 
получена в виде выражения

µ δ
δ

δ δ
δ
δ

( ) =
+ + −

+






Qс

vBL

2

2

2

26
1 1

2

2
( ) ln( )

,      (12)

где под обозначениями v и В здесь и далее  
в нижеприводимых формулах подразумеваются 
соответственно линейная скорость вращения  
и осевая ширина шейки вала подшипника.

Зависимость силы гидродинамического тре-
ния от относительного перепада высот δ пред-
ставляется выражением

Рис. 6. Иллюстрация принятой процедуры развертки радиального подшипника скольжения (а) 
и сведения его расчетной схемы к линейному представлению (б) аналогично расчетной схеме 

на рис. 3: 
1 — касание вала и опоры; 2 — равновесие вала относительно опоры на масляном слое  

с минимальной толщиной h
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Математическое выражение функции f(δ), 
входящей сомножителем в правую часть (13) 
и также зависящей в конечном счете от мини-
мальной толщины масляного слоя h (см. (11)), 
имеет вид 
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Графическая иллюстрация поведения этой 
функции показана на рис. 7. Здесь явно наблю-
дается наличие экстремума — минимума функ- 
ции f(δ), расположенного в области малых, близ-
ких к нулю значений δ.

После взятия и приравнивания к нулю про-
изводной функции (14) было получено уравне-
ние для нахождения значения критической точ-
ки δ0: 
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решение которого графическим методом позво-
лило определить числовое значение перепада 
высот в критической точке δ0 = 5,055, сводящее 
функцию (14), а значит, и силу трения (13) к ми-
нимуму, что и требовалось доказать.

После подстановки значения δ0  =  5,055 во 
второй сомножитель правой части равенства (12)  

получили выражение для критического значе-
ния динамической вязкости смазочного мате-
риала, которое может быть использовано для 
расчета предельно малой динамической вяз-
кости моторного масла применительно к рас-
смотренному случаю сопряжения «радиальный 
подшипник»:

 µ δ�( 0

2

26
1 895) , .= ⋅

Qс

vBL
  (15)

В следующем разделе статьи приведенные 
выше формулы (10) и (15) послужат основой для 
расчетного прогноза значений предельно малой 
вязкости моторного масла для ряда конкретных 
марок быстроходных поршневых двигателей,  
а также будут проверены на сопоставимость по-
лучаемых с их помощью результатов с ранее вы-
полненными расчетными оценками рассматри-
ваемого показателя моторного масла по другим 
формулам, отражающим аналогичный по сути,  
но в то же время несколько отличающийся  
по содержанию подход к выбору расчетной мо-
дели равновесия движущегося тела и неподвиж-
ной опоры на слое смазочного материала.

Получение и обсуждение результатов 
расчета предельно малой вязкости  
моторного масла для ряда  
быстроходных поршневых двигателей

Цель выполнения расчетов состояла в сопостав-
лении результатов прогнозной оценки предельно 
малой вязкости моторного масла на основе раз-
личных методических подходов применительно 
к условиям работы и конструкции ряда отече-
ственных быстроходных поршневых двигателей 
марок ЗМЗ-51432 CRS (4ЧН 8,7/9,4), ВМТЗ Д-130 
(3Ч 10,5/12) и ТМЗ-450Д (1Ч 8,5/8,0), не являю-
щихся аналогами, т.  е. различающихся уровнем 
форсированности как по скоростному, так и по 
нагрузочному режимам, литровым объемом, ти-
пом охлаждения, конструкцией и назначением.

Общим признаком для этих двигателей 
была принадлежность к четырехтактным ди-
зелям. Причина такого выбора состояла в том, 
что в опубликованных работах по теме мало-  
и сверхмаловязких моторных масел этому типу 
поршневых двигателей уделено неоправданно 
мало внимания, несмотря на то что по сравне-
нию с бензиновыми двигателями смазываемые 
детали дизелей испытывают при прочих равных 
условиях бîльшие динамические нагрузки, что 

Рис. 7. Вид функции (14) и координаты расположе-
ния ее минимума  для случая развертки радиального 
подшипника при изменении относительного пере-
пада высот δ, происходящего в результате смещения 

вала к опоре без сохранения формы зазора
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требует большего внимания к выбору реологи-
ческих свойств смазочного материла.

Для расчета предельно малой вязкости мо-
торного масла использовались представленные 
выше подходы 1 и 2 и соответствующие этим под-
ходам итоговые расчетные формулы (10) и (15).

Дополнительно, в целях сопоставления с ре- 
зультатами оценки предельно малой вязкости 
по методу работы [20], для этих же дизелей 
были выполнены расчеты с использованием 
формулы, полученной в [20] при рассмотрении 
условий равновесия под действием максималь-
ной внешней нагрузки Qmax и реакции масляного 
слоя P шатунной шейки вала относительно вкла-
дышей при состоянии их (шейки вала и вклады-
шей) предельного сближения на малой толщине 
масляного слоя, допускающей существование 
гидродинамического режима работы этого со-
пряжения, и использования модели бесконечно 
широкого подшипника, к типу которого (по зна-
чению отношения осевой длины шейки к ее диа-

метру) относились шатунные подшипники всех 
трех дизелей указанных выше марок:

 
µmin

max=
Q c

vr B G

2

2
26

1
,   (16)

где G — безразмерная функция нагрузки на под-
шипник, математическое выражение которой 
приведено в работе [20].

Расчеты были выполнены для условий но-
минального режима работы и серийных ва-
риантов конструкции элементов сопряжений 
дизелей с использованием входных данных, 
представленных в табл. 1. Перевод динамиче-
ской вязкости µ в кинематическую вязкость при 
температуре 100 °С (согласно условиям расче- 
та) υ100 выполняли с учетом плотности масла 
при стандартной температуре и температурной 
поправки согласно методике работы [20]. Раз-
мещенные в табл. 1 числовые значения внешней 
нагрузки на сопряжения «поршень — цилиндр» 
и «шатунный подшипник» этих дизелей были 

Таблица 1. Входные данные для расчета предельно малой вязкости моторного масла  
быстроходных поршневых двигателей 

№ 
п/п Название величины Обозначение Единицы  

измерения

Значение величины для различных 
двигателей

4ЧН 8,7/9,4 3Ч 10,5/12 1Ч 8,5/8,0

1 Максимальная нагрузка на шатунную 
шейку Q Н 94 401 84 605 69460

2 Максимальная нагрузка на юбку поршня N H 8640 3807 2790
3 Длина несущего участка юбки поршня L м 0,051 0,048 0,032
4 Длина несущего участка вала (половина 

длины окружности вала) l м 0,088 0,102 0,079

5 Абсолютный перепад высот профиля 
юбки поршня ∆ м 0,000054 0,000052 0,000046

6 Угловая скорость вращения шатунной 
шейки вала ω с–1 398 209 314

7 Средняя скорость поршня (скорость v  
в модели «ползун — опора») v м/с 12 8 8

8 Линейная скорость вращения вала w м/с 11,14 6,79 7,85
9 Осевая длина (ширина) шатунной шейки В м 0,026 0,031 0,021

10 Ширина ползуна (диаметр поршня, 
кольца) D м 0,087 0,105 0,085

11 Радиус шатунной шейки вала r м 0,028 0,033 0,025
12 Радиальный зазор шатунного подшипника с м 0,000015 0,000021 0,000013

Примечание. В целях упрощения и предотвращения дублирования обозначения ряда входных величин  
в табл. 1 изменены по сравнению с тем, что имеется в вышеприведенном тексте статьи.
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Таблица 2. Результаты оценочного расчета предельно малой вязкости моторного масла  
для трех быстроходных дизелей

Объект минимизации, номер (согласно 
тексту статьи) и вид итоговой формулы 
для расчета предельно малой вязкости

Тип, размерность 
вязкости моторного 

масла

Предельно малое значение вязкости моторного масла 
для различных двигателей

4ЧН 8,7/9,4 3Ч 10,5/12 1Ч 8,5/8,0

Сила трения в сопряжении «ползун —  

опора», (10), µ δ( )0

2

26
1 865= ⋅

N

vDL
,

µ, мПа⋅с 2,9 1,7 2,6

υ100, сСт 3,5 2,0 3,2

Сила трения в сопряжении  
«радиальный подшипник», (15), 

µ δ( )0

2

26
1 895= ⋅

Qс

wBl
,

µ, мПа⋅с 3,0 5,4 3,4

υ100, сСт 3,7 6,6 4,1

Толщина масляного слоя в зазоре 

«вал — опора», (16), µmin =
Qc

wBr G

2

26

1
µ, мПа⋅с 1,8 2,3 1,8

υ100, сСт 2,2 2,8 2,2

Примечание. Для согласования с обозначениями входных данных в табл. 1 обозначения ряда величин  
в размещенных в табл. 2 формулах изменены по сравнению с их обозначением в тексте статьи с сохранением 
исходного физического смысла.

получены в результате динамического и тепло-
вого расчетов, значения конструкционных по-
казателей были назначены на основе обработки 
информации, почерпнутой из располагаемой 
конструкторской документации в руководствах 
по эксплуатации и ремонту указанных в этой  
таблице марок дизелей.

Сопоставление результатов расчета пре-
дельно малой вязкости в табл. 2 указывает  
на близость значений вязкости, полученных  
по расчетным зависимостям (10), (15) и (16), 
представляющим разный подход и различные 
по типу сопряжения. Анализ полученных ре-
зультатов расчета показывает, что более вы-
сокому уровню динамической нагруженности 
сопряжения соответствует в целом более вы-
сокое значение предельно малой вязкости, что 
логично, если исходить из физической сущно-
сти процессов гидродинамического равновесия 
движущихся тел относительно опоры в рассмо-
тренных сопряжениях.

Применение нескольких подходов к полу-
чению зависимости для предельно малой вязко-
сти моторного масла дало возможность оценить 
диапазон рассеивания расчетных значений ис-
следуемого параметра — высокотемператур-
ной кинематической вязкости υ100, который для 
различных дизелей составил: для дизеля 4ЧН 
8,7/9,4 (ЗМЗ — Заволжский моторный завод) — 
2,2…3,7 сСт (среднее из трех значений в табл. 2  

равно 3,1 сСт); 3Ч 10,5/12 (ВМТЗ — Владимир-
ский моторо-тракторный завод) — 2,0…6,6 сСт  
(среднее значение 3,8 сСт), 1Ч 8,5/8,0 (ТМЗ —  
Тульский машиностроительный завод) — 2,2… 
4,1 сСт (среднее значение 3,2 сСт).

Результаты расчета показывают примени-
мость как каждого, так и совокупности пред-
ставленных подходов к прогнозной оценке 
значения предельно малой вязкости моторного 
масла быстроходных четырехтактных поршне-
вых двигателей. Числовые результаты оценок 
свидетельствуют о том, что все дизели — объ-
екты расчетного анализа — обладают потенци-
альной возможностью перехода на применение 
сверхмаловязкого моторного масла. Но в пер-
вую очередь это относится к объектам, расчеты 
для которых показали наименьшее средне зна-
чение предельно малой вязкости, т. е. к дизелям 
4ЧН 8,7/9,4 (ЗМЗ-51432 CRS) и 1Ч 8,5/8,0 (ТМЗ-
450Д). Исходя из полученного максимального 
значения высокотемпературной кинематиче-
ской вязкости для этих дизелей υ100  =  4,1 сСт 
и данных из последней по времени редакции 
стандарта J300 (май 2024 г.), при соответствую-
щей адаптации дизелей, в частности, на основе 
рекомендаций исследования [14], для них может 
быть рекомендовано применение сверхмаловяз-
ких энергосберегающих моторных масел вяз-
костного класса 0W-8 с диапазоном значений 
υ100 = 4,0…6,1 сСт.
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Использование вместо рекомендованного в 
руководстве по эксплуатации дизеля ЗМЗ-51432 
CRS средневязкого моторного масла SAE 5W-30 
(среднее значение υ100 = 11 сСт) сверхмаловязко-
го масла SAE 0W-8 (среднее значение υ100 = 5 сСт)  
согласно выполненным расчетным оценкам  
(см. рис. 2) может привести к снижению меха-
нических потерь на трение юбки поршня с 1,12 
до 0,94 кВт, т. е. на 16 %. С учетом дополнитель-
ного вклада малой вязкости моторного масла в 
снижение гидродинамического трения в сопря-
жениях подшипников коленчатого вала, а также 
известного соотношения между относитель-
ным изменением общих механических потерь 
и удельной топливной экономичности поршне-
вых двигателей такой уровень минимизации по-
терь на трение только юбки поршня позволяет 
дать прогноз снижения удельного эффективно-
го расхода топлива указанного дизеля не менее 
чем на 2,5 % (значимая разница, превосходящая 
погрешность измерения этого показателя со-
гласно ГОСТ 14846–2020). Этот прогноз не про-
тиворечит официально объявленной известной 
инжиниринговой компанией Ricardo Energy & 
Environment информации об ожидаемом повы-
шении топливной экономичности поршневых 
автомобильных двигателей в среднем на 9  % 
при переходе к началу 2030 г. на использование 
сверхмаловязких моторных масел вязкостного 
класса SAE 0W-8 [23].

Заключение

Обзор состояния вопроса о применимости  
в быстроходных поршневых двигателя сверхма-
ловязких моторных масел подтвердил не толь-
ко сохранение, но и интенсификацию мировой 
тенденции к снижению вязкости смазочных ма-
териалов, предназначенных в качестве рабочих 
тел систем смазки современных быстроходных 

(преимущественно автомобильных бензино-
вых) поршневых двигателей.

Для устранения отставания в теоретиче-
ском обосновании применения сверхмаловяз-
ких масел в выпускаемых ныне быстроходных 
дизелях традиционной конструкции в данном 
исследовании сделана попытка научного обо-
снования рационального, т. е. не подвергающего 
риску потери эксплуатационной надежности су-
ществующих быстроходных дизелей, перехода 
на смазывание этих двигателей новыми сверх-
маловязкими маслами. В этой связи в работе 
сформулирована и с применением двух подхо-
дов, опирающихся на положения гидродинами-
ческой теории смазки и трибологии, доказана 
рабочая гипотеза о существовании предельно 
малой вязкости моторного масла.

Результатом доказательства этой гипотезы 
явились математические зависимости, позво-
ляющие на основе данных о динамической на-
груженности, режиме работы и конструкции 
основных смазываемых пар трения выполнять 
оценочный расчет значений предельно малой 
вязкости моторного масла для конкретного 
поршневого двигателя. Анализ результатов рас-
чета этого показателя для трех выпускаемых  
в настоящее время моделей отечественных бы-
строходных дизелей, показал логичность и со-
ответствие результатов прогнозным оценкам 
сверхмалой вязкости согласно обновленно-
му стандарту J300. На примере конструкции  
и режима работы автомобильного дизеля ЗМЗ-
51432 CRS показана возможность снижения 
удельного эффективного расхода топлива не 
менее чем на 2,5  % при переходе с рекомендо-
ванной производителем дизеля высокотемпера-
турной кинематической вязкости масла 11 сСт 
на вязкость 5 сСт.
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АЛЬТЕРНАТИВНЫЕ ТОПЛИВА

УДК 621.436

Экспериментальные исследования и анализ процесса образования  
токсичных компонентов в дизеле, работающем на метаноле  
и метиловом эфире рапсового масла

В.А. Лиханов, О.П. Лопатин, А.С. Юрлов

ФГБОУ ВО Вятский ГАТУ, Киров, Российская Федерация

Experimental study and analysis of the toxic components formation  
in a diesel engine running on methanol and the rapeseed oil methyl ester 

V.A. Likhanov, O.P. Lopatin, A.S. Yurlov

Federal State Budgetary Educational Institution of Higher Education  
“Vyatka State Agrotechnological University”, Kirov, Russian Federation

Рассмотрены вопросы, связанные с необходимостью улучшения экологической безопасности 
двигателей внутреннего сгорания и применения в них альтернативных топлив. Предложен спо-
соб, позволяющий надежно снизить содержание токсичных компонентов в отработавших газах 
дизельного двигателя путем замены штатного дизельного топлива метанолом и метиловым эфи-
ром рапсового масла. Представлены результаты экспериментальных исследований экологиче-
ских показателей дизельного двигателя, работающего на метаноле и метиловом эфире рапсового 
масла, установлены зависимости влияния на них нагрузочных и скоростных режимов его рабо-
ты и определены их числовые характеристики. На основании экспериментальных данных пред-
ставлены концентрации содержания токсичных компонентов в отработавших газах дизельного 
двигателя, подробно рассмотрен и проанализирован процесс образования в камере сгорания 
суммарных углеводородов CHx, диоксида углерода СО2, оксидов азота NOх, монооксида угле-
рода СО, сажи С и рассмотрена причинно-следственная связь между образованием токсичных 
компонентов в цилиндре дизельного двигателя, работающего на метаноле и метиловом эфире 
рапсового масла, и показателями его рабочего процесса.

Ключевые слова: дизельный двигатель, метанол, метиловый эфир рапсового масла, дизельное 
топливо, экспериментальные исследования, токсичность, отработавшие газы, камера сгорания

Issues related to the need to improve ecological safety of the internal combustion engines and to the use 
of alternative fuels in them are considered. A method is proposed to reliably reduce the toxic components 
content in the diesel engine exhaust gases by replacing the standard diesel fuel with methanol and the 
rapeseed oil methyl ester. Experimental results of studying the ecological performance of a diesel engine 
running on methanol and the rapeseed oil methyl ether are presented; dependences of the in�uence of 
its operation load and speed modes on the indicated parameters are established; and their numerical 
characteristics are determined. Based on experimental data on the toxic components content in the 
diesel engine exhaust gases, formation process of the nitrogen oxides NOх, total hydrocarbons CHx, soot 
C, CO oxides and carbon dioxide CO2 in the combustion chamber is considered in detail and analyzed. 
�eir concentrations are presented; and the causal relationship between the toxic components formation 
in the cylinder of a diesel engine running on methanol and the rapeseed oil methyl ether is considered, 
as well as its working process indicators.

Keywords: diesel engine, methanol, rapeseed oil methyl ester, diesel fuel, experimental studies, toxicity, 
exhaust gases, combustion chamber
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Введение

В современном мире машин уже не существует 
двигателей внутреннего сгорания (ДВС) и про-
чих силовых агрегатов, при разработке которых 
перед исследователями не стояла бы задача вы-
полнения экологических требований, соответ-
ствующих современным условиям эксплуата-
ции. Ученые и специалисты при выполнении 
таких работ стараются учитывать эти требо-
вания и в предстоящие исследования заклады-
вают актуальные и перспективные показатели  
по минимизации содержания токсичных ве-
ществ в отработавших газах (ОГ). Однако,  
к сожалению, зачастую в процессе выполне-
ния отдельных разработок новые двигатели не  
в полной мере соответствуют ожидаемым от них 
результатам по экологическим нормам [1–3]. 

Для улучшения экологических показателей 
дизельных двигателей (ДД) должна быть по-
ставлена задача по расширению исследований 
и применения большего числа методов и спосо-
бов модернизации двигателей, их рабочих про-
цессов с целью снижения токсичности ОГ и по-
лучения возможности выполнения показателей 
по ним в условиях действующих экологических 
нормативов [4–6]. Отметим, что из числа таких 
методов и способов улучшения токсичности ОГ 
ДВС необходимо выбрать наиболее полно соот-
ветствующие экологическим требованиям [7, 8]. 
При этом придется учитывать ряд сопутствую-
щих факторов — например, работу при повы-
шенных нагрузках, возможно превышающих 
допустимые при реализации способов, влияние 
на износ ДВС, его старение и приближение к 
выходу из допустимых установленных границ  
по показателям токсичности (да и экономично-
сти, что тоже немаловажно) [9, 10].

Следующий момент, на который нужно  
обратить внимание, — это то, каким способом 
будет осуществляться снижение токсичности 
ОГ и модернизация ДВС для повышения его 
экологической безопасности. 

Одним из наиболее эффективных спосо-
бов, позволяющих надежно снизить содержание 
токсичных компонентов в ОГ ДВС на уровне 
рабочего процесса, является замена штатного 
(нефтяного) топлива альтернативным, которое 
соответствует необходимым для использования 
в ДД физическим свойствам и обеспечивающим 
минимальные выбросы токсичных веществ при 
сгорании в цилиндре двигателя [11–13]. При 

этом важно, чтобы при применении опреде-
ленного способа снижения токсичности ОГ ДД 
в ходе модернизации не были использованы 
какие-то сложные конструктивные изменения  
в двигателе. Это способствует сохранению двига-
телем возможности перехода на штатное мотор-
ное топливо. Поэтому вопросы модернизации 
ДВС для работы на альтернативных топливах 
с целью улучшения экологических показателей 
либо доведения их до определенных экологи-
ческих нормативов является научной задачей, 
требующей определенного внимания и рассмо-
трения [14–16]. При разработке способов сни-
жения токсичности и предстоящей модерниза-
ции двигателя для улучшения его экологических 
показателей первоочередными задачами явля-
ются изучение и соответствующее понимание 
процесса образования токсичных компонентов 
в измененном и работающем на альтернатив-
ном топливе двигателе, а также зависимость их  
образования от различных рабочих режимов. 
Таким образом, необходимо исследовать и из-
учать выше перечисленные вопросы, чтобы 
получить «достойный», в плане минимальных 
выбросов токсичных компонентов, при необ-
ходимости, соответствующий заданным либо 
требуемым экологическим стандартам, модер-
низированный для работы на альтернативном 
топливе ДВС [17–19].

Цель работы — экспериментальное иссле-
дование экологических показателей дизельного 
двигателя (ДД), работающего на метаноле и ме-
тиловом эфире рапсового масла (МЭРМ), уста-
новление зависимостей влияния нагрузочных  
и скоростных режимов его работы на обозна-
ченные параметры с определение их числовых 
характеристик.

Направление и методика исследований

Для реализации поставленной цели в научной 
лаборатории на базе кафедры тепловых двига-
телей, автомобилей и тракторов Вятского ГАТУ 
проведены экспериментальные исследования 
ДД 2Ч  10,5/12,0. В основу методики стендовых 
испытаний ДД были положены следующие нор-
мативы: ГОСТ 18509–88, ГОСТ ISO 8178-4–2013, 
ГОСТ Р 41.49–2003, ГОСТ Р 41.24–2003, ГОСТ  
Р 41.96–2011, ГОСТ Р 59059–2020. 

Пуск ДД осуществлялся на МЭРМ, да-
лее включалась подача метанола (метилового 
спирта), который замещал МЭРМ до установ-
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ленного оптимального значения (цикловая по-
дача МЭРМ была на уровне 9,7ºмг/цикл, что 
соответствовало часовому расходу 1,05 кг/ч). 
Увеличение или снижение рабочей нагрузки 
обеспечивалось увеличением или уменьше- 
нием (регулированием) подачи метанола. Для 
подачи МЭРМ был установлен дополнительный 
топливный насос высокого давления и вторая 
система топливоподачи с дополнительными 
форсунками, а подача метанола осуществлялась 
через штатную систему топливоподачи [20].

Результаты экспериментальных  
исследований и их обсуждение

Основные результаты экспериментальных иссле-
дований показателей токсичности и дымности 
ОГ ДД представлены для сравнения на ДТ и на 
метаноле и МЭРМ в виде графических зависимо-
стей нагрузочных и скоростных рабочих режи-

мов. Зависимости содержания токсичных компо-
нентов в ОГ ДД от изменения нагрузки показаны 
на рис. 1.

Анализ представленных на рис. 1 экспери-
ментальных данных показывает, что при работе 
ДД на метаноле и МЭРМ практически во всем 
нагрузочном диапазоне (кроме максимальных 
нагрузок при pe  =  0,8 МПа) происходит зна-
чительное снижение выбросов оксидов азота  
по сравнению с выбросами при работе на ДТ. 
Так, если на ДТ на минимальной нагрузке вы-
бросы NOx составляют 270 ppm, то на метаноле  
и МЭРМ — 120 ppm, т. е. снижаются на 55,5 %. 
С ростом нагрузки до номинальной содержание 
оксидов азота в ОГ снижается по отношению  
к дизельному процессу на 280 ppm, или на 38,4 %.

Снижение содержания NOx в ОГ ДД при 
работе на метаноле и МЭРМ объясняется бо-
лее компактной стехиометрией горения и, как 

Рис. 1. Нагрузочные характеристики содер-
жания токсичных веществ в ОГ ДД,  работаю-
щем на метаноле и МЭРМ ( ) и ДТ ( ), при 
n  =  1800  мин–1 (метками обозначены экспери-
ментально полученные значения, линиями — 

аппроксимационные кривые): 
а — углеводороды; б — диоксиды углерода;  

в — оксиды азота; г — оксиды углерода; д — сажа
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следствие, более низкой температурой цикла  
в области почти всего диапазона нагрузок. Более 
высокие нагрузки на ДД сопровождаются впры-
ском большего количества топлива, т.  е. более 
богатыми топливными смесями. Это, в свою 
очередь, приводит к более высокой температуре 
в КС и, как следствие, к увеличению термическо-
го образования NOx .

При работе ДД на метаноле и МЭРМ наблю-
дается значительное снижение содержания в ОГ 
сажи на всех нагрузочных режимах. При этом 
наибольший эффект от снижения выбросов 
сажи можно отметить в районе номинальной на-
грузки (ре = 0,588 МПа). Так, если на минималь-
ной нагрузке при работе на метаноле и МЭРМ 
выбросы сажи снижаются на 0,2 ед. Bosch, или 
на 50,0  % по отношению к ДТ, то при работе  
на номинальном режиме выбросы сажи снижа-
ются на 92,4 %, или в 13,3 раза.

Значительное уменьшение содержания в ОГ  
сажи на исследуемых нагрузочных режимах  
с большой степенью вероятности можно объ-
яснить увеличением подачи метанола как окси- 
генированного топлива, приводящей, в свою 
очередь, к увеличению содержания кислорода 
в топливовоздушной смеси и обеспечивающей 
благоприятные параметры процесса сгорания, 
способствующие более полному выгоранию са-
жевых частиц.

При рассмотрении кривых содержания в ОГ  
суммарных углеводородов при работе на ДТ хо-
рошо видно, что увеличение нагрузки приводит 
к росту содержания СНх, в то время как при ра-
боте на метаноле и МЭРМ при увеличении на-
грузки его содержание в ОГ снижается на малых 
нагрузках, далее следует некоторая стабилиза-
ция и незначительный рост на средних и макси-
мальных нагрузочных режимах.

Такое изменение содержания СНх в ОГ ДД 
можно объяснить тем, что непредельные угле-
водороды при работе на метаноле и МЭРМ  
образуются в основном в зонах срыва пламени 
(в ядрах и хвостах струй топлива, впрыскивае-
мого через форсунки в КС), на топливной пленке 
стенок КС и в результате вторичного впрыски-
вания топлива, выходящего из сопел топливных 
форсунок с низкой скоростью, в конце сгорания. 
Добавление метилового спирта в КС может вы-
зывать смешанные эффекты: с одной стороны, 
метанол может увеличивать содержание кисло-
рода в топливовоздушной смеси, что приводит 

к более полному ее сгоранию и, как следствие,  
к уменьшению выбросов СНх, а с другой сто-
роны, его высокая скрытая теплота испарения  
и последующий охлаждающий эффект в КС мо-
жет привести к увеличению выбросов СНх.

Высокое содержание СНх в ОГ при работе 
на метаноле и МЭРМ на малых нагрузках можно 
объяснить более высокой вязкостью МЭРМ, что 
приводит к ухудшению его распыливания, менее 
эффективному смешиванию метаноловоздуш-
ной смеси и смеси, состоящей из МЭРМ и воз-
духа, в КС. Возможным объяснением снижения 
содержания СНх в ОГ при увеличении нагрузки 
могут быть также более высокие значения тем-
пературы газа в цилиндре и ОГ при более вы-
соких нагрузках ДД, что приводит к более пол-
ному сгоранию и, как следствие, к уменьшению 
образования несгоревших СНх. Преобладаю-
щей точкой зрения является то, что выбросы 
СНх пропорционально снижаются в результате 
увеличения количества метанола, подаваемого  
в цилиндр. При более высоких нагрузках выше 
номинальных более высокая температура в КС 
ДД и ОГ газах при наличии меньшего количе-
ства кислорода приводит к незначительному 
увеличению содержания СНх.

Также заметим, что кривые для СCO ведут 
себя аналогично кривым для С

xСН .  Такое пове-
дение оксида углерода как продукта неполноты 
сгорания топлива можно объяснить ухудше- 
нием его сгорания при малых нагрузках вслед-
ствие переобеднения смеси при малых цикло-
вых подачах метанола, что и приводит к сниже-
нию скорости распространения фронта пламени  
и неполному сгоранию метилового спирта.  
На выбросы CO влияет также то, что в допол-
нение к очень высокой вязкости исследуемого 
МЭРМ поверхностное натяжение и темпера-
тура кипения топлива были выше желаемых 
значений, что способствует увеличению заре-
гистрированных выбросов CO. Таким образом,  
в результате снижения нагрузки снижается со-
отношение «воздух/топливо» и процесс сго-
рания протекает с недостатком кислорода, что  
и служит одной из основных причин увеличе-
ния выбросов оксида углерода.

Помимо различий в физических свойствах 
метанола и МЭРМ, упомянутых выше, на по-
ведение оксида углерода влияют и химические 
различия, такие как длина цепи и степень нена-
сыщенности метиловых эфиров, которые также 
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могут приводить к различным значениям вы-
бросов CO. Это можно объяснить тем, что мо-
лекулы жирных кислот с длинной цепью имеют 
более высокую по сравнению с дизельным то-
пливом температуру кипения или, другими сло-
вами, более низкую волатильность. Это, в свою 
очередь, приводит к снижению скорости испа-
рения и, как следствие, к неполному сгоранию  
и росту выбросов CO. При увеличении нагрузки 
повышается температура в цилиндре, что обе-
спечивает лучшее сгорание и уменьшение вы-
бросов CO. 

Выбросы CO2 при изменении нагрузки 
практически не зависят от вида топлива и изме- 
няются по схожей зависимости. При этом  
во время работы дизеля на метаноле и МЭРМ 
содержание CO2 в ОГ несколько выше по срав-
нению с выбросами при работе на ДТ на всех на-
грузочных режимах.

Это объясняется тем, что в основном вы-
бросы CO2 связаны с процессом полного сгора-
ния топлива, в достижении которого (и, следова-
тельно, в образовании CO2) играют роль многие 
факторы, такие как состав и свойства топлива 
(в рассматриваемом случае метанол и МЭРМ, 
имеющие существенные отличия от ДТ (хи-
мический состав, вязкость и плотность), соот-
ношение «воздух/топливо» и др. Это приводит  
к более эффективному сгоранию, достигнутому 
применением метанола и МЭРМ, и повышению 
выбросов CO2 с ОГ, поскольку оксигенирован-
ный характер метанола и МЭРМ и как следствие 
более высокое содержание кислорода в топли-
вовоздушной смеси улучшает процесс сгорания 
и повышает содержание CO2 в ОГ.

Зависимости содержания токсичных ком-
понентов в ОГ ДД от изменения частоты враще-
ния представлены на рис. 2.

Рис. 2. Скоростные характеристики содержа-
ния токсичных веществ в ОГ ДД, работаю-
щем на метаноле и МЭРМ ( ) и ДТ ( ), при 
n  =  1800  мин–1 (метками обозначены экспери-
ментально полученные значения, линиями — 

аппроксимационные кривые): 
а — углеводороды; б — диоксиды углерода;  

в — оксиды азота; г — оксиды углерода; д — сажа
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Как видно на рис. 2, с ростом частоты враще-
ния происходит увеличение выбросов большин-
ства токсичных компонентов, за исключением 
оксидов азота. При этом у ДД, работающего  
на метиловом спирте и МЭРМ, можно наблюдать 
снижение выбросов NOx по сравнению с выбро-
сами при работе на ДТ на всем исследуемом ди-
апазоне частоты вращения. Также можно уви-
деть, что с ростом частоты вращения снижение 
выбросов NOx становится более существенным. 
Если на частоте n = 1200 мин–1 содержание NOx 
в ОГ при работе на метаноле и МЭРМ практи-
чески совпадает с характеристиками дизельного 
процесса, то при росте частоты до n = 2000 мин–1  
выбросы NOx снижаются на 450 ppm, или на 
64,3 %. Такое снижение выбросов NOx с ростом 
частоты вращения характеризуется в основном 
сокращением длительности процесса сгорания 
и уменьшением времени на образование окси-
дов азота по термическому механизму Я.Б. Зель-
довича [21].

Анализ скоростной характеристики со-
держания сажи показывает значительное ее 
снижение при работе на метаноле и МЭРМ по 
сравнению с выбросами при работе на ДТ. Так, 
при n = 1200 мин–1 снижение составляет в 19 раз,  
а при n = 2000 мин–1 — в 8,3 раза по сравнению 
с ДТ.

Существенное уменьшение содержания сажи 
в ОГ ДД при работе на метаноле и МЭРМ можно 
объяснить благоприятным эффектом снижения 
вероятности образования богатых топливных 

зон, а также наличием достаточного количества 
кислорода. Кроме того, метанол и МЭРМ не со-
держат ароматических и сернистых соединений, 
способствующих образованию сажи. С точки 
зрения горения более низкая плотность и вяз-
кость используемой топливной смеси в целом 
способствуют образованию после впрыски-
вания капель топлива меньшего размера. Это,  
в свою очередь, обусловливает процесс испаре-
ния и распыления капель топлива в КС, что при-
водит к более полному сгоранию и, следователь-
но, к более низким выбросам сажи. Также нельзя 
исключить существование корреляции между 
ростом частоты вращения двигателя и усилени-
ем эффектов турбулентности, что может при-
вести к увеличению степени полноты сгорания  
и более низким уровням выбросов сажи.

Анализируя содержание СНх в ОГ ДД, 
работающего на метаноле и МЭРМ, при n  =  
= 1200  мин–1, можно отметить снижение на 
31,8  %, по сравнению с ДТ, но с увеличени-
ем частоты вращения применение метанола  
и МЭРМ вызывает уже рост СНх по отношению 
к ДТ, поскольку при увеличении частоты враще-
ния сокращается продолжительность сгорания  
и окисления топлива и тем самым увеличивают-
ся выбросы СНх. Применение метанола и МЭРМ 
приводит в среднем к снижению выбросов CO 
в 2 раза по отношению к ДТ. Такое снижение 
можно объяснить большим значением коэффи-
циента избытка воздуха при работе на метаноле 
и МЭРМ.

Таблица 1. Результаты экспериментальных исследований показателей  токсичности и дымности ОГ дизеля 
2Ч 10,5/12,0 при работе на метаноле и МЭРМ (номинальный режим: n = 1800мин–1, pе = 0,588 МПа)

Топливо
Показатели

C
xNO ,  ppm CC,  ед. Bosch C

xCH ,  % CCO,  %

Дизельное 730 5,30 0,12 0,25 

Метанол + МЭРМ 450 0,40 0,16 0,14 

Таблица 2. Результаты экспериментальных исследований показателей  токсичности и дымности ОГ 
дизеля 2Ч 10,5/12,0 при работе на метаноле и МЭРМ (режим максимального крутящего момента: 
n = 1400мин–1, pе = 0,692 МПа)

Топливо
Показатели

C
xNO ,  ppm CC,  ед. Bosch C

xCH ,  % CCO,  %

Дизельное 790 4,20 0,14 0,19

Метанол + МЭРМ 740 0,25 0,14 0,09 
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Основные результаты экспериментальных 
исследований по применению в ДД метанола  
и МЭРМ представлены в виде числовых значе-
ний и в процентном выражении в табл. 1 и 2.

Заключение

В результате проведенных экспериментальных 
исследований токсичности ДД при работе на 
метаноле и МЭРМ достигнуто полное замеще-
ние нефтяного ДТ возобновляемым альтерна-
тивным топливом и улучшены экологические 
характеристики ДД при сохранении мощност-
ных параметров на уровне серийного дизеля. 

Экспериментально определено влияние приме-
нения метанола и МЭРМ на рабочие нагрузоч-
ные и скоростные характеристики токсичности 
и дымности ОГ.

При работе на метаноле и МЭРМ получено 
снижение содержания вредных веществ в ОГ  
в сравнении с ДТ:

–  на номинальном скоростном режиме:  
оксидов азота NOx — на 38,4 %; сажи — в 13,3 ра- 
за; оксида углерода — на 44,0 %;

– на режиме максимального крутящего мо-
мента: оксидов азота NOx — на 6,3  %; сажи —  
в 16,8 раза; оксида углерода — на 52,6 %.
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Исследование процессов впрыскивания и распыливания топлива  
и параметров дизельного двигателя, работающего на биотопливах

С.Н. Девянин1, В.А. Марков2, В.А. Неверов2, А.В. Болдырев2

1 ФГБОУ ВО РГАУ — МСХА имени К.А. Тимирязева, Москва, Российская Федерация
2 МГТУ им. Н.Э. Баумана, Москва, Российская Федерация

Studying the fuel injection and spraying processes and parameters  
of a diesel engine running on the biofuels

S.N. Devyanin1, V.A. Markov2, V.A. Neverov2, A.V. Boldyrev2

1 Russian State Agrarian University — Moscow Timiryazev Agricultural Academy, 
Moscow, Russian Federation

2 Bauman Moscow State Technical University, Moscow, Russian Federation

Рассмотрены свойства смесей нефтяного дизельного топлива с рапсовым маслом при его содер-
жании в смеси от 0 до 60 % по объему. Исследованы физические свойства дизельного топлива, 
рапсового масла и смеси 80 % нефтяного дизельного топлива и 20 % рапсового масла при раз-
личной температуре. Предложены формулы, описывающие зависимости вязкости нефтяного 
дизельного топлива, рапсового масла и их смесей от температуры. Представлена методика рас-
чета процессов впрыскивания и распыливания смеси нефтяного дизельного топлива и рапсово-
го масла. Проведены расчетные исследования процессов впрыскивания и распыливания топли-
ва в камере сгорания дизельного двигателя типа Д-245 при его работе в режиме максимальной 
мощности на смеси 80  % нефтяного дизельного топлива и 20  % рапсового масла. Исследова-
на взаимосвязь содержания в отработавших газах оксидов азота и их дымности с основными 
параметрами впрыскивания и распыливания смесевого биотоплива — длиной струи и углом 
раскрытия конуса струи. Определены корреляционные зависимости для указанных параметров  
в виде квадратичных полиномов.

Ключевые слова: двигатель внутреннего сгорания, дизельный двигатель, дизельное топливо, 
биотопливо, рапсовое масло, смесевое топливо, впрыскивание, распыливание

Properties of the petroleum diesel fuel mixtures with the rapeseed oil at its content in the mixture from 
0 to 60 % by volume are considered. Physical properties of the diesel fuel, rapeseed oil, and a mixture 
of the 80 % petroleum diesel fuel and 20 % rapeseed oil at various temperatures are analyzed. Formulas 
are proposed describing viscosity dependencies of the petroleum diesel fuel, rapeseed oil and their 
mixtures on the temperature. A technique of computing the injection and spraying processes in the 
petroleum diesel fuel and rapeseed oil mixture is presented. �e fuel injection and atomization processes 
in the combustion chamber of the D-245 diesel engine operating at maximum power with a mixture of 
80 % petroleum diesel fuel and 20 % rapeseed oil were computed. Relationship was studied between 
the nitrogen oxides content in the exhaust gases, their smoke content, and the main parameters of 
mixed biofuel injection and spraying, i.e. jet length and jet cone angle. Correlation dependencies for the 
speci�ed parameters in the form of quadratic polynomials are determined.

Keywords: internal combustion engine, diesel engine, diesel fuel, biofuels, rapeseed oil, mixed fuel, 
injection, spraying
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Введение

Современная тенденция к расширению ис-
пользования в двигателях внутреннего сгора-
ния (ДВС) различных альтернативных топлив 
обусловлена не только необходимостью поис-
ка новых сырьевых ресурсов для производства  
моторных топлив, но и стремлением к перехо-
ду на углеродно-нейтральные источники энер- 
гии [1–3]. В связи с этим все более присталь-
ное внимание уделяют безуглеродным и мало-
углеродным топливам [4–6]. К малоуглеродным  
топливам относят биотоплива, применение ко-
торых обеспечивает кругооборот углекислого 
газа СО2 в атмосфере (рис. 1) [7, 8].

Технологические процессы получения био-
топлив весьма разнообразны [9–12]. В качестве 
сырья для производства биотоплив могут быть 
использованы отходы сельскохозяйственного 
производства, пищевой промышленности, де-
ревообработки, биомасса микроводорослей, 
твердые бытовые отходы и др. [3, 7, 8, 13–16]. 
Применительно к ДВС с искровым зажиганием  
наиболее широкое применение нашел биоэта-

нол, производимый из кукурузы, картофеля, са-
харной свеклы, сахарного тростника, других 
сельскохозяйственных культур [17–21]. Для ди-
зельных двигателей перспективными считаются 
топлива, получаемые из различных масличных 
культур [22–25]. В качестве моторного топлива 
используются чистые растительные масла, их 
смеси с нефтяным дизельным топливом, слож-
ные эфиры растительных масел, часто называе-
мые биодизельным топливом, или биодизелем. 
Динамика изменения мирового потребления 
биотоплив по годам представлена на рис. 2 [8].

Исследования по использованию таких топ- 
лив в дизельных двигателях проводятся за ру-
бежом [26–29] и в России [30–33]. Основными 
причинами ограниченного применения этих 
топлив в дизельных двигателях служат повы-
шенная вязкость этих топлив по сравнению  
с традиционным нефтяным дизельным топли-
вом (ДТ), вызванное этим обстоятельством 
ухудшение процессов распыливания топлива  
и смесеобразования, худшая воспламеняемость 
растительных масел в условиях камеры сгора-
ния (КС) двигателя [34–37]. Поэтому требуют-
ся дополнительные исследования процессов 
впрыскивания и распыливания этих топлив  
в дизельных двигателях. Отметим, что для полу-
чения биотоплив дизельных двигателей в усло-
виях Российской Федерации предпочтительнее 
использовать рапсовое масло (РМ) [38–41]. 

Свойства растительных масел и их смесей 
с нефтяным дизельным топливом

Основу растительных масел и животных жиров 
(липидов) составляют сложные эфиры глице-
рина и высших алифатических (жирных) кис- 

Рис. 1. Кругооборот углекислого газа  
при использовании биотоплив

Рис. 2. Динамика изменения мирового потребления биотоплив по годам  
(тыс. барр. н.э./сут — в тысячах баррелей в нефтяном эквиваленте в сутки)



ISSN 0202-1633

84 Д в и г а т е л е с т р о е н и е  3 (301) июль–сентябрь 2025

лот [8]. Такой сложный эфир включает молеку-
лу глицерина С3Н5(ОН)3, связанную с остатками 
трех жирных кислот. Общее название таких со-
единений — триглицериды. Рапсовое масло со-
держит в основном жирные кислоты с четным 
числом атомов углерода (С14, С16, С18 и др.). При 
этом в состав РМ входят как ненасыщенные 
(олеиновая, линолевая, линоленовая и др.), так 
и насыщенные жирные кислоты (миристиновая, 
пальмитиновая, стеариновая и др.). В насыщен-
ных жирных кислотах молекулы не имеют двой-
ных связей, а в ненасыщенных присутствуют  
от одной до трех двойных связей.

Приведенные в табл. 1 данные о физико-
химических и моторных свойствах ДТ, РМ и их 
смесей показывают, что наиболее заметны раз-
личия свойств этих топлив по их вязкости [8]. 
Аналогичные зависимости вязкости раститель-
ных масел и некоторых других топлив от темпе-
ратуры приведены на рис. 3 [8, 42–44]. 

Цетановое число РМ, равное 37 единицам, 
ниже, чем у нефтяного ДТ (45 единиц). Кроме 
того, РМ заметно отличаются от нефтяного ДТ 
по фракционному составу. Температуры выки-

пания РМ очень высоки (около 280…300 °С про-
тив 180…360  °С у нефтяного ДТ). При атмос-
ферном давлении и температуре более 300  °С 
разогнать его на отдельные фракции не пред-
ставляется возможным из-за термического раз-
ложения растительного масла. Поскольку мо-
лекулы РМ содержат значительное количество 
атомов кислорода (до 12  % по массе, у нефтя-
ного ДТ — около 0,4 %), теплотворная способ-
ность РМ несколько ниже, чем у нефтяного ДТ. 
Но содержание в молекулах РМ значительного 
количества атомов кислорода, способствующе-
го окислению растительного масла при сгора-
нии, благоприятно сказывается на экологиче-
ских свойствах двигателей, работающих на РМ  
(в частности, на выбросы сажи). К положитель-
ным экологическим свойствам РМ следует от-
нести пониженное содержание в их молекулах 
серы (0,002 % против 0,2 % у ДТ) и практически 
полное отсутствие канцерогенных полицикли-
ческих ароматических углеводородов.

С точки зрения эксплуатации транспорт-
ных средств в различных регионах России важ-
ны низкотемпературные свойства моторных 

Таблица 1. Физико-химические и моторные характеристики нефтяного ДТ, РМ и их смесей

Характеристика
Топливо

ДТ РМ 80 % ДТ  
и 20 % РМ

60 % ДТ  
и 40 % РМ

40 % ДТ  
и 60 % РМ

Плотность при 20 °С, кг/м3 830 916 848 865 882

Вязкость кинематическая при 20 °С, мм2/с 3,8 75,0 9,0 19,0 30,0

Коэффициент поверхностного натяжения s 
при 20 °С, мН/м 27,1 33,2 – – –

Теплота сгорания низшая, кДж/кг 42500 37300 41500 40400 39400

Цетановое число 45 37 – – –

Температура самовоспламенения, °С 250 318 – – –

Температура помутнения, °С –25 –9 – – –

Температура застывания, °С –35 –20 – – –

Количество воздуха, необходимое  
для сгорания 1 кг вещества, кг 14,3 11,9 14,0 13,6 13,2

Содержание, % по массе
С
Н
О

87,0
12,6
0,4

77,0
12,0
11,0

85,0
12,5
2,5

83,0
12,4
4,6

81,0
12,2
6,8

Общее содержание серы, % по массе 0,20 0,002 0,16 0,12 0,08

Коксуемость 10%-ного остатка, % по массе 0,2 0,4 – – –

Примечание. ДТ — дизельное зимнее топливо; для смеси ДТ и РМ указано объемное процентное содер-
жание компонентов; «–» — свойства не определялись. 
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Рис. 3. Вязкостно-температурные характеристики различных  
растительных масел и других топлив: 

1, 2, 14 — соевое; 3 — подсолнечное; 4, 15 — хлопковое; 5, 6, 7, 16, 17 — рапсовое; 8 — 
арахисовое; 9 — пальмовое; 10, 18 — кукурузное; 11 — кокосовое; 12, 20 — отработан-
ное подсолнечное; 13 — дизельное топливо; 19 — легкое гидрогенизированное соевое 
масло; 21 — максимальная вязкость нефтяного дизельного топлива при температуре 

t = 40 °С (кривые для хлопкового и рапсового масел практически одинаковы)

топлив. Россия, обладающая огромными терри-
ториями, отличается большим разнообразием 
климатических условий. В зависимости от гео-
графического положения и времени года темпе-
ратура атмосферного воздуха может изменяться 
в очень широких пределах — от –60 до +40 °С.

Важнейшими низкотемпературными свой-
ствами исследуемых топлив являются зависи-
мости их вязкости, плотности и сжимаемости 
от температуры. Для определения этих зависи-
мостей проанализированы данные работы [8]. 
Некоторые физические характеристики смеси 
80  % ДТ и 20  % РМ при разных температурах 
приведены в табл. 2.

С использованием метода наименьших ква-
дратов и программного комплекса Mathcad пред-
ставленные в табл. 2 вязкостно-температурные 
характеристики ДТ и РМ аппроксимированы 
следующими квадратичными полиномами:

дизельное топливо:
ν ν ν νт т0 т т= − + ⋅ −0 0206 2 1825 100

5
0

2 2, , ;∆ ∆t t     (1)

рапсовое масло:

ν ν ν νт т0 т т= − + ⋅ −0 0274 1 731 100
6

0
2 2, , ,∆ ∆t t      (2)

где Δt = t – t0; t0 = 0 °C; nт0 — кинематическая вяз-
кость при t0 = 0 °C.

Анализ показал, что полученные полиноми-
альные зависимости (рис. 4) хорошо описывают 
исходные экспериментальные данные. Погреш-
ность определения вязкости ДТ по формуле (1) 
не превысила 6,4  %, а вязкости РМ по форму- 
ле (2) — 10,0 %.

Строго говоря, вязкость смесевых топлив 
не является аддитивной функцией вязкостей 
компонентов смеси, т.  е. не может быть найде-
на в виде суммы относительных значений этих 
вязкостей. Но для смесей нефтяного ДТ с не-
большим количеством РМ в первом приближе-
нии примем, что вязкость такой смеси является 
аддитивной функцией вязкостей ДТ и РМ. Тогда  
в соответствии с выражениями (1) и (2) вяз-
кость смеси ДТ и РМ может быть определена по 
следующему выражению:

ν ν ν

ν
т ДТ т0 ДТ т  ДТ

т  ДТ РМ 

= − +

+ ⋅ −

C t

t + С

( ,

, ) (

0 0206

2 1825 10

0

5
0

2 2

∆

∆ νν

ν ν

т0 РМ

т  РМ т  РМ

−

− + ⋅ −0 0274 1 731 100
6

0
2 2, , ),∆ ∆t t

      (3)

где СДТ и СРМ — объемные доли ДТ и РМ в сме-
севом топливе (для смеси 80 % ДТ и 20 % РМ — 
СДТ = 0,8 и СРМ = 0,2). 
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Рассчитанные по формуле (3) значения 
вязкости исследуемых топлив от температуры 
представлены в табл. 2. В ней также приведены 
зависимости плотностей нефтяного ДТ и РМ 
от температуры, представленные в работе [8]. 
Плотность смесевых топлив подчиняется зако-
ну аддитивности, т.  е. может быть определена  
в виде суммы относительных плотностей ком-
понентов смеси. При температуре t = 0 °С плот-
ность смеси 80  % ДТ и 20  % РМ составляет
ρ ρ ρт ДТ т  ДТ РМ т  РМ0 0 0 0 8 854 0 2 923= + = ⋅ + ⋅ =С С , ,  

= 867 8 3, . кг/м  При температуре t = 50 °С плот-
ность этой смеси ρ ρт5 РМ т5  РМ0 0 0 8 821= = ⋅ +С ,  
+ ⋅ =0 2 890 834 8 3, , . кг/м

Известно, что зависимости плотности неф- 
тяных ДТ и РМ аппроксимируются линейными 
функциями [8]. Тогда зависимость плотности 
смеси 80 % ДТ и 20 % РМ может быть представ-
лена в виде функции

ρ ρт т= − = −0 0 66 867 8 0 66, , , .∆ ∆t t            (4)

Рассчитанные по формуле (4) зависимости 
плотности исследуемых топлив от температуры 
представлены в табл. 2. В ней также приведены 
зависимости коэффициента поверхностного на-
тяжения дизельного топлива и рапсового масла 
от температуры, представленные в работе [8]. 
Отметим, что эти зависимости практически ли-

Таблица 2. Физические характеристики дизельного топлива, рапсового масла и их смеси  
при различных температурах

Характеристика и вид топлива
Температура топлива, °С

0 10 20 30 40 50

Вязкость ДТ n, мм2/с 9,0 7,0 5,8 5,0 4,4 3,9
Вязкость РМ n, мм2/с 140 100 75 55 40 30
Расчетная вязкость смеси 80 % ДТ и 20 % РМ n, мм2/с 35,2 26,9 20,0 15,1 11,7 9,7
Плотность ДТ ρ, кг/м3 854 847 841 834 828 821
Плотность РМ ρ, кг/м3 923 916 909 903 896 890
Расчетная плотность смеси 80 % ДТ и 20 % РМ ρ, кг/м3 867,8 861,2 854,6 848,0 841,4 834,8
Поверхностное натяжение ДТ σ, мН/м 28,3 27,7 27,1 26,5 25,9 25,3
Поверхностное натяжение РМ σ, мН/м 34,4 33,8 33,3 32,7 32,2 31,6
Расчетное поверхностное натяжение смеси 80 % ДТ  
и 20 % РМ σ, мН/м 29,52 28,93 28,34 27,74 27,15 26,56

Примечание. Исследовано нефтяное ДТ марки Л по ГОСТ 305−2013.

Рис. 4. Аппроксимация вязкостно-температурных кривых ДТ (а) и РМ (б) полиномами:
точки — данные работы [8]; кривые получены с использованием формул (1) и (2)
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нейны. Примем, что этот коэффициент смесе-
вых топлив подчиняется закону аддитивности. 
Тогда при температуре t  =  0 °С коэффициент 
поверхностного натяжения смеси 80  % ДТ и  
20 % РМ составит σ σ σт0 ДТ т0 ДТ РМ т0 РМ= + =C C  

= ⋅ + ⋅ =0 8 28 3 0 2 34 4 29 52, , , , ,  мН/м.  При темпе-
ратуре t  =  50 °С коэффициент поверхностно-
го натяжения смеси 80 % ДТ и 20 % РМ σт50 =
= + = ⋅ + ⋅ =C CДТ т50 ДТ РМ т50 РМσ σ 0 8 25 3 0 2 31 6, , , ,  

= 26 56,  мН/м.  Приняв зависимость коэффи- 
циента поверхностного натяжения от темпера-
туры линейной, получим формулу для этой за-
висимости смеси 80 % ДТ и 20 % РМ в виде

σ σт т= − = −0 0 059 29 52 0 059, , , .∆ ∆t t          (5)

Рассчитанные по формуле (5) зависимости 
коэффициента поверхностного натяжения ис-
следуемых топлив от температуры представлены 
в табл. 2.

Полученные зависимости физических 
свойств смеси 80 % ДТ и 20 % РМ использованы 
для исследования процессов ее впрыскивания  
и распыливания в КС дизельного двигателя.

Математическая модель процессов 
впрыскивания и распыливания  
смесевого биотоплива

При исследовании процессов впрыскивания  
и распыливания топлива в камеру сгорания 
(КС) дизельного двигателя важнейшими показа-
телями, влияющими на качество смесеобразова-
ния, являются длина и ширина струй распыли-

ваемого топлива, угол конуса раскрытия струи, 
мелкость распыливания (рис. 5) [45–47]. Эти по-
казатели предопределяются особенностями те-
чения топлива в проточной части распылителя 
форсунки. 

В современных топливных системах дизель-
ных двигателей топливо от топливного насоса 
высокого давления (ТНВД) поступает в фор-
сунку, воздействует на иглу 1 (рис. 5, а), подни-
мая ее, протекает через образовавшийся между 
иглой 1 и корпусом 2 кольцевой зазор 3 и посту-
пает в полость 4 под иглой 3, где устанавлива-
ется давление впрыскивания рвпр. Под этим дав-
лением топливо и поступает в распыливающее 
отверстие 5 форсунки. Непосредственно перед 
входом в распыливающее отверстие линии тока 
топлива искривляются (рис. 5, б), причем их 
кривизна увеличивается от оси отверстия к его 
периферии. В результате возникает неравномер-
ное поле распределения давлений и скоростей 
потока топлива. При этом минимальные давле-
ния (и максимальные скорости) достигаются на 
участке максимального сужения потока и на пе-
риферийных участках потока. Здесь локальные 
давления могут оказаться ниже давления насы-
щенных паров топлива, что приводит к образо-
ванию паров жидкости в зоне А (см. рис. 5, б). 
Характерно, что эти зоны образуются сразу за 
входным сечением распыливающего отверстия, 
где поток сужается сильнее всего (на расстоя-
нии х, рис. 5, б) и возникает вихревое течение 
топлива в зоне А. Здесь зарождаются и нарас-
тают кольцевые вихри, затем частично распа-

Рис. 5. Схема распылителя форсунки с геометрическими характеристиками струй распыливаемого топлива (а)  
и схема течения топлива по распыливающему отверстию форсунки (б): 

1 — игла; 2 — корпус распылителя; 3 — кольцевой зазор; 4 — подыгольная полость; 5 — распыливающее отверстие
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дающиеся и увлекаемые топливом (отрыв вих- 
ря) [48]. При таком течении возникают пульса-
ции давлений и скоростей в зоне отрыва, распро-
страняющиеся на весь поток топлива в распы-
ливающем отверстии. Зародившиеся у входной 
кромки распыливающего отверстия вихри при-
водят к усилению возмущения потока топлива  
в этом отверстии, оказывающему влияние на по-
следующий распад струи топлива. При этом фор-
ма линий тока, степень сжатия потока топлива 
(наименьший диаметр сжатия струи dс в сечении 
х, длина участка Lс, рис. 5, б), размеры зоны от-
рыва, турбулизация потока топлива на выходе 
из распыливающего отверстия, параметры струи 
(длина L, ширина B, угол β раскрытия топливной 
струи, рис. 5, а) и мелкость распыливания топли-
ва зависят от геометрических размеров распыли-
теля форсунки.

Определение указанных показателей экспе-
риментальными методами трудоемко и не всег-
да возможно из-за большого числа факторов, 
влияющих на впрыскивание и распыливание 
топлива, и необходимости нахождения ком-
промисса при выборе этих показателей. В связи  
с этим широко применяется моделирование 
этих процессов с использованием различных 
математических моделей. При указанном моде-
лировании необходимо определять динамику 
развития струй распыливаемого топлива, для 
чего предложены различные расчетные мето-
дики. Широко известны работы отечественных 
ученых — И.В. Астахова, Д.Н. Вырубова, В.А. Ку- 
тового, А.С. Лышевского, В.И. Трусова и др. [45, 
46]. Основная часть работ посвящена моделям, 
в которых дальнобойность струи определяется 
в виде степенного полинома

L AB C Dx y z= ...,

где В, С, D — критериальные величины; A, x, y, 
z — коэффициенты. 

Расчет дальнобойности по этим зависимо-
стям обычно проводится для средних значений 
параметров за время топливоподачи. Разработа-
ны двух- и трехмерные модели развития струй, 
основанные на методе конечных элементов [45]. 
Но эти модели громоздки и требуют больших 
компьютерных ресурсов. Критериальные мо-
дели указанных процессов в виде степенных 
полиномов не удовлетворяют современным 
требованиям, поскольку получены для случая 
постоянных расходов топлива и требуют осред-

нения характеристики подачи. Это ограничи- 
вает их применимость в условиях нестационар-
ности подачи топлива в дизельных двигателях. 
Поэтому возникает необходимость создания 
модели развития струи, учитывающей действи-
тельную характеристику подачи топлива и адек-
ватно отражающей влияние следующих основ-
ных факторов: времени процесса t; плотности 
воздуха ρв, диаметра распыливающего отвер-
стия dр, давление впрыскивания pвпр. 

Описанная ниже методика расчета осно-
вана на законе сохранения импульса [45, 46].  
В этой методике струя, формируемая форсун-
кой, является нестационарной, гетерогенной 
и состоит из неодинаковых по размеру капель 
мелко распыленного топлива и его паров, дви-
жущихся в воздушной среде и взаимодейству-
ющих между собой и окружающим воздухом.  
В результате такого взаимодействия происходят 
их взаимная диффузия и энергетический обмен. 
Топливо, вытекающее из распылителя в виде 
капель и пара, отдает свою энергию воздушной 
среде и тормозится. При этом воздух приоб-
ретает дополнительное возмущение в виде на-
правленного движения со струей и вихревых 
движений вокруг нее. 

Поиск решения задачи в виде движения  
отдельных капель с учетом их взаимодействия 
с окружающим воздухом, парами топлива,  
а также между собой представляет сложную за-
дачу, трудно разрешимую из-за сложности зада-
ния начальных условий и невозможности учета 
огромного числа капель различного размера. 
Для упрощения задачи приняты следующие до-
пущения:

–  структура струи представляется в виде 
двух зон — фронта и ядра струи, различаю-
щихся характером взаимодействия как внутри 
струи, так и с окружающим воздухом;

–  рассматривается не отдельная капля,  
а группа капель, образованных в результате рас-
пыливания порции топлива;

– порция топлива движется в струе по сво-
ему закону, взаимодействуя с окружающей сре-
дой и не взаимодействуя с ранее поданными 
порциями;

– при достижении порцией топлива фронта 
струи происходит обмен энергиями между ними 
на основе закона сохранения импульса;

– фронт струи взаимодействует с воздухом, 
в результате чего происходит обмен энергиями 
на основе закона сохранения импульса;
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– потери энергии порции топлива пропор-
циональны скорости ее движения;

– рассматривается обмен количеством дви-
жения только в прямолинейном направлении 
движения струи топлива.

Принятые допущения позволили создать 
модель развития струи в следующем виде. Масса 
порции топлива ∆mi определяется плотностью 
ρт, объемным расходом через распыливающее 
отверстие Qi и временем истечения ∆ti:

∆ ∆m Q ti i i= ρт .

В процессе движения порции топлива ее 
энергия рассеивается, и скорость снижается 
пропорционально времени движения. При этом 
скорость порции Ci зависит от ее начальной 
скорости C0, коэффициента ее рассеивания kli, 
времени ее движения t. Интегрируя скорость 
движения порции, получим закон ее перемеще- 
ния Li до момента, когда порция достигнет 
фронта струи:

L C dt
C

k tC
dt

k
k tCi i

t

li li

t

li= =
+

= +∫ ∫
0

0

00

0
1

1
1ln( ).

Обмен энергией между фронтом, порцией 
топлива и воздухом описывается законом со-
хранения импульса в направлении распростра-
нения струи. При движении фронта струи мас-
сой mф со скоростью Cф он обладает импульсом  
m Cф ф.  Порция топлива массой ∆mi достигает 
фронта, двигаясь со скоростью Сi. Взаимодей-
ствие фронта и порции происходит за время ∆tв, 

в которое фронт продвинется на ∆Lф и передаст 
энергию массе воздуха ∆mв, движущейся со ско-
ростью Св. В результате взаимодействия фронта 
с порцией топлива и воздухом изменятся: ско-
рость фронта — на величину ∆Сф; скорость пор-
ции топлива — от Сi до Сф; скорость воздуха от 
Св до Сф; масса фронта струи — на ∆mф = ∆mi +  
+ ∆mв. Изменение импульса фронта струи долж-
но быть равно изменению импульса порции  
топлива и вовлеченного воздуха, т. е.

m C m C C m С Сi iф ф ф в в ф∆ ∆ ∆= − + −( ) ( ).

Если в расчетный период времени фронта 
достигнет несколько (n) порций топлива, то вы-
ражение для изменения скорости фронта струи 
∆Сф примет вид

∆
∆ ∆ ∆

C C
m

m
C

m

m
C

m
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i

i
i i
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ф
ф

ф

ф
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
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
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где ∆ ∆ ∆m m mi
i

n

ф в= +
=
∑

1

 — изменение массы 

фронта струи. Приняв, что при взаимодействии 
порций топлива с фронтом струи в течение пе-
риода времени ∆tв этот фронт движется с посто-
янным ускорением, получим выражение для 
расчета его продвижения за это время:

∆ ∆ ∆ ∆L С t С tф ф в ф в= + 0 5, .

Определение количества вовлеченного  
в движение воздуха плотностью ρв выполнено 
по схеме, приведенной на рис. 6. Поток топли-

Рис. 6. Расчетная схема струи распыливаемого топлива:
β, βэ — угол раскрытия струи и эффективный угол раскрытия струи; Lk — расстояние от рас-
пыливающего отверстия до k-го сечения струи; L — расстояние от распыливающего отвер-
стия до i-го сечения струи; ΔLi — продвижение фронта струи на i-м шаге расчета; mk, mi, 
mф — массы порций движущего топлива в k-м и в i-м сечениях и во фронте струи; Сk, Сi ,  
Сф — соответствующие скорости продвижения этих масс топлива; qk, qф — распределение 
массы топлива по сечению струи; Δmв — масса вовлеченного воздуха; Св — скорость его дви-

жения
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ва, вытекающий из распыливающего отверстия 
диаметром dр, имеет эффективный угол рас-
крытия струи βэ. В расчетный момент времени 
ее фронт находится на расстоянии Lф от рас-
пыливающего отверстия. Тогда объем V вовле-
ченного воздуха равен объему усеченного кону-
са с углом βэ, высотой Lф, верхним основанием 
диаметром dр и нижним основанием радиусом 

r L
d p

э ф
э= +tg ,
β
2 2

 т. е.

V L r d r d= + +
1

12
4 22 2π ф э р э р( ).

При этом масса воздуха, вовлеченного в движе-
ние, составит mв = ρвVв.

С использованием изложенной методи-
ки проведен расчет динамики развития струи  
по следующему алгоритму:

– задают исходные данные для расчета, ко-
торыми являются: характеристика изменения 
давления впрыскивания по времени (углу по-
ворота вала ТНВД); характеристика изменения 
давления среды, в которую впрыскивается топ- 
ливо; диаметр распыливающих отверстий и их 
число; цикловая подача топлива; плотности топ- 
лива и окружающей среды;

–  на основании характеристик изменения 
давления впрыскивания и противодавления 
среды с учетом характеристик распылителя  
и свойств топлива рассчитывают характеристи-
ку подачи;

– с учетом заданного коэффициента потерь 
энергии и выбранного эффективного угла рас-
крытия струи за время первого шага расчета 
определяют скорость первой порции к концу 
шага расчета и ее смещение;

–  формируют фронт струи, состоящий  
из топлива первой порции и воздуха, вовлечен-
ного в движение (продвижение фронта от рас-
пыливающего отверстия принимают равным 
продвижению первой порции);

– на втором шаге расчета определяют даль-
нейшее продвижение фронта и перемещение 
второй порции топлива. Если рассчитанное 
расстояние пролета второй порции превышает 
продвижение фронта или равно ему, то измене-
ние скорости фронта рассматривают с учетом 
второй порции. Если вторая порция не догоня-
ет фронта, то изменение его скорости считают 
происходящим только в результате его взаимо-
действия с воздухом;

– при последующем расчете все шаги алго-
ритма повторяют, но на каждом шаге сравни-
вая продвижение фронта и каждой вылетевшей  
к этому моменту из распылителя порции, кро-
ме тех, которые ранее достигли фронта. Массу 
фронта увеличивают на массу порций, достиг-
ших на данном шаге фронта, и массу вовлеченно-
го воздуха. Эффективный угол раскрытия струи 
определяют по порциям, достигшим фронта.

При расчете для каждой порции топли-
ва определяли коэффициент потерь энергии k1  
и эффективный угол раскрытия струи βэ,  
по значениям которых оценивали характер вза-
имодействия фронта с воздухом, а также зави- 
симость k1 и βэ от условий топливоподачи.  
Основными факторами, влияющими на значения 
k1 и βэ, являются: плотность окружающей среды, 
диаметр распыливающего отверстия и давление 
впрыскивания. Влияние вязкости, плотности  
и поверхностного натяжения топлива, темпера-
туры и вязкости воздуха менее существенно.

Исследование влияния плотности среды, 
давления распыливания (перепада давления на 
распыливающем отверстии) и диаметра распы-
ливающего отверстия на коэффициент k1 и угол 
βэ проводили по следующей методике. В исход-
ных данных задавали условия распыливания 
топлива, соответствующие эксперименталь-
ным данным. Используя метод последователь-
ных приближений, выполняли серию расчетов 
дальнобойности струи. Результаты расчетов 
сравнивали с экспериментальными данными по 
среднему квадратичному отклонению. Значения 
коэффициента k1 исследовали в диапазоне от 0 
до 10 м–1. Значение βэ изменялось в диапазоне 
от 0 до 15°. Расчет базировался на результатах 
скоростной киносъемки, полученных при по-
стоянных расходах топлива через распылитель 
с постоянными характеристиками вылетающих 
порций топлива и эффективного угла раскры-
тия струи. Исследовали распыливание топлива 
с полученными выше физическими свойствами 
смесевого топлива при его истечении в воздух 
с температурой 293 K. Для каждого опыта были 
получены значения коэффициента k1 и угла βэ 
(рис. 7).

Для оценки характера движения топлива  
в распыливающем отверстии используется кри-
терий Рейнольдса в виде

Re ( ) .= = −C
d

p p
d

0
2p
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впр пр
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После приведения влияющих параметров  
к безразмерному виду получены характеристи-
ки на рис. 8, показывающие, что взаимосвязи 
коэффициента k1 и угла βэ хорошо описываются 
линейными зависимостями в диапазоне измене-
ния относительной плотности среды ρ (отноше-
ние плотности воздуха в цилиндре к плотности 
топлива ρв/ρв) от 0,001 до 0,028, причем коэф-
фициент корреляции зависимостей k1  =  f(ρ)  
и βэ  =  f(ρ) оказался равным 0,99. На рис. 8, а 
разброс исходных расчетных точек (показа-

ны на рис. 7) от линейных зависимостей укла-
дывается в погрешность 10  %. Как видно на  
рис. 8, б, точки хорошо описываются линейны-
ми зависимостями. Коэффициент корреляции 
между k1 и числом Re невелик и равен 0,61, раз-
брос исходных точек не превышает 3 %.

Таким образом, число влияющих факто-
ров может быть сведено к двум — относитель- 
ной плотности воздуха ρ и числу Рейнольдса Re, 
с которыми хорошо коррелируются коэффи- 
циент k1 и угол βэ.

Рис. 7. Зависимости коэффициента kl и угла βэ от 
противодавления рпр (а), давления распыливания 
рр (б) и диаметра распыливающего отверстия dр (в)  

(метками обозначены расчетные значения)

Рис. 8. Зависимость коэффициента kl и угла βэ от относительной плотности среды ρ (а)  
и числа Рейнольдса Re (б)



ISSN 0202-1633

92 Д в и г а т е л е с т р о е н и е  3 (301) июль–сентябрь 2025

В аналитические зависимости для k1 и βэ 
введен комплекс h, являющийся отношением 
динамической вязкости топлива hт к динамиче-
ской вязкости среды (воздуха) hв, т. е. h = hт/hв. 
Обработка полученных данных позволила полу-
чить аналитические зависимости между влияю-
щими факторами и искомыми функциями. Для 
коэффициента kl [м–1] получена зависимость, 
которая при коэффициенте множественной 
корреляции Kм = 0,94 имеет вид

k1
0 1 8 1 165 5 1 20 1 0 51 10= + − ⋅ ⋅−, ( )( , Re )., ,ρ ρ η

Для угла βэ, град., получена зависимость, ко-
торая при коэффициенте множественной кор-
реляции Kм = 0,99 имеет вид

β ρ ηэ = + − ⋅ ⋅−6 24 345 6 34 10 8 1 16, , Re .,

Расчет развития струи в КС целесообразно 
проводить до момента начала воспламенения 
топлива, т. е. за время периода задержки воспла-
менения ti. Период ti оценивали по параметрам 
воздуха на момент начала подачи топлива в КС 
дизельного двигателя и получали с использова-
нием зависимости, предложенной А.И. Толсто-
вым [45, 46]. Определение физических свойств 
воздуха в КС — давления рв, плотности ρв, тем-
пературы Тв — выполняли с учетом начальных 
условий. Давление воздуха в цилиндре рпр при 
t < ti приближенно определяли для политропно-
го сжатия в виде p pa t

n
пр = ε 1  (εt — текущая сте-

пень сжатия, n1 — показатель политропы сжа-
тия). Текущую плотность воздуха рассчитывали 
по уравнению Клапейрона.

Результаты расчетного исследования 
процессов впрыскивания  
и распыливания смесевого биотоплива

Расчеты с использованием программы, напи-
санной на языке Turbo Basic, проведены для 
нестационарного истечения топлива (его им-
пульсной подаче от ТНВД) из распыливающих 
отверстий форсунки дизельного двигателя 
типа Д-245 (4 ЧН  11/12,5). Это рядный четы-
рехцилиндровый двигатель со степенью сжатия 
ε  =  16 и с турбонаддувом. Исследован режим 
максимальной мощности с частотой вращения 
коленчатого вала n = 2400 мин–1 и цикловой по-
дачей топлива qц = 82 мм3. Дизельная форсунка  
с пятью распыливающими отверстиями диамет- 
ром dс = 0,35 мм имела эффективное проходное 
сечение μc fc = 0,27 мм2 и давление начала впры-

скивания рф0 = 20 МПа. Характеристика подачи 
топлива показана на рис. 9 [45, 46]. Параметры 
начала сжатия — давление ра = 206,6 кПа, темпе-
ратура Та = 430 K. Показатель политропы сжатия 
n1  =  1,37. Исследованы параметры процессов 
впрыскивания и распыливания смесевого био-
топлива, содержащего 80 % ДТ и 20 % РМ. Энер-
гия активации этого топлива E = 21,1 кДж/моль. 
Физические свойства этого топлива при раз-
личных температурах представлены в табл. 2.  
Полученные в результате расчетов параметры 
впрыскивания и распыливания смесевого био-
топлива, содержащего 80 % ДТ и 20 % РМ, при 
различной температуре в момент времени, соот-
ветствующий 15 градусам поворота коленчатого 
вала (см. рис. 9) или 1,04 мс после начала впры-
скивания, приведены в табл. 3 и на рис. 10.

Исследование взаимосвязи  
экологических показателей дизельного 
двигателя с параметрами впрыскивания 
и распыливания биотоплива

Результаты многочисленных исследований 
указывают на определяющее влияние процес-
сов впрыскивания и распыливания топлива  
на экологические показатели дизельных двига-
телей [45–47]. Для подтверждения этого влия-
ния расчетные данные табл. 3 по параметрам про-
цессов впрыскивания и распыливания топлива 
на момент окончания впрыскивания дизельно-
го двигателя типа Д-245, работающего на смеси  
нефтяного ДТ с РМ, дополнены показателями  
топливной экономичности и токсичности ОГ это-

Рис. 9. Характеристика подачи топлива дизельного 
двигателя типа Д-245 на режиме максимальной мощ-

ности



ISSN 0202-1633

Д в и г а т е л е с т р о е н и е   3 (301) июль–сентябрь 2025 93

Таблица 3. Параметры процессов впрыскивания и распыливания смесевого биотоплива,  
содержащего 80 % ДТ и 20 % РМ, при различной температуре

Параметр
Температура топлива, °С

0 10 20 30 40 50

Суммарная площадь поверхности капель S, cм2 103,8 108,8 114,5 120,3 125,8 130,2

Ширина струи В, мм 11,13 11,45 11,82 12,18 12,51 12,76

Угол раскрытия конуса струи β, град. 14,64 15,55 16,61 17,70 18,77 19,65

Длина струи L, мм 54,69 53,37 52,00 50,69 49,51 48,59

Диаметр капель по Заутеру d32, мкм 47,43 45,25 42,97 40,91 39,11 37,80

Примечание. Параметры B, β и L показаны на рис. 5, а.

Рис. 10. Зависимость параметров процессов впрыскивания и распыливания смесевого 
биотоплива от его температуры:

а — площадь поверхности капель поданного топлива S и ширина струи B;  б — угол раскрытия 
струи β, ее длина L и средний диаметр капель по Заутеру d32

го двигателя, полученные в работе [47] с исполь- 
зованием ПК «Дизель-РК». Эти данные сведены 
в табл. 4.

Отметим, что эффективный КПД исследу-
емого двигателя сравнительно слабо зависит  
от состава используемого смесевого топлива. 
Поэтому при дальнейшем исследовании оцени-
валась взаимосвязь двух основных экологиче-
ских показателей дизельных двигателей — содер-

жания в их ОГ оксидов азота C
xNO  и дымности 

ОГ KХ с основными параметрами процессов 
впрыскивания и распыливания топлива — дли-
ной струи L и углом раскрытия конуса струи β.  
С использованием метода наименьших квадра-
тов и программного комплекса Mathcad по пред-
ставленным в табл. 4 данным определена взаи-
мосвязь указанных экологических показателей 
дизельного двигателя типа Д-245 с параметрами 
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процессов впрыскивания и распыливания сме-
севого биотоплива. При этом получено четыре 
корреляционных зависимости указанных пара-
метров в виде квадратичных полиномов:

C C C L

C L

x x x

x

NO NO NO

NO

= − −

− ⋅ −
0 0

0

0 0307

5 34 10 7 2 2

,

, ;

∆

∆
         (6)

C C C

C

x x x

x

NO NO NO

NO

= + +

+ ⋅ −
0 0

0

0 0434

5 09 10 6 2 2

,

, ;

∆

∆

β

β
         (7)

K K K L K LХ Х0 Х0 Х0= − +0 2708 0 0027 2 2, , ;∆ ∆     (8)

K K K KХ Х0 Х0 Х0= + +0 3729 0 0067 2 2, , .∆ ∆β β     (9)

Графическое изображение этих зависимо-
стей представлено на рис. 11, 12, где показаны 
исходные точки и аппроксимирующие характе-
ристики.

Для оценки возможности использования 
полученных зависимостей в табл. 5 приведены 
максимальные различия определения иссле-
дуемых экологических показателей C

xNO  и KХ 
дизельного двигателя типа Д-245 по зависимо-
стям (6)–(9) и коэффициенты детерминации, 
характеризующие плотность взаимосвязи этих 
показателей с параметрами ΔL и Δβ процессов 
впрыскивания и распыливания топлива. При-
веденные данные свидетельствуют о высокой 

Таблица 4. Параметры процессов впрыскивания и распыливания топлива на момент окончания  
впрыскивания, соответствующие показатели топливной экономичности и токсичности ОГ  
дизельного двигателя типа Д-245 при различном содержании РМ в смесях с нефтяным ДТ  
на номинальном режиме с n = 2400 мин–1 и qц = 80 мм3

Параметр
Содержание РМ в смесях с ДТ, %

0 2,5 5,0 7,5 10,0 20,0

Длина струи L, мм 41,9 42,1 42,3 42,5 42,7 43,4

Приращение длины струи ΔL, мм 0 +0,2 +0,4 +0,6 +0,8 +1,5

Угол раскрытия конуса струи β, град. 20,80 20,65 20,50 20,35 20,20 19,60

Приращение угла раскрытия конуса струи Δβ, град. 0 –0,15 –0,30 –0,45 –0,60 –1,20

Удельный эффективный расход топлива gе, г/(кВт ⋅ ч) 225,7 226,6 227,4 228,1 228,7 231,6

Эффективный КПД двигателя ηе 0,3753 0,3749 0,3747 0,3747 0,3748 0,3746

Концентрация в ОГ оксидов азота СNOx
, ppm 677 674 670 665 660 646

Дымность ОГ KХ, % по шкале Хартиджа 11,2 10,6 10,0 9,5 9,0 7,4

Рис. 11. Зависимость концентрации в ОГ двигателя оксидов азота: 
а — от приращения длины струи распыливаемого топлива; б — от приращения  

угла раскрытия конуса струи распыливаемого топлива
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Рис. 12. Зависимость дымности ОГ двигателя:
а — от приращения длины струи распыливаемого топлива; б —  от приращения  

угла раскрытия конуса струи распыливаемого топлива

корреляции рассматриваемых экологических 
показателей с основными параметрами про-
цессов впрыскивания и распыливания топлива. 
Значения коэффициентов детерминации R2 для 
зависимостей (6)–(9) превышают 0,99.

В целом, проведенный комплекс расчетных 
исследований позволил определить аналити-
ческие зависимости физических свойств сме-
си 80  % нефтяного дизельного топлива с 20  % 
рапсового масла от температуры этой смеси, 
оценить показатели процессов впрыскивания 
и распыливания указанной смеси в камере сго-
рания дизельного двигателя, выявить влия-
ние характеристик топливной струи (длины, 
угла раскрытия и мелкости распыливания) на 
экологические показатели дизельного двигате-
ля и определить аналитические зависимости 
экологических показателей этого двигателя 

от основных показателей процессов впрыски- 
вания и распыливания рассматриваемого био-
топлива.

Заключение

Результаты проведенных исследований могут 
быть сведены к следующим основным выводам.

1. Использование растительных масел в ка- 
честве дизельного топлива затруднено из-за раз-
личий физико-химических и моторных свойств 
масел от аналогичных свойств нефтяного ди-
зельного топлива. Приближение свойств рас-
тительных масел к свойствам нефтяного дизель-
ного топлива достигается при использовании 
смесей этих топлив.

2.  Проведен анализ физических свойств 
смеси 80  % нефтяного дизельного топлива  
и 20 % рапсового масла при температурах от 0  

Таблица 5. Максимальные различия в определении исследуемых экологических показателей C
xNO   

и KХ дизельного двигателя типа Д-245 по зависимостям (6)–(9) и коэффициенты детерминации,  
характеризующие плотность взаимосвязи этих показателей с параметрами ΔL и Δβ  
процессов впрыскивания и распыливания топлива  

Номер зависимости Максимальная погрешность C
xNO  или KХ, % Коэффициент  

детерминации R2

Зависимость (6) — C f L
xNO = ( )∆ 0,19 0,995

Зависимость (7) — C f
xNO = ( )∆β 0,24 0,993

Зависимость (8) — K f LX = ( )∆ 0,41 0,999

Зависимость (9) — K fX = ( )∆β 0,23 0,999
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до 50 °С. Получены формулы, описывающие за-
висимости вязкости, плотности и поверхност-
ного натяжения этой смеси от температуры.

3. Предложена методика расчета процессов 
впрыскивания и распыливания топлива. При-
нято, что струя является гетерогенной и состо-
ящей из неодинаковых по размеру капель мелко 
распыленного топлива и его паров, движущихся 
в воздушной среде и взаимодействующих между 
собой и окружающим воздухом.

4.  С использованием предложенной мето-
дики проведены расчетные исследования про-
цессов впрыскивания и распыливания топлива 
в камере сгорания дизельного двигателя типа 
Д-245 при его работе на режиме максимальной 
мощности на смеси 80 % нефтяного дизельного 
топлива и 20 % рапсового масла.

5.  Исследована взаимосвязь содержания  
в отработавших газах оксидов азота и их дым-
ности с основными параметрами впрыскива-
ния и распыливания смесевого биотоплива — 
длиной струи и углом раскрытия конуса струи.  
С использованием метода наименьших квадра-
тов и программного комплекса Mathcad опреде-
лены корреляционные зависимости указанных 
параметров в виде квадратичных полиномов.

6.  Сделан вывод о высокой корреляции 
полученных зависимостей указанных экологи-
ческих показателей с основными параметрами 
процессов впрыскивания и распыливания то-
плива и о высокой точности определения содер-
жания в отработавших газах оксидов азота и их 
дымности по полученным корреляционным за-
висимостям.
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2. Общий объем рукописи статьи (текст + иллюстрации) должен содержать от 4 до 20 страниц листа 
формата А4.

3. К статье в обязательном порядке следует приложить представление от организации (факульте-
та, НТС), экспертное заключение о возможности опубликования в открытой печати, авторское заявление  
на публикацию статьи.

4. Заявление должно быть подписано авторами с указанием: ФИО (полностью), ученой степени и звания, 
должности, числа опубликованных научных работ и области научных исследований, почтового адреса, на-
звания организации, адреса электронной почты, номера телефона, SPIN-код РИНЦ, Scopus Author ID, ORCID, 
Web of Science Researcher ID. 

5. В начале рукописи статьи в левом верхнем углу указывают индекс УДК. Затем приводят остальные дан-
ные в следующем порядке: полное название статьи (на русском и английском языках); инициалы и фамилии 
авторов (на русском и английском языках); названия организаций; аннотация не менее 150 слов (актуаль-
ность, постановка проблемы, пути решения поставленной проблемы, результаты и выводы); ключевые сло-
ва — понятия и термины, используемые в статье (8–10 слов); текст статьи; список литературы; информация 
об авторах.

6. Рукопись статьи должна быть выполнена в текстовом редакторе MS Word. Текст должен быть набран 
через полтора интервала 14-м кеглем, шрифт Times New Roman с полями шириной 2,5 см. Абзацные отсту-
пы должны быть одинаковыми по всему тексту — 1,25 см. Кавычки (« »); скобки ([ ], ( )); тире — длинное 
(—) в тексте; короткое (–) в цифровом сочетании (1–5, 1996–1998 и т. д.). Нумерация страниц обязательна.  
В рукописи статьи необходимо сделать ссылки на таблицы, рисунки и литературные источники, приведенные  
в материалах. Переносы использовать автоматические (категорически запрещается использовать переносы 
по требованию).

7. Цветные рисунки (диаграммы, фотографии, компьютерные окна и т. п.) должны быть представлены  
в цвете. Все рисунки должны быть пронумерованы и снабжены подрисуночными подписями. 

8. Формулы набирают в редакторе MathType, Microso¡ Equation. Буквы греческого алфавита должны 
быть набраны прямым шрифтом; буквы русского алфавита в формулах (в том числе в индексах) — прямым, 
латинского — курсивом.

9. В рукописях статей следует применять Систему международных единиц (СИ). Аббревиатуры следу-
ет расшифровывать при первом упоминании их в тексте, за исключением принятых сокращений единиц  
измерения, физических, химических, технических и математических величин и терминов (единицы измере-
ния приводят на русском языке).

10. Список литературы составляют в последовательности ссылок в тексте. В тексте рукописи статьи ссыл-
ки заключают в квадратные скобки. Для статей указывают: фамилию и инициалы автора, название статьи, 
название журнала, год, том, номер (или выпуск), номера страниц, на которых опубликована соответству-
ющая статья. В список литературы должны входить ссылки на актуальные научные работы отечественных  
и зарубежных специалистов, в первую очередь статьи, опубликованные за последние 5 лет в рецензируемых 
(индексируемых) научных периодических изданиях. Не рекомендуется ссылаться на материалы учебников  
и учебных пособий, научно-популярной литературы. В списке литературы желательно указывать не менее 
15 ссылок на научные статьи, при этом следует избегать необоснованного самоцитирования. Названия книг, 
статей, других материалов и документов, опубликованных на иностранном языке, а также фамилии их авто-
ров должны быть приведены в оригинальной транскрипции. В литературу не должны включаться неопубли-
кованные материалы или материалы, не находящиеся в общественном доступе. Если в источник входит URL 
или DOI, автору следует проверить корректность их написания и доступность ресурса по ссылке.

11. Редакция сообщает автору о получении материалов статьи. Материалы, не отвечающие перечислен-
ным требованиям и тематике журнала, отклоняются без рассмотрения. Редакция оставляет за собой право 
не вступать в переписку с авторами, которые не выполнили основные требования к оформлению рукописей 
статей. Датой поступления считается день получения редакцией окончательного текста рукописи, файлов  
и сопроводительных документов.

12. Рукописи, удовлетворяющие изложенным требованиям, проходят рецензирование. Решение о пуб- 
ликации принимается редакционной коллегией.

13. Плата за публикацию статей не взимается.




