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УДК 621.436

РАСЧЕТЫ, КОНСТРУИРОВАНИЕ, ИССЛЕДОВАНИЯ  
ПОРШНЕВЫХ ДВИГАТЕЛЕЙ

Дизельные двигатели в составе двигательно-генераторных установок

Г.С. Корнилов, А.С. Теренченко, А.С. Голосов, В.Н. Гринев

ФГУП «НАМИ», Москва, Российская Федерация

Diesel engines for motor-generator-sets

G.S. Kornilov, A.S. Terenchenko, A.S. Golosov, V.N. Grinev
FSUE “NAMI”, Moscow, Russian Federation

Статья посвящена актуальной проблеме разработки дизелей для автономных генераторных 
установок мощностью до 25 кВт, широко используемых на подвижных платформах. Прове-
ден сравнительный анализ ключевых конструктивных решений: компоновочных схем (рядная  
и V-образная), систем охлаждения (воздушная и жидкостная) и типов камер сгорания (разде-
ленная и неразделенная). На основе анализа существующих аналогов выявлено, что V-образная 
компоновка, несмотря на преимущества в балансировке и компактности, недостаточно распро-
странена в дизелях данного класса. В работе предложена концепция двигателя, в которой обо-
снован выбор V-образной схемы с углом развала 90°, жидкостной системы охлаждения и не-
разделенной камеры сгорания. Данная конфигурация позволяет достичь оптимального баланса 
между низким уровнем вибраций, топливной экономичностью, соответствием экологическим 
нормам и адаптивностью к условиям эксплуатации на подвижных объектах.

Ключевые слова: двухцилиндровый дизель, дизель-генераторная установка, компоновочная 
схема, система охлаждения, камера сгорания, v-образный двигатель, непосредственный впрыск, 
подвижная платформа

�is paper addresses the critical issue of developing diesel engines for stand-alone generator sets with 
a capacity of up to 25 kW, which are widely used in mobile applications. A comparative analysis of 
key design concepts is provided, including engine con�gurations (in-line and V-type), cooling systems 
(air- and water-cooled), and combustion chamber types (direct injection and indirect injection). An 
analysis of existing analogs reveals that the V-type con�guration, despite its advantages in balancing 
and compactness, is underrepresented in this class of diesel engines. �e paper proposes an engine 
concept justifying the choice of a V-type con�guration with a 90° V-angle, a water-cooling system, 
and a direct-injection combustion chamber. �is con�guration achieves an optimal balance between 
low vibration levels, fuel e�ciency, compliance with emission standards, and adaptability to mobile 
operating conditions.

Keywords: two-cylinder diesel, diesel motor-generator set, con�guration, cooling system, combustion 
chamber, V-engine, direct injection, mobile application



ISSN 0202-1633

4 Д в и г а т е л е с т р о е н и е  2 (304) апрель–июнь 2026

Введение

Дизели малой мощности являются критиче-
ски важным элементом систем автономного  
и резервного энергоснабжения в условиях ро-
ста потребностей в надежной электроэнергии. 
Они широко применяются в стационарной  
и мобильной технике, от резервных генераторов  
до бортовых систем спецтранспорта. Особую 
значимость приобретает разработка компакт-
ных и эффективных двухцилиндровых дизелей 
для мобильных генераторных установок мощ-
ностью 15…25 кВт, где ключевыми критериями 
служат надежность, экономичность и адаптив-
ность к различным условиям эксплуатации. 
Однако проектирование таких двигателей со-
пряжено с необходимостью поиска компро-
мисса между массогабаритными показателями, 
эффективностью систем охлаждения и соот-

ветствием все более ужесточающимся экологи-
ческим нормам. В связи с этим актуален анализ 
существующих технических решений и выявле-
ние оптимальных конфигураций. 

Анализ литературы и рыночных предложе-
ний показывает, что в данном классе домини-
руют рядные двигатели с воздушным или жид-
костным охлаждением, тогда как V-образная 
компоновка, обладающая потенциалом для 
улучшения балансировки и компактности, оста-
ется малораспространенной в дизелях. При 
этом отсутствуют комплексные исследования, 
обосновывающие выбор компоновочной схе-
мы именно для мобильных генераторных уста-
новок с учетом совокупности эксплуатацион-
ных требований. В данной статье представлена 
концепция двухцилиндрового дизельного дви-
гателя для применения в качестве генератора  

Таблица 1. Двухцилиндровые двигатели внутреннего сгорания

№ п/п Производитель Модель Схема
С воздушным охлаждением

1 Beinei Deutz F2L912D R
2 BISON BS2V98F V
3 Cameo CP2V98F V
4 Cooper 2E1D1C15.5UA V
5 Hatz 2L41C R
6 Hatz 2G40 R
7 Kohler KD 625/2 R
8 Koop KD2V100F V
9 Kubaoya HR2V98F V

10 LISTER PETTER TR GeneratorEngines TR2 R
11 Lombardini 12LD 477-2 R
12 Lombardini 9LD 625/2 R

С жидкостным охлаждением
13 Caterpillar C0.5 R
14 Cooper 2A2D1A1 R
15 Kirloskar 2R1040 R
16 Kohler KDW702 R
17 Kubota Z602-E4B R
18 LISTER PETTER ALPHA GeneratorEngines LPW2 R
19 LISTER PETTER LPWS2 Alpha 20 R
20 Perkins 402D-05 R
21 Ricardo 2105D R
22 Ricardo YTRC2110D R
23 Yanmar 2TNV70-HGE R

С масляным охлаждением
24 Deutz F2L2011 R
25 Deutz F2L1011F R



ISSN 0202-1633

Д в и г а т е л е с т р о е н и е   2 (304) апрель–июнь 2026 5

на подвижных платформах. Методология иссле-
дования включает сравнительный анализ ком-
поновочных схем, систем охлаждения и типов 
камер сгорания на основе серийных аналогов. 
В результате обоснован выбор V-образной ком-
поновки с жидкостной системой охлаждения  
и неразделенной камерой сгорания, обеспечи-
вающей оптимальное сочетание компактности, 
низкого уровня вибраций, топливной эконо-
мичности и соответствия современным эколо-
гическим стандартам.

Выбор компоновочной схемы  
двухцилиндрового дизеля 

Для эксплуатации на подвижных платфор-
мах двигатели проектируются с учетом следую-
щих факторов:

– повышенная виброустойчивость: усилен-
ные крепления, резиновые амортизаторы, жест-
кий картер;

–  компактность и низкий вес: использова-
ние алюминиевых сплавов, минимизация габа-
ритов;

–  устойчивость к наклонам: системы смаз-
ки с сухим картером или модифицированными 
маслоприемниками;

–  широкий диапазон рабочих температур: 
–40…+50 °C;

– защита от пыли и влаги: степень защиты 
IP54 и выше для генераторных установок.

Выбор компоновочной схемы двухцилин-
дрового дизеля является одним из ключевых 
этапов при проектировании компактных энер-
гоустановок, предназначенных для применения 
в качестве бортовых генераторов на подвижных 

платформах. Эффективность, массогабаритные 
характеристики, вибрационные свойства и ре-
монтопригодность энергоустановки в значи-
тельной степени определяются выбранной ком-
поновочной схемой двигателя.

В данном диапазоне мощности наиболее 
распространены двухцилиндровые дизельные 
двигатели с различными схемами расположе-
ния цилиндров: рядная (линейная), V-образная 
и оппозитная. Каждая из этих схем имеет  
свои конструктивные особенности, влияющие 
на эксплуатационные характеристики агрегата.

Наибольшее распространение в генера-
торных установках с применением двухцилин-
дровых поршневых двигателей внутреннего 
сгорания (ДВС) получили две основные схемы 
компоновки: рядная (R) и V-образная (табл. 1).  
Каждая из данных конфигураций обладает 
определенными конструктивными, динамиче-
скими и эксплуатационными особенностями, 
определяющими ее применение в различных от-
раслях, включая малую энергетику, мобильную 
технику и транспортные средства.

Рядные дизели. Рядная схема представ- 
ляет собой наиболее простую и технологиче-
ски отработанную конфигурацию, при которой 
цилиндры расположены в единой продольной 
плоскости и соосно относительно коленчатого 
вала (рис. 1). Данная схема широко распростра-
нена в дизелях малой энергетики, что подтверж-
дается обширным перечнем серийных моделей 
от таких производителей, как Hatz, Lombardini, 
LISTER PETTER и Kubota (см. табл. 1).

К основным преимуществам рядной компо-
новки относятся:

Рис. 1. Рядные дизели:
а — Kohler KD625-2 [1]; б — Deutz F2L1011F [2]
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– конструктивная простота, обусловленная 
минимальным количеством деталей и унифици-
рованностью узлов;

– компактность в поперечном направлении, 
что важно при ограниченных габаритах устано-
вочного пространства;

–  удобство технического обслуживания  
и ремонта, включая легкий доступ к цилиндрам, 
головке блока цилиндров и клапанному меха-
низму;

– упрощенная система охлаждения и смаз-
ки, не требующая сложных магистралей и рас-
пределительных узлов.

Однако данная схема обладает существен-
ными недостатками в области динамики и урав-
новешенности:

– значительная неуравновешенность второ-
го порядка при синфазном расположении кри-
вошипов (угловое смещение 0°), приводящая  
к повышенным уровням вибрации, обусловлен-
ным синфазным движением поршней;

–  частичная балансировка инерционных 
сил при противофазном расположении кри-
вошипов (угловое смещение 180°), однако воз-
никающая при этом неравномерность крутя-
щего момента может проявиться в пульсациях  
на валу и снижении плавности хода;

–  низкая степень уравновешенности сил 
инерции как первого, так и второго порядка, 
требующая установки дополнительного меха-
низма уравновешивания;

–  необходимость применения массивно-
го маховика для компенсации пульсаций кру-
тящего момента и обеспечения устойчивости 
вращения коленчатого вала в мертвых точках, 

что увеличивает инерционную массу двигателя  
и снижает его динамические характеристики.

V-образные дизели. V-образная компоновка 
двухцилиндрового двигателя (рис. 2) является 
редкой в практике дизельного машиностроения 
и применяется преимущественно в бензиновых 
двигателях, а также в нишевых дизельных моде-
лях китайского производства (Kubaoya, BISON, 
Cameo).

Преимуществами V-образной схемы явля-
ются:

– компактность в продольном направлении, 
что делает данную компоновку предпочтитель-
ной для установки в узких моторных отсеках, 
например, в компактных транспортных плат-
формах;

–  отличное охлаждение, особенно у двига-
телей с углом развала 90°, где оба цилиндра вы-
несены в поток набегающего воздуха и имеют 
собственные ребра охлаждения, что предотвра-
щает перегрев заднего цилиндра (проблема не-
которых оппозитных и рядных моторов);

–  более эффективная балансировка инер-
ционных сил и моментов по сравнению с ряд-
ной схемой, особенно при угле развала 90°, что 
позволяет снизить вибрационную нагрузку  
на конструкцию;

– повышенная плавность хода за счет более 
равномерного чередования рабочих тактов.

К недостаткам V-образной компоновки  
относятся:

–  усложненная конструкция цилиндров  
и головок, требующая индивидуального подхо-
да к каждому ряду цилиндров;

– повышенная материалоемкость и стоимость 
производства по сравнению с рядной схемой.

Рис. 2. V-образные дизели:
а — Kubaoya HR2V98F [3]; б — Cameo CP2V98F [4]
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Таким образом, при выборе компоновки 
двухцилиндрового двигателя необходимо учи-
тывать баланс между вибрационными харак-
теристиками, габаритами, технологичностью 
и стоимостью. В условиях малой энергетики  
и стационарного применения рядная компо-
новка остается предпочтительной, тогда как 
применение V-образной схемы оправдано в спе-
циализированных мобильных установках, где 
приоритет отдается компактности и плавности 
работы.

Анализ производственных линеек ведущих 
производителей (см. табл. 1) подтверждает, что  
в сегменте дизельных двигателей для малой 
энергетики доминируют рядные схемы благо-
даря их технологичности, надежности и низкой 
стоимости. V-образные двухцилиндровые дизе-
ли практически отсутствуют на массовом рынке,  
за исключением отдельных бюджетных образцов.

Таким образом, выбор компоновки опреде-
ляется балансом между вибрационными харак-
теристиками, габаритами, технологичностью  
и стоимостью. Для стационарных применений, 
где приоритетом служат простота и ремонто-
пригодность, предпочтительна рядная компо-
новка. Однако для высокомобильных установок 
с жесткими требованиями к виброакустическим 
характеристикам и поперечным габаритам, та-
ких как компактные транспортные платфор-
мы и спецтехника, целесообразно применять 
V-образную схему с углом развала 90°, несмотря 
на ее повышенную сложность и стоимость.

Сравнительный анализ  
систем охлаждения

Эффективный отвод теплоты — критически 
важное условие для надежной и долговечной ра-
боты дизеля, особенно в составе генераторных 
установок на подвижных платформах, где усло-
вия эксплуатации характеризуются переменны-
ми нагрузками и ограниченным пространством. 
Недостаточный теплоотвод приводит к пере-
греву, снижению КПД, повышенному износу  
и термическим деформациям деталей [5]. В рас-
сматриваемом классе мощности (15…25 кВт) 
конкурируют две основные системы охлажде-
ния: воздушная и жидкостная, выбор между ко-
торыми определяется комплексом эксплуатаци-
онных требований.

Система воздушного охлаждения. Дви-
гатели с воздушным охлаждением рассеивают 
теплоту благодаря принудительному обдуву 
оребренных поверхностей цилиндров и голов-
ки блока с помощью приводного вентилятора 
(рис. 3). Данная система широко применяется 
в компактных и мобильных энергоустановках, 
что подтверждается ее использованием в таких 
моделях, как LISTER PETTER TR2 и Lombardini 
12LD 477-2.

Преимуществами воздушной системы яв-
ляются:

–  конструктивная простота и надежность: 
отсутствие радиатора, жидкостных патрубков  
и водяного насоса снижает общее количество 
деталей и потенциальных точек отказа;

Рис. 3. Рядные дизели с воздушным охлаждением:
а — LISTER PETTER TR Generator Engines TR2 [7]; б — Lombardini 12LD 477-2 [8]
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–  малые масса и габариты, что особенно 
критично для высокомобильных применений;

–  быстрый прогрев при запуске и устойчи-
вость к низким температурам окружающей среды;

– нечувствительность к утечкам охлаждаю-
щей жидкости.

К основным недостаткам воздушной систе-
мы охлаждения относятся:

–  неравномерность охлаждения, приводя-
щая к риску локальных перегревов, особенно на 
задних по ходу воздуха цилиндрах [5];

– высокий уровень шума, обусловлен также 
работой высокооборотного вентилятора;

–  ограниченная эффективность при дли-
тельных высоких нагрузках и в условиях высо-
кой температуры окружающей среды;

–  зависимость от чистоты ребер (загряз-
нение ребер пылью или грязью резко снижает  
эффективность теплоотвода).

Система жидкостного охлаждения. В со-
временных дизельных двигателях данного класса 
наиболее распространена жидкостная система. 
Она обеспечивает равномерный и эффективный 
отвод теплоты благодаря циркуляции охлажда-
ющей жидкости по рубашке охлаждения блока 
и головки цилиндров с последующим ее охлаж-
дением в радиаторе. Эта система реализована, 
например, в двигателях Perkins 402D-05 и Kubota 
Z602-E4B (рис. 4).

Преимущества жидкостной системы:
–  высокая и равномерная эффективность 

охлаждения благодаря большой теплоемкости 

охлаждающей жидкости, что обеспечивает ста-
бильный тепловой режим при переменных на-
грузках;

–  сниженный уровень шума по сравнению  
с воздушной системой благодаря отсутствию 
постоянно работающего приводного вентиля-
тора большого диаметра;

– возможность точного регулирования тем-
пературного режима с помощью термостата  
и управляемого электровентилятора;

– возможность использования теплоты для 
обогрева других систем (например, отопителя 
кабины или предпускового подогрева).

Недостатки жидкостной системы, суще-
ственные для подвижных платформ:

– повышенные масса и габариты из-за нали-
чия радиатора, насоса, расширительного бачка  
и соединительных патрубков;

–  усложнение конструкции и обслужива-
ния, риск утечек охлаждающей жидкости и за-
воздушивания системы;

–  чувствительность к отрицательным тем-
пературам без применения низкозамерзающих 
антифризов;

– зависимость эффективности от скорости 
воздушного потока через радиатор, для устра-
нения которой может потребоваться установка 
мощного электровентилятора.

Сравнительный анализ и обоснование вы-
бора. Сравнительные характеристики систем 
охлаждения обобщены в табл. 2.

Рис. 4. Рядные дизели с жидкостным охлаждением: 
а — Perkins 402D-05 [11]; б — Kubota Z602-E4B [12] 



ISSN 0202-1633

Д в и г а т е л е с т р о е н и е   2 (304) апрель–июнь 2026 9

Анализ показывает, что воздушное охлаж-
дение предпочтительно для применений, где 
приоритетом являются минимальная масса, 
простота и максимальная надежность в услови-
ях низких температур, а допустимы повышен-
ный шум и работа, в основном в режиме сред-
них нагрузок.

Для проектируемого генератора, предна-
значенного для длительной работы в широком 
диапазоне нагрузок с требованиями по низкому 
уровню шума и высокой стабильности теплово-
го режима, выбор сделан в пользу жидкостной 
системы охлаждения. Несмотря на увеличение 
массы и сложности, она обеспечивает ключе-
вые преимущества в виде повышенного ресурса  
и лучших виброакустических характеристик. 
Для компенсации недостатков жидкостной си-
стемы в конструкции предусматривается при-
менение электрического вентилятора с термо-
статическим управлением и использование 
антифриза.

Выбор типа камеры сгорания

Конструкция камеры сгорания служит опре-
деляющим фактором, влияющим на ключевые 
показатели дизельного двигателя: топливную 
экономичность, уровень вредных выбросов, 
шумность процесса сгорания, стабильность 
работы на переменных режимах и требования 
к системе топливоподачи [16]. В классе мало-
мощных двухцилиндровых дизелей (15…30 кВт) 
исторически конкурируют две схемы: разделен-
ная (вихрекамерная или предкамерная) и нераз-
деленная камеры сгорания (непосредственный 
впрыск). Выбор между ними представляет со-
бой компромисс между эффективностью и на-
дежностью.

Двигатели с разделенной камерой сгора-
ния. В двигателях с разделенной камерой про-
цесс сгорания инициируется не в основной 

камере, расположенной в поршне, а в дополни-
тельной полости — вихревой камере или пред-
камере (рис. 5). Топливо, впрыснутое в эту ка-
меру, интенсивно перемешивается с воздухом 
благодаря создаваемому вихревому движению, 
после чего горящая смесь поступает в основную 
камеру.

К преимуществам данной схемы относятся:
– более мягкий процесс сгорания, что сни-

жает уровень шума и механических нагрузок на 
детали двигателя;

– устойчивая работа на малых и средних на-
грузках, что важно для генераторных агрегатов, 
часто работающих в частичном режиме;

–  меньшие требования к точности и каче-
ству топливной аппаратуры, что позволяет ис-
пользовать более простые и дешевые топливные 
насосы высокого давления и форсунки [16];

–  повышенная устойчивость к некондици-
онному топливу, что критически важно для экс-
плуатации в удаленных районах.

Основные недостатки разделенных камер:
– повышенный удельный эффективный рас-

ход топлива (на 10…20 % выше, чем у двигате-
лей с непосредственным впрыском) вследствие 
значительных тепловых потерь через стенки до-

Таблица 2. Сравнительные характеристики систем охлаждения

Критерий Воздушное охлаждение Жидкостное охлаждение

Эффективность теплоотвода Средняя, неравномерная Высокая, равномерная
Уровень шума Высокий Средний / Низкий
Масса и габариты Низкие Высокие
Сложность и стоимость Низкие Высокие
Ремонтопригодность Высокая Средняя

Устойчивость к климату Высокая при низких температурах, 
низкая при высоких температурах Высокая при использовании антифриза

Рис. 5. Разделенная камера сгорания дизеля Kohler 
KDW 702 [14]
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полнительной камеры и гидравлических потерь 
при перетекании заряда [17];

– сниженный термический КПД;
– затрудненный холодный пуск, часто требу-

ющий применения свечей накаливания [16, 17];
– усложненная конструкция головки блока 

цилиндров.
Такие двигатели, как Kohler KDW702, 

Kubota Z602-E4B и Perkins 402D-05, оснащенные 
разделенными камерами, применяются в гене-
раторах для спецтехники и резервного электро-
снабжения, где в приоритете надежность и ре-
монтопригодность.

Двигатели с неразделенной камерой сгора-
ния (непосредственный впрыск). В двигателях 
с непосредственным впрыском топливо пода-
ется в камеру сгорания, выполненную в днище 
поршня (рис. 6). Форма камеры и расположение 
форсунки оптимизированы для организации 
эффективного смесеобразования за счет кине-
тической энергии топливной струи и движения 
воздушного заряда.

Преимущества двигателей с непосредствен-
ным впрыском:

–  высокий термический КПД (на 8…12  % 
выше, чем у двигателей с разделенной камерой 
сгорания) за счет снижения тепловых потерь;

–  повышенная топливная экономичность, 
что особенно важно для автономных подвиж-
ных платформ с ограниченным запасом топлива;

–  лучшая управляемость процессом сгора-
ния при использовании современных систем 
электронного впрыска (например, Common Rail).

К недостаткам схемы с непосредственным 
впрыском относятся:

– повышенная жесткость процесса сгорания 
и, как следствие, более высокий уровень шума;

–  высокие требования к качеству топлива  
и чистоте топливной системы;

– высокие требования к точности изготов-
ления и давлению впрыска топливной аппарату-
ры, что увеличивает ее стоимость.

Примерами двигателей с непосредственным 
впрыском в рассматриваемом классе являются 
Hatz 2G40, Kohler KD 625/2 и Lombardini 12LD 
477-2, которые применяются в генераторах для 
техники и мобильных комплексов, где важны 
высокая экономичность и экологическая без-
опасность.

Сравнительный анализ и обоснование вы-
бора. Сравнительные характеристики двух типов 
камер сгорания систематизированы в табл. 3.

Согласно результатам анализа, двигатели  
с неразделенной камерой обладают существен-
ным преимуществом по топливной экономич-
ности и экологическим показателям, что делает 
их предпочтительными в условиях ужесточе-
ния экологических норм и необходимости уве-
личения автономности подвижных платформ. 
Однако в условиях эксплуатации в удаленных 

Таблица 3. Сравнительные характеристики типов камер сгорания

Параметр Разделенная камера Неразделенная камера

Удельный расход топлива, г/(кВт ⋅ ч) 265–275 220–265

Уровень шума, дБ(А) 95–100 100–110
Экологические нормы до Stage 3A / Tier 5 до Stage 5 / Tier 4 Final

Стабильность работы на переменных режимах Высокая Средняя

Сложность обслуживания Низкая Средняя

Надежность в полевых условиях Высокая Средняя

Стоимость топливной аппаратуры Низкая Высокая

Рис. 6. Неразделенная камера сгорания дизеля 
Cooper 2A2D1A1 [15]
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районах, при использовании некондиционно-
го топлива или при повышенных требованиях  
к «живучести» системы двигатели с разделенной 
камерой сохраняют свою актуальность благо-
даря высокой устойчивости к внешним воздей-
ствиям.

При выборе типа камеры сгорания для 
двухцилиндровых дизельных двигателей мощ-
ностью 20…30 кВт, применяемых в качестве 
генераторов на подвижных платформах, необ-
ходимо руководствоваться следующими прин-
ципами:

– для гражданских и коммерческих приме-
нений, где важны экологические нормы и эко-
номичность (например, строительная техника, 
мобильные офисы), предпочтение следует отда-
вать двигателям с непосредственным впрыском;

– для специальной и военной техники, экс-
плуатируемой в экстремальных условиях с огра-
ниченным доступом к качественному топливу 
и сервису, более оправдано применение двига-
телей с вихревыми камерами, несмотря на их 
больший расход топлива.

Современные исследования указывают  
на тенденцию к постепенному вытеснению дви-
гателей с разделенными камерами сгорания бла-
годаря развитию систем топливоподачи с элек-
тронным управлением, улучшению качества 
топлива и повышению требований к энерго- 
эффективности. Тем не менее в сегменте мало-
мощных мобильных генераторов камеры обоих 
типов продолжают сосуществовать, обеспечи-
вая гибкость выбора в зависимости от конкрет-
ных условий эксплуатации.

Таким образом, оптимальным решением для 
большинства современных подвижных генера-
торных установок служит двигатель с неразде-
ленной камерой сгорания, при условии обеспе-
чения стабильного качества топлива и условий 
технического обслуживания. В случаях, когда 
приоритетом является отказоустойчивость и 
простота эксплуатации, допустимо использова-
ние двигателей с вихревыми камерами.

Сравнение с существующими аналогами 
и формирование технического облика 
двигателя

Оценка конкурентоспособности разрабаты-
ваемой концепции требует ее всестороннего 
сравнения с серийными промышленными ана-
логами, представленными на рынке. Анализ 

позволяет выявить сильные и слабые стороны 
существующих решений, определить целевые 
параметры и сформировать окончательный тех-
нический облик проектируемого двухцилин-
дрового дизеля. Для сравнения выбраны пять 
репрезентативных моделей от ведущих миро-
вых производителей, охватывающие различные 
компоновочные схемы и системы охлаждения.

Анализ двигателей-аналогов. Оценка кон-
курентоспособности и эффективности техниче-
ских решений, применяемых в двухцилиндро-
вых дизельных двигателях мощностью 15–30 кВт,  
требует всестороннего сравнения с существу-
ющими промышленными аналогами. В данном 
диапазоне мощности представлены двигате-
ли различных производителей, отличающиеся  
по конструкции, уровню технологической ос-
нащенности, эксплуатационным характеристи-
кам и сфере применения. Анализ проводится на 
примере наиболее распространенных моделей, 
используемых в качестве генераторных агрега-
тов на подвижных платформах.

Рассматриваются серийные имеющиеся  
в продаже ДВС как отечественного, так и ино-
странного производства. Технические харак-
теристики четырехтактных атмосферных ДВС 
представлены в табл. 4.

При анализе табл. 4 наблюдается отсутствие 
легкого и компактного V-образного двигателя 
с системой жидкостного охлаждения, который 
сочетал бы преимущества обеих групп.

На основании проведенного анализа и срав-
нения с аналогами можно сформировать техни-
ческий облик проектируемого двигателя. Его 
концепция заключается в создании силового 
агрегата для мобильных платформ, превосхо-
дящего существующие аналоги по совокупно-
сти ключевых параметров: виброакустическим 
характеристикам, топливной экономичности, 
экологичности и компактности при сохранении 
приемлемой массы.

Основные целевые параметры и обосно-
вание их выбора. По результатам анализа были 
выбраны следующие целевые параметры дизеля.

Компоновка: V-образная с углом развала 
90°. Обоснование: лучшая уравновешенность  
по сравнению с рядными аналогами (Lombar- 
dini, LISTERPETTER) и поперечная компакт-
ность, унаследованная от таких моделей, как 
HD2V100F, но без присущего им недостатка  
в виде воздушного охлаждения.
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Система охлаждения: жидкостная закры-
того типа с термостатированием и электровен-
тилятором. Обоснование: обеспечение стабиль-
ного теплового режима и высокого ресурса, как  
у Caterpillar C0.5 и LPW2, но с более компакт-
ным и легким исполнением.

Тип камеры сгорания: неразделенная (не-
посредственный впрыск). Обоснование: до-
стижение целевого удельного расхода топлива  
на уровне 230–245 г/(кВт  ⋅  ч), что ниже, чем  
у большинства аналогов (за исключением неко-
торых моделей Deutz), и соответствие перспек-
тивным экологическим нормам.

Целевые показатели:
– мощность 22…25 кВт.

–  удельный  эффективный  расход  топлива 
менее 245 г/(кВт ⋅ ч).

– масса не более 110 кг;
–  соответствие экологическому стандарту 

Stage V / Tier 4 Final.

Заключение

В результате сравнительного анализа компоно-
вочных схем было установлено, что V-образная 
схема с углом развала цилиндров 90° обладает 
существенными преимуществами при исполь-
зовании в мобильных применениях по срав-
нению с традиционной рядной. Данная ком-
поновка обеспечивает лучшую балансировку 
инерционных сил и моментов, что приводит  

Таблица 4. Сравнение технических характеристик дизелей

Модель двигателя HD2V100F ТМЗ-650Д C0.5 LPW2 9LD 625/2

Производитель Hollman Power 
(КНР)

ПО «Туламаш-
завод»

Caterpillar 
(США)

LISTER PETTER 
(Англия)

Lombardini 
(Италия)

Расположение  
цилиндров V-образное Рядное Рядное Рядное Рядное

Количество  
цилиндров 2 1 2 2 2

Охлаждение Принудительное 
воздушное

Принудительное 
воздушное

Принудитель-
ное жидкостное

Принудительное 
жидкостное

Принудительное 
воздушное

Диаметр  
цилиндра, мм 100 95 67 86 95

Ход поршня, мм 95 92 72 80 88

Рабочий объем, 
см3 1382 652 500 930 1248

Степень сжатия 18 19 23,5 18,5 17,5
Номинальная 
частота вращения 
коленчатого вала, 
мин–1

2600 ± 100 2500 ± 100 3600 ± 100 3000 ± 100 3000 ± 100

Номинальная 
мощность,  
не менее, кВт

20,8 12,0 / 11,0 10,2 14,7 18,8

Масса, кг 73 65 57 158 115
Удельный 
эффективный 
расход топлива,  
г/(кВт⋅ч), не более

260 260 / 280 н/д н/д 265

Габариты 
(Д×Ш×В), мм 450×600×540 556×422×534 407×371×523 699×512×647 633×557×599
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к снижению вибрационных нагрузок, а также 
отличается повышенной продольной компак-
тностью, что критически важно для стесненных 
моторных отсеков.

Сравнительная оценка систем охлажде-
ния показала, что для проектируемого двига-
теля, ориентированного на длительную работу 
в широком диапазоне нагрузок, целесообразно 
применение жидкостной системы охлаждения. 
Несмотря на некоторое усложнение конструк-
ции и увеличение массы, она обеспечивает ста-
бильный тепловой режим, повышенный ресурс  
и лучшие виброакустические характеристики 
по сравнению с воздушным охлаждением.

Анализ типов камер сгорания подтвердил 
общемировую тенденцию к переходу на нераз-
деленные камеры (непосредственный впрыск). 
Выбор в пользу данного решения обусловлен его 
неоспоримыми преимуществами в топливной 

экономичности и потенциалом для достижения 
требований современных и перспективных эко-
логических стандартов (Stage V / Tier 4 Final).

Сравнение с существующими серийными 
аналогами выявило рыночную нишу для легко-
го, компактного и сбалансированного двигателя, 
сочетающего преимущества V-образной ком-
поновки, эффективного жидкостного охлаж- 
дения и экономичного непосредственного 
впрыска. Предложенная концепция направлена 
на заполнение данной ниши.

Синтез результатов анализа позволил сфор-
мировать целевые параметры и основные по-
ложения технического задания на проектиро-
вание двухцилиндрового V-образного дизеля  
с жидкостным охлаждением и непосредствен-
ным впрыском топлива номинальной мощно-
стью 22…25 кВт, с удельным расходом топлива 
не более 245 г/(кВт ⋅ ч) и массой не более 110 кг.
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СИСТЕМЫ И АГРЕГАТЫ ДВИГАТЕЛЕЙ

УДК 621.436

Экспериментальные исследования дизельного двигателя 
с макетом силовой турбины и эжектором

В.А. Марков, Ф.Б. Барченко, Е.Ф. Поздняков, А.А. Остроухов

МГТУ им. Н.Э. Баумана, Москва, Российская Федерация

Experimental studies of a diesel engine with 
a power turbine mock-up and an ejector

V.A. Markov, F.B. Barchenko, E.F. Pozdnyakov, A.A. Ostroukhov

Bauman Moscow State Technical University (BMSTU), Moscow, Russian Federation

В статье оценена возможность форсирования дизельного двигателя с помощью силовой тур-
бины, вырабатывающей дополнительную мощность за счет утилизации энергии отработавших 
газов и передающей эту мощность на коленчатый вал двигателя. Для увеличения расхода газа че-
рез турбину на ее входе был установлен газовый эжектор. Объектом исследований служил без-
наддувный дизельный двигатель типа Д-243, который был оснащен макетом силовой турбины  
и газовым эжектором. Макет силовой турбины представлял собой турбокомпрессор типа ТКР-6. 
На входе в турбину турбокомпрессора был установлен газовый эжектор, с помощью которо-
го отработавшие газы двигателя смешивались с атмосферным воздухом. Для смешивания этих 
компонентов в эжекторе необходимо было обеспечить избыточное давление воздуха, который 
подавался на вход в эжектор от компрессора турбокомпрессора. Проведены испытания двига-
теля в составе дизель-генераторной установки на режимах предельной регуляторной характери-
стики при частоте вращения коленчатого вала n = 1500 мин–1. На режиме максимальной мощ-
ности двигатель имел мощность, равную 36 600 Вт. При подаче отработавших газов двигателя 
на турбину без эжектора на ее валу вырабатывалась дополнительная мощность 1737 Вт. При 
установке на входе в турбину газового эжектора мощность на валу турбины составила 2853 Вт. 
Таким образом, использование силовой турбины без эжектора позволяет увеличить суммарную 
мощность двигателя на 4,7 %, а использование силовой турбины с установленным на входе эжек-
тором — на 7,8 %.
Ключевые слова: двигатель внутреннего сгорания, дизельный двигатель, форсирование двига-
теля, силовая турбина, газовый эжектор
�e article assesses the feasibility of boosting a diesel engine by means of a power turbine, which 
generates additional power through the utilization of exhaust gas energy and transmits this power to the 
engine cranksha¢. To increase the gas £ow rate through the turbine, a gas ejector was installed at its inlet. 
�e research object was a naturally aspirated diesel engine of the D-243 type, equipped with a prototype 
power turbine and a gas ejector. �e prototype power turbine was based on a TKR-6 turbocharger. A gas 
ejector was installed at the turbine inlet, where the engine exhaust gases were mixed with atmospheric 
air. To ensure mixing in the ejector, an excess air pressure was required; this air was supplied to the 
ejector inlet from the compressor of the turbocharger. Engine tests were conducted as part of a diesel-
generator set on the limiting governor characteristic modes at a cranksha¢ speed of n = 1500 min−1. At 
the maximum power mode, the engine developed a power output of 36 600 W. When the engine exhaust 
gases were supplied to the turbine without the ejector, an additional power of 1737 W was generated 
on the turbine sha¢. With the gas ejector installed at the turbine inlet, the power on the turbine sha¢ 
increased to 2853 W. �us, the use of a power turbine without an ejector allows for a total engine power 
increase of 4.7 %, while the use of a power turbine with an ejector at the inlet results in a 7.8 % increase 
in total power.
Keywords: internal combustion engines, diesel engine, engine boosting, power turbine, gas ejector
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Введение

Одной из основных тенденций развития двига-
телестроения является форсирование двигате-
лей внутреннего сгорания (ДВС), в частности, 
дизельных двигателей, позволяющее получить 
большую мощность двигателя при его неизмен-
ных массогабаритных показателях [1–6]. Извест-
ны различные способы форсирования дизель-
ных двигателей. Наиболее распространенный 
среди них — увеличение подачи топлива в ци-
линдры двигателя с одновременным увеличе- 
нием подачи воздуха. Для подачи дополнитель-
ного воздуха двигатели обычно оснащают раз-
личными системами наддува, обеспечивающи-
ми повышение давления воздуха во впускной 
системе двигателя за счет энергии отработав-
ших газов (ОГ) [7–13]. При этом согласование 
подачи воздуха с подачей топлива осуществ- 
ляется системами регулирования турбонадду- 
ва [14–16]. Возможна подача воздуха в цилин-
дры двигателя от компрессора, привод которого 
осуществляется непосредственно от коленча-
того вала [1, 8, 13]. Еще одним способом увели-
чения подачи воздуха в камеры сгорания ДВС 
служит организация динамического (инерци-
онного, резонансного, акустического) наддува, 
при котором эффект достигается за счет коле-
бательных явлений во впускном трубопрово- 
де [17–19]. Недостаток этого способа — слож-
ность его реализации в ДВС транспортного на-
значения, работающих в широком диапазоне 
скоростных и нагрузочных режимов. 

Утилизация энергии ОГ, поступающих  
в выпускную систему двигателя, обеспечива-
ется в схемах комбинированных двигателей, 
оснащенных силовыми турбинами, в которых 
энергия ОГ преобразуется в крутящий момент 
турбины, передаваемый на коленчатый вал дви-
гателя [20–22]. Применение силовых турбин  
в схемах комбинированных двигателей позво-
ляет увеличить мощность двигателя, т.  е. обе-
спечивает его форсирование.

Увеличение подачи воздуха в цилиндры 
двигателя или увеличение подачи рабочего 
тела (смеси ОГ и дополнительного воздуха)  
на лопатки силовой турбины возможно при ис-
пользовании струйных аппаратов — эжектиру-
ющих устройств [23–28]. Предложены схемы,  
в которых использованы различные комбинации 
указанных элементов. В частности, в патенте РФ  
№ 2693953 предложен комбинированный ДВС, 

содержащий поршневую часть (собственно дви-
гатель), силовую турбину, вал которой жестко 
связан с коленчатым валом двигателя, и эжектор, 
установленный в выпускной системе двигателя 
перед турбиной (рис. 1) [29]. В предлагаемой си-
ловой установке транспортного средства в соп-
ло газовоздушного эжектора, установленного  
в выпускной системе комбинированного двига-
теля, в качестве эжектирующего газа подаются 
ОГ из цилиндров, которые создают в сужаю-
щемся сечении пониженное давление (разреже-
ние). Это вызывает подсос в зону разрежения 
эжектируемого газа — атмосферного воздуха, 
который смешивается с горячими ОГ, увеличи-
вая общую массу газовоздушной смеси. Турбина 
работает на получаемой газовоздушной смеси  
с увеличенной массой. Энергия газовоздушной 
смеси, поступающей на лопатки турбины, вклю-
чает в себя энергию ОГ поршневого двигателя  
и дополнительную энергию присоединенной 
массы атмосферного воздуха. Суммарная энер-
гия газовоздушной смеси используется для 
получения механической энергии на валу тур-
бины, которая передается на коленчатый вал 
поршневого двигателя.

Отметим, что создание комбинированного 
двигателя с силовой газовой турбиной пред-
ставляет собой сложную техническую задачу, 
требующую больших временных и материаль-
ных затрат. Ввиду этого в настоящем иссле-
довании вместо силовой газовой турбины ис-
пользован ее макет, имитирующий работу такой 
турбины и позволяющий определить некоторые 
ее параметры.

Цель настоящего исследования — оценить 
возможность создания и эффективность исполь-

Рис. 1. Схема комбинированной силовой установки 
по патенту РФ № 2693953: 

1 — поршневой двигатель; 2 — газовоздушный эжектор;  
3 — заборник воздуха; 4 — камера смешения; 5 — диффу-

зор; 6 — силовая газовая турбина
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зования дизельного двигателя с макетом сило-
вой турбины и дополнительной подачей возду-
ха на вход турбины с помощью газовоздушного 
эжектора.

Разработка экспериментальной  
установки для испытаний дизельного 
двигателя с макетом силовой турбины  
и эжектором

Для проведения экспериментальных исследо-
ваний двигателя с макетом силовой турбины  
и дополнительной подачей воздуха на вход тур-

бину эжектором была использована дизель-ге-
нераторная установка (ДГУ) с двигателем типа 
Д-243 (4Ч 11/12,5), камера сгорания которого по-
казана на рис. 2. В состав этой эксперименталь-
ной установки входили указанный дизельный 
двигатель 1 (рис. 3) производства Минского мо-
торного завода и электрический генератор типа 
ECO-ECP производства фирмы RINA (Италия), 
вырабатывающий переменный электрический 
ток. При испытаниях вырабатываемая электро-
генератором электроэнергия потреблялась тре-
мя тепловентиляторами, максимальная мощ-

Рис. 2. Камера сгорания двигателя типа Д-243 со схемой расположения  
форсунки (а) и ориентация струй топлива в камере (б): 

1, 2, 3, 4, 5— номера струй

Конструктивные и эксплуатационные параметры дизельного двигателя типа Д-243

Тип двигателя  ......................................................................................................... Четырехтактный, рядный, дизельный
Число цилиндров  ......................................................................................................................................................................  4
Диаметр цилиндра D/ ход поршня S, мм .................................................................................................................  110/125
Общий рабочий объем iVh, л  .............................................................................................................................................  4,32
Степень сжатия ε  ..................................................................................................................................................................  16,0
Тип камеры сгорания  ..................................................................................  Полуразделенная в поршне типа ЦНИДИ*

Способ смесеобразования  .................................................................................................................. Объемно-пленочное
Номинальная частота вращения коленчатого вала n, мин–1  ....................................................................................  1500
Номинальная мощность двигателя Ne, кВт  .......................................................................................................................  36
Система питания  ....................................................................................................................................... Разделенного типа
Топливный насос высокого давления (ТНВД) ....................................... Рядный типа PP4M10U1f фирмы Motorpal

с центробежным регулятором частоты вращения
Диаметр плунжеров ТНВД dпл/ их ход hпл, мм  ............................................................................................................ 10/10
Длина нагнетательных топливопроводовLт, мм  ............................................................................................................  540
Форсунки  ............................................................................................................................................................. Типа ФДМ-22

производства ОАО «Куроаппаратура» (г. Вильнюс)
Распылители форсунок  ............................................................................  Фирмы Motorpal типа DOP 119S534 с пятью  
                                                                           распыливающими отверстиями диаметром dр = 0,34 мм  
                                                                                                                                       и проходным сечением µр fр = 0,250 мм2

Давление начала впрыскивания форсунок рфо, МПа  ..................................................................................................  21,5

* Центральный научно-исследовательский дизельный институт.
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Рис. 3. Схема экспериментальной установки  
с макетом силовой турбины и газовым эжектором:

1 — дизельный двигатель; 2 — выпускной коллектор; 3 — 
датчик температуры ОГ на выходе из выпускного коллек-
тора; 4 — газовый эжектор; 5 — смеситель-завихритель;  
6 — датчик температуры смеси, поступающей на турбину; 
7 — турбина; 8 — датчик температуры смеси на выходе из 
турбины; 9 — регулятор отвода сжатого в компрессоре воз-
духа; 10 — датчик температуры выпускного воздуха; 11 — 
датчик массового расхода выпускного воздуха (ДМРВ2);  
12 — ламинатор; 13 — дроссель-регулятор; 14 — датчик 
давления воздуха после компрессора; 15 — датчик массо-
вого расхода впускного воздуха (ДМРВ1); 16 — датчик тем-
пературы впускного воздуха; 17 — датчик частоты враще-
ния ротора турбокомпрессора (ДЧВТ); 18 — компрессор; 
19 — воздушный трубопровод; 20 — датчик давления ОГ 

на выходе из выпускного коллектора

Рис. 4. Характеристики компрессора ТКР-6 (ОАО 
«БЗА», Республика Беларусь, г. Борисово) — зависи-
мость степени повышения полного давления в ком-
прессоре p2/p1 от корректированного расхода воздуха 
через компрессор Gк.кор при различных приведенных 
частотах вращения ротора турбокомпрессора nтк.кор: 

формулы приведения n n T Tтк.кор кт атм= / ,1  мин–1; 

G G T T p pк.кор к атм атм= ⋅/ / ,1 1  кг/с; параметры приведе-

ния Tатм = 300 K, pатм = 0,099351 МПа, p1 и T1 — давление  
и температура на входе в компрессор, p2 и T2 — давление  

и температура на выходе из компрессора

ность каждого из которых составляла 12 кВт.  
Исследуемый дизельный двигатель без наддува 
типа Д-243 имел номинальную мощность Nе  = 
= 36 кВт при частоте вращения коленчатого вала 
n = 1500 мин–1. Некоторые параметры двигателя 
приведены выше. Двигатель был оснащен фор-
сунками типа ФДМ-22 с распылителями Motorpal 
DOP 119S534. При испытаниях использовали не-
фтяное ДТ марки «Л» по ГОСТ 305–2013.

Исходный безнаддувный двигатель типа 
Д-243 был оснащен макетом силовой турбины  
и газовым эжектором. Макетом силовой турби-
ны служил турбокомпрессор типа ТКР-6, вклю-
чающий турбокомпрессор типа ТКР-6 про-
изводства Борисовского завода автоагрегатов 

(ОАО «БЗА», г. Борисов, Беларусь) с турбиной 7  
(рис. 3) и компрессором 18, размещенным на од-
ном валу. Характеристики компрессора 18 пока-
заны на рис. 4.

В экспериментальной установке, показан-
ной на рис. 3, использован газовый эжектор 4, 
установленный на входе в турбину. Эжектор 
осуществлял смешивание ОГ двигателя с атмо- 
сферным воздухом, после чего эта смесь подава-
лась на вход в турбину. Для смешивания указан-
ных компонентов в газовом эжекторе необхо-
димо обеспечить избыточное давление воздуха.  
В процессе испытаний этот воздух подавался на 
вход в эжектор 4 (см. рис. 3) от компрессора 18 
через регулятор отвода воздуха 9. Необходимое 
давление этого воздуха поддерживалось дроссе-
лем-регулятором 13.

Экспериментальная установка включала не-
обходимую управляющую и измерительную ап-
паратуру. Установка оснащена датчиками массо-
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Рис. 5. Общий вид макета силовой турбины и газового эжектора: 
1 — дизельный двигатель типа Д-243; 2 — выпускной коллектор; 3 — эжектор; 4 — 
турбокомпрессор (макет силовой турбины); 5 — кран-регулятор расхода газов эжек-
тора; 6 — тройник забора воздуха на эжектор с датчиком давления; 7 — дистанционно-

управляемый регулятор; 8 — ламинатор

Рис. 6. Общий вид макета силовой турбины

вого расхода воздуха ДМРВ1 (поз. 15, см. рис. 3),  
ДМРВ2 (поз. 11) типа BOSCH 0 280 217 123 (про-
изводство фирмы Bosch, Германия), датчиком 
частоты вращения ротора турбокомпрессора 
ДЧВТ (поз. 17), датчиками давления ОГ перед 
эжектором рт1 (поз. 20) и воздуха после компрес-
сора рк (поз. 14) — керамические датчики дав-
ления 5..300 psi, термопарами Т1, Т2, Т3 типа К  
для измерения температуры ОГ (датчики темпе-
ратуры Tт1, Tт2, Tт3, поз. 3, 6, 8 соответственно), 
дистанционно управляемым дросселем-регуля-
тором (поз. 13) типа ДУ-32 (производство Китай).

Установка содержала макет силовой турби-
ны (поз. 7 на рис. 3) и газовый эжектор (поз. 4). 

Общий вид этих элементов показан на рис. 5,  
а общий вид макета силовой турбины — на  
рис. 6. Газовый эжектор представлял собой сбор-
ку фланца выпускного коллектора, сам эжек-
тор, завихритель-смеситель и фланец турбины  
(рис. 7).

Для более точного определения расхода 
воздуха с помощью датчика ДМРВ2 (поз. 11  
на рис. 3) на его входе размещен ламинатор  
(поз. 12). Общий вид указанных элементов пока-
зан на рис. 8, общий вид установки — на рис. 9,  
общий вид соединения двигателя с турбоком-
прессором — на рис. 10.

На описанной установке проведены экспе-
риментальные исследования дизельного дви-
гателя с макетом силовой турбины и газовым 
эжектором. Целями экспериментальных иссле-
дований были оценка эффективности использо-
вания силовой турбины и эжектора для увели-
чения мощности комбинированной установки  
и определение параметров используемой сило-
вой турбины.

Экспериментальные исследования  
комбинированной силовой установки

В процессе экспериментальных исследований 
определяли штатные параметры двигателя  
и показатели дымности и токсичности его отра- 
ботавших газов. Дымность ОГ измеряли с помо-
щью дымомера «Инфракар Д1.01» ООО «Запад-



ISSN 0202-1633

Д в и г а т е л е с т р о е н и е   2 (304) апрель–июнь 2026 21

Рис. 7. Чертежи эжектора (а) и сборки фланца выпускного коллектора,  
эжектора, завихрителя-смесителя и фланца турбины (б)

прибор», г. Москва (рис. 11, а). Концентрации  
в ОГ кислорода O2, углекислого газа СO2, а также 
токсичных компонентов (оксидов азота NOx, мо-
нооксида углерода CO, несгоревших углеводо-
родов CHx) определяли с помощью газоанализа-
тора «Инфракар 5М-3.01» ООО «Западприбор», 
г. Москва (рис. 11, б). Диапазоны измерений па-
раметров двигателя и точность измерения каж-
дого параметра приведены в табл. 1.

При экспериментальных исследованиях 
дизельный двигатель типа Д-243 исследован на 
режимах предельной регуляторной характери-
стики, формируемой регулятором при часто-
те вращения коленчатого вала n = 1500 мин–1. 
Это штатные режимы ДГУ, вырабатывающей 
переменный электрический ток, который удов-

летворял требованиям, предъявляемым к току 
промышленных сетей. При испытаниях стати-
ческий угол опережения впрыскивания топли-
ва был равен θ = 13° поворота коленчатого вала  
до верхней мертвой точки (ПКВ до ВМТ).

Результаты испытаний двигателя в его ис-
ходной (штатной) комплектации представлены 
в табл. 2. Затем двигатель был оснащен макетом 
силовой турбины и газовым эжектором. Резуль-
таты испытаний двигателя с этими дополни-
тельными элементами приведены в табл. 3 и 4. 
По данным табл. 2 отметим, что исследуемый 
двигатель отличается хорошими экологиче-
скими характеристиками. Наиболее значимым 
экологическим показателем дизельных дви-
гателей является дымность их ОГ. На режиме  
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Рис. 8. Общий вид элементов экспериментальной установки: 
а — внутренняя часть эжектора; б — эжектор с подводящим трубопроводом; в — сборка фланца выпускного коллекто-
ра, эжектора, завихрителя-смесителя и фланца турбины; г — проставка (фланец турбины); д — эжектор в сборе с флан-
цем турбины; е — корпус эжектора (его подводящая рубашка); ж — завихритель-смеситель для смешения ОГ и воздуха;  

з — ламинатор
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Рис. 9. Общий вид экспериментальной установки

Рис. 10. Общий вид соединения двигателя с турбокомпрессором

Рис. 11. Общие виды дымомера «Инфракар Д1.01» (a) и газового анализатора  
«Инфракар 5М-3.01» (б)
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Таблица 1. Диапазоны измерений параметров дизеля типа Д-243 и точность их измерения

Измеряемый параметр Диапазон измерения Точность измерения Относительная  
погрешность измерения

Частота вращения 0–2500 мин–1 ±2,5 мин–1 ±0,1 %

Мощность 0–40 кВт ±0,4 кВт ±1 %

Расход топлива 0–12 кг/ч ±0,05 кг/ч ±0,4 %

Расход воздуха 0–250 кг/ч ±2,5 кг/ч ±1 %

Концентрация в ОГ:

кислород О2 0–21 % (об.)

±0,1 % (об.)
в диапазоне 0–3,3 % (об.) 

±3 % (об.)
в диапазоне 3,3–21 % (об.)

±3 %
в диапазоне 0–3,3 % (об.) 

±14 %
в диапазоне 3,3–21 % (об.)

диоксид углерода СО2 0–16 % (об.) ±0,5 % (об.)
в диапазоне 0–12,5% (об.)

±4%
в диапазоне 0–12,5% (об.)

оксиды азота NOx 0–4000 ppm

±100 ppm
в диапазоне 0–1000 ppm

±10 ppm
в диапазоне 1000–4000 ppm

±10 %
в диапазоне 0–1000 ppm

±0,25 %
в диапазоне 1000–4000 ppm

монооксид углерода СО 0–5 % (об.) ±0,03 % (об.)
в диапазоне 0–1 % (об.)

±3 %
в диапазоне 0–1 % (об.)

углеводороды СНх 0–2000 ppm ±10 ppm
в диапазоне 0–200 ppm

±5 %
в диапазоне 0–200 ppm

Дымность ОГ KХ
0–100 % 

(Хартридж)
±1 % (Хартридж)

во всем диапазоне
±1 %

во всем диапазоне

Таблица 2. Частота вращения вала двигателя n, эффективная мощность Ne, часовой расход топлива Gтопл, 
объемные концентрации в ОГ кислорода СО2

,  диоксида углерода СCО2
,  оксидов азота С

xNО ,  моно- 
оксида углерода CCO, углеводородов С

xСН ,  дымность ОГ KХ дизельного двигателя типа Д-243 в исходной 
комплектации

Номер 
режима n, мин–1 Nе, кВт Gтопл, кг/ч СО2

,  % СCО2
, % С

xNО ,  ppm CCO, % С
xСН ,  ppm

KХ, %  
(Хартридж)

1 1582 0 1,70 17,96 2,04 179 0,028 7 1

2 1530 13,2 3,98 14,93 4,10 639 0,022 13 3

3 1500 24,5 6,26 11,68 6,30 1372 0,013 18 8

4 1464 36,7 9,40 7,60 9,19 1655 0,007 21 23

5 1458 36,5 9,60 7,27 9,34 1613 0,006 20 22

6 1497 24,6 6,24 11,36 6,36 1518 0,012 17 9

7 1524 13,3 3,98 14,69 4,01 753 0,020 13 4

8 1569 0 1,58 18,00 1,90 217 0,027 6 1

Примечание. Указано объемное процентное содержание компонентов в ОГ; ppm— миллионные объем-
ные доли С

xNО ,  CCO, С
xСН .
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Таблица 3. Частота вращения вала двигателя n, эффективная мощность Ne, часовой расход топлива Gтопл, 
частота вращения ротора турбокомпрессора nтк, положение дросселя-регулятора ДР (степень его откры-
тия, см. рис. 3), положение ручного регулирующего крана КР (степень его открытия — регулятор отвода 
на рис. 3), давление воздуха после компрессора pк, давление ОГ перед турбиной pт, часовые расходы воз-
духа Q1 и Q2, измеряемые датчиками массового расхода воздуха ДМРВ1 и ДМРВ2 (см. поз. 15 и 11 на рис. 3)

Номер 
режима n, мин-1 Nе, кВт Gтопл, 

кг/ч
nтк, 

мин–1 ДР, % КР, % pк, кг/см2 pт, кг/см2 Q1,кг/ч Q2,кг/ч

1 1580 0 1,98 55 000 50 0 0,21 0,18 86 83

2 1580 0 1,95 54 000 50 50 0,20 0,17 87 78

3 1580 0 1,93 54 000 50 100 0,20 0,17 83 81

4 1580 0 1,95 58 800 35 100 0,24 0,21 70 55

5 1580 0 1,97 63 000 25 100 0,25 0,23 47 26

6 1518 12,2 4,17 58 000 50 0 0,23 0,20 93 90

7 1518 11,8 4,10 60 000 50 50 0,22 0,22 106 93

8 1518 11,8 4,16 62 000 50 100 0,25 0,23 106 95

9 1518 11,9 4,14 65 000 35 100 0,27 0,27 94 63

10 1518 11,9 4,17 66 000 25 100 0,33 0,34 77 36

11 1485 23,4 6,37 62 000 50 0 0,25 0,26 102 97

12 1485 22,8 6,31 65 000 50 50 0,31 0,27 110 103

13 1485 23,0 6,35 65 500 50 100 0,32 0,27 111 104

14 1485 23,0 6,44 65 500 35 100 0,33 0,35 109 67

15 1485 23,0 6,52 70 000 25 100 0,40 0,41 118 44

16 1443 37,0 9,79 66 000 50 0 0,28 0,34 115 114

17 1443 36,4 9,98 68 000 50 50 0,33 0,38 138 118

18 1443 36,3 11,24 75 000 50 100 0,43 0,42 169 112

19 1443 36,3 11,00 85 000 35 100 0,50 0,55 150 77

20 1443 36,3 11,36 90 000 25 100 0,59 0,62 140 60

Примечание: pк и pт — для давлений воздуха после компрессора pк и ОГ перед турбиной pт  указано избыточ-
ное давление.

с полной нагрузкой (Ne = 36 кВт) отмечена наи-
большая дымность ОГ, составляющая KХ = 23 % 
по шкале Хартриджа. При этом в соответствии  
с ГОСТ 17.2.2.01 и Правилами ЕЭК ООН R24 
предельное значение дымности ОГ в режимах  
с полной нагрузкой составляет от 34 до 60  % 
по шкале Хартриджа (в зависимости от расхо-
да ОГ) [4]. Отметим и сравнительно небольшой 
уровень выбросов и остальных нормируемых 
токсичных компонентов ОГ — оксидов азота 
NOx, монооксида углерода CO и несгоревших 
углеводородов CHx. В связи с этим обстоятель-
ством при исследованиях двигателя, оснащен-

ного макетом силовой турбины и газовым эжек-
тором, измерения показателей токсичности ОГ 
не проводили. 

Анализ, обобщение, обработка  
и интерпретация полученных  
экспериментальных результатов

Для анализа работы силовой турбины с при-
менением газового эжектора необходимо рас-
считать мощность турбины турбокомпрессора. 
Мощность турбины может быть рассчитана по 
параметрам потока: степени расширения в тур-
бине πт и расходу газов через турбину Gт, или 
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Таблица 4. Частота вращения коленчатого вала двигателя n, эффективная мощность Ne, разница расхо-
дов воздуха Q1–Q2, измеряемых датчиками массового расхода топлива ДМРВ1 и ДМРВ2 на рис. 3 (рас-
ход воздуха через эжектор Qэжек дизельного двигателя Д-243 с установленными макетом силовой турбины  
и газовым эжектором, температуры воздуха Tв1 и Tв2 (см. поз. 16 и 10 на рис. 3), температуры отработав-
ших газов Tт1, Tт2 и Tт3 (см. поз. 3, 6, 8 на рис. 3)

Номер 
режима

n,  
мин–1 Nе, кВт Qэжек = Q1–Q2, кг/ч Tв1, °С Tв2, °С Tт1, °С Tт2, °С Tт3, °С

1 1580 0 3 31,8 55,4 197 197 178

2 1580 0 5 32,9 55,8 191 188 168

3 1580 0 5 33,5 56,1 189 186 165

4 1580 0 12 33,9 58,6 190 183 160

5 1580 0 15 35,9 62,0 196 186 162

6 1518 12,2 6 35,0 61,8 286 277 244

7 1518 11,8 10 35,5 62,2 294 281 248

8 1518 11,8 21 36,3 63,8 299 279 247

9 1518 11,9 36 36,6 64,4 296 268 231

10 1518 11,9 40 36,8 67,4 303 267 229

11 1485 23,4 7 37,5 69,0 406 391 344

12 1485 22,8 16 38,9 71,0 415 385 340

13 1485 23,0 29 39,5 72,4 420 379 332

14 1485 23,0 50 40,5 78,7 430 367 316

15 1485 23,0 55 40,4 80,9 436 360 306

16 1443 37,0 8 41,6 82,5 633 604 522

17 1443 36,4 20 44,1 86,6 668 602 530

18 1443 36,3 37 46,7 91,2 706 594 522

19 1443 36,3 70 47,0 103,0 752 586 504

20 1443 36,3 80 46,6 103,6 759 580 500

Примечание. Значение Q1 – Q2 более точное по сравнению с разницей Q1 и Q2 из табл. 3.

по мощности компрессора, который использо-
вался как нагрузка (к макету силовой турбины)  
в данной работе. Измерение параметров потока 
воздуха в компрессоре проще, поскольку тем-
пература воздуха до и после компрессора имеет 
невысокие значения и давление газа носит прак-
тически стационарных характер в отличие от 
параметров ОГ перед и после турбины.

Удельную работу и мощность компрессора 
рассчитывали по формулам [4, 30]

 L mRT m
к к= −1

1 1( );/π  (1)

 N G Lк к к к= η ,  (2)

где Lк — удельная работа компрессора, Дж/кг;  
m  =  k/(k–1); k  =  Cp/CV — показатель адиабаты 
воздуха (для диапазона температур воздуха 
в компрессоре k  =  1,41); R — газовая постоян-
ная, для воздуха R = 287 Дж/(кг  ⋅ K); T0 = T1 — 
температура воздуха на входе в компрессор, 
K; πк — степень повышения давления воздуха  
в компрессоре; Nк — мощность, необходимая 
для привода компрессора, Вт; Gк — расход воз-
духа, кг/с; ηк— КПД компрессора.

С использованием формулы (2) определя-
ли мощность, которую необходимо подвести от 
вала турбины к колесу компрессора, чтобы соз-
дать работу Lк при расходе воздуха через ком-
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прессор Gк. При этом КПД компрессора ηк на-
ходили по характеристикам, предоставляемым 
производителем турбокомпрессора. Экспери-
менты были проведены с турбокомпрессором 
ТКР-6 производства ОАО «Борисовский завод 
агрегатов» (ОАО «БЗА», г. Борисово, Беларусь), 
устанавливаемым на дизельный двигатель Д-245 
с турбонаддувом. Характеристики этого ком-
прессора указаны выше (см. рис. 4).

Для расчета параметров компрессора, вклю-
чая его мощность, поле характеристик степе-
ни повышения давления в компрессоре и КПД 
компрессора было интерполировано функция-
ми (полиномами) второго порядка (рис. 12, 13). 
Результаты этой обработки описываются при-
веденными ниже формулами и представлены  
в табл. 5. Отметим сравнительно невысокий 
КПД исследуемого компрессора, не превышаю-
щий значения ηк = 0,69 для исследуемых режи-
мов работы силовой установки (рис. 14). Это 
вызвано сравнительно небольшим размером 
компрессора и сравнительно небольшими рас-
ходами воздуха через компрессор.

Полиномы характеристик πк  =  f(Gк.кор)  
на рис. 12 при постоянных частотах вращения 

ротора турбокомпрессора nтк  =  65  000; 80  000; 
95 000; 110 000; 125 000 и 140 000 мин–1 соответ-
ственно имеют следующий вид:

πк к кор к кор= − + +54 1586 13 4352 1 78872, , , ;. .G G   (3)

πк к кор к кор

к кор

= − + −

− +

606 7198 224 5830

29 5848 3 5931

3 2, ,

, , ;

. .

.

G G

G
     (4)

πк к кор к кор

к кор

= − + −

− +

545 9418 172 1819

19 7663 2 7207

3 2, ,

, , ;

. .

.

G G

G
     (5)

πк к кор к кор

к кор

= + − +

+ +

23 0789 23 4234

1 4160 1 6940

3 2, ,

, , ;

. .

.

G G

G
      (6)

πк к кор к кор

к кор

= − + −

− +

621 5646 142 2651

12 0854 1 8100

3 2, ,

, , ;

. .

.

G G

G
     (7)

πк к кор к кор

к кор

= + − +

+ +

520 7548 124 4956

7 7130 1 1561

3 2, ,

, , .

. .

.

G G

G
     (8)

Полиномы характеристик ηк = f(Gк.кор) на 
рис. 13 при постоянных частотах вращения 
ротора турбокомпрессора nтк = 65 000; 80 000;  
95 000; 110 000; 125 000 и 140 000 мин–1 имеют 
вид соответственно:

Рис. 12. Аппроксимация параметров турбокомпрес-
сора — зависимости πк = f(Gк.кор) (уравнения (3)–(8)) 
при постоянных значениях частоты вращения рото-
ра турбокомпрессора nтк полиномами третьего и вто-

рого порядков: 
 характеристика при nтк = 65 000 мин–1;  

 при nтк = 80 000 мин–1;  nтк = 95 000 мин–1;  
 nтк = 110 000 мин–1;  nтк = 125 000 мин–1;  

 nтк = 140 000 мин–1

Рис. 13. Аппроксимация параметров турбокомпрес-
сора — зависимости КПД компрессора ηк = f(Gк.кор) 
(уравнения (9)–(14)) при постоянных значениях час- 
тоты вращения ротора турбокомпрессора nтк поли-

номами третьего и второго порядков:
 характеристика при nтк = 65 000 мин–1;  

 при nтк = 80 000 мин–1;  n тк  = 95 000 мин–1;  
 nтк = 110 000 мин–1;  nтк = 125 000 мин–1;  

 nтк = 140 000 мин–1
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ηк к кор к кор

к кор
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− +
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ηк к кор к кор= − + +17 0213 5 6511 0 21302, , , .. .G G   (14)

Полученные значения адиабатного КПД 
компрессора (см. табл. 5) использованы для 
расчета удельной работы компрессора Lк  
и мощности, необходимой для привода ком-
прессора Nк. При этих расчетах использованы 
также значения других параметров исследуемо-
го компрессора, приведенные в табл. 5, — рас-
хода воздуха через компрессор Gк и степени 
повышения давления в компрессоре πк, а также 
других параметров, входящих в формулы (1)  
и (2). Полученные таким образом значения па-
раметров исследуемого турбокомпрессора све-
дены в табл. 6. При этом следует учитывать, что 

Таблица 5. Аппроксимированный КПД компрессора в экспериментальных точках

Номер 
режима

Расход воздуха через 
компрессор Q1, кг/ч

Скорректированный расход 
воздуха Gк.кор, кг/с

Степень повышения 
давления в компрессоре πк

КПД 
компрессора ηк

Эффективная мощность Nе = 0 кВт (холостой ход)

1 86 0,0234 1,202 0,50
2 87 0,0237 1,192 0,50
3 83 0,0226 1,192 0,50
4 70 0,0191 1,230 0,35
5 47 0,0128 1,240 0,30

Эффективная мощность Nе = 12 кВт

6 93 0,0253 1,221 0,57

7 106 0,0289 1,211 0,62

8 106 0,0289 1,240 0,62

9 94 0,0256 1,259 0,57

10 77 0,0210 1,317 0,34

Эффективная мощность Nе = 24 кВт

11 102 0,0278 1,240 0,61

12 110 0,0300 1,298 0,63

13 111 0,0302 1,307 0,63

14 109 0,0297 1,317 0,62

15 118 0,0322 1,384 0,61

Эффективная мощность Nе = 36 кВт (полная нагрузка)

16 115 0,0313 1,269 0,63

17 138 0,0376 1,317 0,68

18 169 0,0461 1,413 0,69

19 150 0,0409 1,480 0,65
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на установившихся режимах работы турбоком-
прессора мощность, вырабатываемая турбиной, 
равна мощности, необходимой на привод ком-
прессора, т. е. Nт = Nк. В связи с этим получен-
ная с использованием формулы (2) мощность, 
необходимая на привод компрессора, принята 
равной мощности, развиваемой турбиной. По-
этому в предпоследнем столбце табл. 6 указаны 
расчетные значения мощности, развиваемые 
силовой турбиной Nт, а в последнем столбце — 

значения добавочной мощности. При этом 
определена процентная добавка значения мощ-
ности Nт к значению развиваемой двигателем 
эффективной мощности Nе. 

Данные табл. 6 свидетельствуют о том, что 
использование в комбинированной силовой 
установке силовой турбины позволяет утилизи-
ровать энергию отработавших газов и получен-
ную при этом мощность передавать на вал двига-
теля. Вместе с тем, как следует из данных табл. 6, 

Таблица 6. Экспериментальные и расчетные параметры макета силовой турбины

Номер 
режима

pк.полн,  
кг/см2

рт.полн,  
кг/см2 Gк.кор, кг/с πк Lк, Дж/кг Nк, Вт ηк Nт, Вт Добавочная 

мощность, %

Эффективная мощность Nе = 0 кВт (холостой ход)

1 1,22719 1,22719 0,0239 1,202 15 431 368,6 0,50 737 –

2 1,21738 1,21738 0,0242 1,192 14 741 356,2 0,50 712 –

3 1,21738 1,21738 0,0231 1,192 14 741 339,8 0,50 680 –

4 1,25661 1,25661 0,0194 1,230 17 479 339,9 0,35 971 –

5 1,26642 1,26642 0,0131 1,240 18 154 237,0 0,30 790 –

Эффективная мощность Nе = 12 кВт

6 1,24680 1,24680 0,0258 1,221 16 800 434,0 0,57 761 0,6

7 1,23700 1,23700 0,0294 1,211 16 117 474,6 0,62 765 0,6

8 1,26642 1,26642 0,0294 1,240 18 154 534,5 0,62 862 0,7

9 1,28603 1,28603 0,0261 1,259 19 492 509,0 0,57 893 0,8

10 1,34487 1,34487 0,0214 1,317 23 421 500,9 0,34 1473 1,2

Эффективная мощность Nе = 24 кВт

11 1,26642 1,26642 0,0283 1,240 18 154 514,3 0,61 843 0,4

12 1,32526 1,32526 0,0306 1,298 22 125 676,0 0,63 1073 0,5

13 1,33506 1,33506 0,0308 1,307 22 775 702,2 0,63 1115 0,5

14 1,34487 1,34487 0,0303 1,317 23 421 709,1 0,62 1144 0,5

15 1,41352 1,41352 0,0328 1,384 27 850 912,9 0,61 1497 0,7

Эффективная мощность Nе = 36 кВт (полная нагрузка)

16 1,29584 1,29584 0,0319 1,269 20 156 643,9 0,63 1022 0,3

17 1,34487 1,34487 0,0383 1,317 23 421 897,8 0,68 1320 0,4

18 1,44294 1,44294 0,0469 1,413 29 701 1394,3 0,69 2021 0,6

19 1,51158 1,51158 0,0417 1,480 33 916 1413,2 0,65 2174 0,6

Примечание. При расчетах параметров Lк и Nк по формулам (1) и (2) приняты следующие значения пара- 
метров: T0  =  295 K — температура окружающего воздуха; p0  =  1,02125 кг/м2 — атмосферное давление;  
Сp = 1005 Дж/(кг ⋅ K) — теплоемкость рабочего тела при постоянном давлении; СV = 727 Дж/(кг ⋅ K) — тепло-
емкость рабочего тела при постоянном объеме; k = 1,382 — показатель адиабаты; на режимах холостого хода 
нет необходимости передачи добавочной мощности от турбины на коленчатый вал двигателя внутреннего 
сгорания.
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эта мощность силовой турбины Nт, которая мо-
жет быть передана на коленчатый вал исследу-
емого ДВС, не превышает 1,2  % от эффектив- 
ной мощности двигателя Nе. В связи с этим мож-
но сделать вывод о сравнительно небольшой  
эффективности использования силовой тур-
бины в энергетических установках небольшой 
мощности, в частности, в рассматриваемой ком-
бинированной силовой установке. В силовых 
установках большой мощности эта эффектив-
ность может быть значительно выше (состав-
лять до 50  % суммарной мощности силовой 
установки). Еще более выраженная эффектив-
ность использования силовых турбин в комби-
нированных силовых установках достигается 
при реализации регулирования фаз топливопо-
дачи и фаз газораспределения.

Кроме оценки эффективности использо-
вания силовой турбины в комбинированных 
энергетических установках необходимо также 
провести оценку эффективности использования 
в них газового эжектора. В проведенных экс-
периментально-аналитических исследованиях 
суммарный расход газов, поступающих на ис-
следуемую турбину, на каждом из рассматри- 
ваемых режимов определяли в виде суммы рас-
ходов воздуха и топлива в поршневой части дви-
гателя GОГ  =  Gвозд  +  Gтопл. Поступление воздуха 
в газовый эжектор определяли в виде разницы 
расходов воздуха Gв.эжек  =  Q1  –  Q2, измеряемых 
датчиками массового расхода топлива ДМРВ1  
и ДМРВ2 на рис. 3. Эти расходы GОГ и Gв эжек сум-
мировали и получали значение суммарного рас-
хода рабочего тела через газовый эжектор GΣ.  
Как следует из табл. 7, максимальная добав-
ка воздуха в эжектор не превышала 33,1  %,  
а на большинстве рассматриваемых режимов 
изменялась от 3 до 20%. Но при этом существен-
но снижалась температура газов, поступающих 
на лопатки турбины. Разница температур ΔTт  
на входе Tт1 и на выходе Tт2, из турбины составля-
ла от 0 до 166 K. Последнее значение ΔTт = 166 K  
(без газового эжектора Tт1 = 752 K, а с эжектором 
Tт2 = 586 K) отмечено на наиболее характерном 
режиме № 19 (табл. 5–7). При этом в режиме  
№ 19 табл. 7 имеем следующие значения пара-
метры расходов воздуха через компрессор — 
Gк  =  150 кг/ч и расходов газов, поступающих  
на лопатки турбины, — GОГ = 161 кг/ч (при от-
сутствии газового эжектора), GОГ = 231 кг/ч (при 
наличии газового эжектора). Таким образом, 

необходимо оценить, насколько снижение тем-
пературы ОГ, поступающих на турбину, при на-
личии газового эжектора компенсируются уве-
личением их расхода через турбину. При таком 
анализе использованы данные табл. 7 для иссле-
дуемого газового эжектора.

Расчет мощности турбины проводили  
по формулам, аналогичным формулам (1) и (2) 
для компрессора. Для расчета мощности, вы-
рабатываемой на турбине, равной мощности, 
необходимой на привод компрессора, использо-
вана следующая формула, являющаяся, по сути, 
аналогом формул (1) и (2):

N G k k R T k k
т т т т т т т т

т т= − − −[ / ( )] { } .* [( )/ ]1 1 1π η    (15)

В эксперименте № 16 (см. табл. 7) эжек-
тор отключен, а давление перед турбиной рт =  
= 0,34 кг/см2 (избыточное). При этом КПД тур-
бины в первом приближении, принят равным 
ηт = 0,6, атмосферное давление было равно  
p0 = 102125 Па. Тогда степень расширения ОГ  
в турбине

πт = + ≈( , ) / , .102125 33342 6 102125 1 33

Остальные параметры, входящие в форму-
лу (15), приняты следующими: расход ОГ через 
турбину Gт = 161/3600 = 0,0447 кг/с; показатель 
адиабаты ОГ kт = 1,3; газовая постоянная для 
ОГ Rт = 312 Дж/(кг ⋅ K); температура на входе  
в турбину (температура заторможенного пото-
ка) Tт* = 752 K. С учетом указанных значений 
параметров турбины ее мощность составила

Nт = ⋅ − ⋅ ⋅ ×

× − ⋅−

0 0447 1 3 1 3 1 312 752

1 1 33 01 1 3 1 3

, [ , / ( , )]

{( , } ,[( , )/ , ] 66 1737≈  Вт.

В эксперименте № 19 (см. табл. 7) эжектор 
подключен, а давление перед турбиной рt =  
= 0,55 кг/см2 (избыточное). КПД турбины был 
принят равным ηт = 0,6, атмосферное давление 
было равно p0 = 102125 Па. Тогда степень расши-
рения ОГ в турбине

πт = + ≈( , ) / , .102125 53936 6 102125 1 53

Остальные параметры, входящие в форму-
лу (15), приняты следующими: расход ОГ через 
турбину Gт = 231/3600 = 0,0642 кг/с; показатель 
адиабаты ОГ kт = 1,3; газовая постоянная для 
ОГ Rт = 312 Дж/(кг ⋅ K); температура на входе  
в турбину (температура заторможенного пото-
ка) Tт* = 586 K. С учетом указанных значений 
параметров турбины ее мощность составила
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Таблица 7. Экспериментальные и расчетные параметры газового эжектора

Номер 
режима

pк,  
кг/см2

pт,  
кг/см2

Gвозд, 
кг/ч

Gтопл, 
кг/ч

GОГ, 
кг/ч

Gв.эжек, 
кг/ч

GΣ,  
кг/ч

Добавка 
воздуха, % Tт1, °С Tт2, °С ΔTт, °С Tт3, °С

Эффективная мощность Nе = 0 кВт (холостой ход)

1 1,21 1,18 86 1,98 88 3 91 3,3 197 197 0 178

2 1,20 1,17 87 1,95 89 5 94 5,3 191 188 3 168

3 1,20 1,17 83 1,93 85 5 90 5,6 189 186 3 165

4 1,24 1,21 70 1,95 72 12 84 14,3 190 183 7 160

5 1,25 1,23 47 1,97 49 15 64 23,4 196 186 10 162

Эффективная мощность Nе = 12 кВт

6 1,23 1,20 93 4,17 97 6 103 5,8 286 277 7 244

7 1,22 1,22 106 4,10 110 10 120 8,3 294 281 13 248

8 1,25 1,23 106 4,16 110 21 131 16,0 299 279 20 247

9 1,27 1,27 94 4,14 98 36 134 26,7 296 268 28 231

10 1,33 1,34 77 4,17 81 40 121 33,1 303 267 36 229

Эффективная мощность Nе = 24 кВт

11 1,25 1,26 102 6,37 108 7 115 6,1 406 391 15 344

12 1,31 1,27 110 6,31 116 16 132 12,1 415 385 30 340

13 1,32 1,27 111 6,35 117 29 146 19,9 420 379 41 332

14 1,33 1,35 109 6,44 115 50 165 30,3 430 367 63 316

15 1,40 1,41 118 6,52 125 55 180 30,6 436 360 76 306

Эффективная мощность Nе  = 36 кВт (полная нагрузка)

16 1,28 1,34 115 9,79 125 8 133 6,0 633 604 29 522

17 1,33 1,38 138 9,98 148 20 168 11,9 668 602 66 530

18 1,43 1,42 169 11,24 180 37 217 17,1 706 594 112 522

19 1,50 1,55 150 11,00 161 70 231 30,3 752 586 166 504

Примечание. pк и pт — указано абсолютное давление; Gвозд, Gтопл, GОГ, Gв.эжект — часовые расходы воздуха, то-
плива, отработавших газов, воздуха через эжектор.

N G k k R T k k
т т т т т т т т

т т= − − =
= ⋅

−[ /( )] { }

, [ , /( ,

* [( )/ ]1 1

0 0642 1 3 1 3

1π η
−− ⋅ ⋅ ×

× − ⋅ =−

1 312 586

1 1 53 0 6 28531 1 3 1 3

)]

{ , } ,[( , )/ , ]  Вт.

Таким образом, в рассматриваемом дви-
гателе установка эжектора на входе в турбину 
позволяет повысить ее мощность. Проверим, 
являются эти два случая частными, или подме-
шивание воздуха после компрессора всегда при-
водит к увеличению мощности турбины.

При смешении ОГ, подаваемых на турбину 
(с температурой Tт

* ),  с воздухом после ком-
прессора (без охлаждения в «охладителе над-

дувочного воздуха»), температура которого Tк 
(значительно ниже Tт

* ),  температура газов пе-
ред турбиной снижается до температуры Tт.см

* .  
Температуру газа Tт.см

*  можно рассчитать со-
гласно первому закону термодинамики:

G c Т Т G с Т Т

G G с Т

p p

p

т ОГ т т к в к к

т к см т.см

.
* *

.
* *

.
*

( ) ( )

( ) ( )

⋅ + ′ ⋅ =

= + ′ ⋅ ⋅ТТт.см
* ;

          (16)

G c Т Т G g с Т Т

G g с Т

p p

p

т ОГ т т т к в к к

т к см т.см

.
* *

.
* *

.
*

( ) ( )

( ) ( )

⋅ + ⋅ =

= + ⋅1 ⋅⋅Тт.см
* ;

c Т Т g с Т Т

g с Т Т

p p

p

.
* *

.
* *

.
* *

( ) ( )

( ) ( )

ОГ т т к в к к

к см т.см т.см

⋅ + ⋅ =

= + ⋅1 ,,
             (17)
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где Gт,  ′Gк  — массовый расход ОГ и воздуха, от-
бираемого от компрессора, соответственно, кг/с; 
cp.ОГ(Tт

* ), cp.в(Tк
* ), cp.см(Tт.см

* ) — теплоемкость ОГ, 
воздуха после сжатия в компрессоре, смеси ОГ 
и свежего воздуха после компрессора соответ-
ственно, Дж/(кг ⋅ K); Tт

*,  Tк
*,  Tт.см

*  —  темпера-
тура ОГ (на выходе из двигателя), свежего воз-
духа после сжатия в компрессоре и смеси ОГ  
и воздуха соответственно, K; g G Gк к т= ′ /  — мас-
совая доля свежего воздуха, подмешиваемого  
к ОГ перед турбиной. 

На основании формулы (17) зависимость 
для температуры смеси ОГ и свежего воздуха 
можно представить в виде

Т
c Т Т g с Т Т

g с Т
p p

p
т.см

ОГ т т к в к к

к см т.см

* .
* *

.
* *

.
*

( ) ( )

( ) ( )
.=

⋅ + ⋅

+1
       (18)

Как следует из формулы (18), с увеличением 
доли свежего заряда температура смеси будет 
падать. Это подтверждается расчетными значе-
ниями этой температуры, представленными на 
рис. 14. Но при этом расход газов через турбину 
будет увеличиваться в соответствии с рис. 15. 
В результате указанного влияния расхода газов 
через турбину Gт и их температуры Tт на мощ-
ность турбины эта мощность Nт будет расти  
в соответствии с графиком на рис. 16. Этот рас-
четный график получен в предположении не-
изменной степени расширения газов в турбине  
πт = 1,53 и КПД турбины ηт = 0,8.

Подмешивание атмосферного воздуха к ОГ 
двигателя с помощью газового эжектора повы-
шает мощность, вырабатываемую газовой тур-
биной. При этом мощность на валу турбины 
возрастает при увеличении доли подмешивае-
мого к ОГ воздуха. Отметим, что в исследуемой 
силовой установке давление ОГ перед турбиной 
существенно выше атмосферного давления (на 
режимах с полной нагрузкой оно превышает  
атмосферное давление на 0,5…0,6 кг/см2). Поэто-
му необходимо обеспечить избыточное давление 
на входе в эжектор с использованием либо до-
полнительного компрессора (как это было орга- 
низовано в проведенных исследованиях), либо 
дополнительного воздушного аккумулятора.

С использованием полученных эксперимен-
тальных данных проведены расчеты мощности, 
вырабатываемой силовой турбиной. В исход-
ной комплектации двигателя Д-243 без наддува, 
работающего на режиме максимальной мощ-
ности, его эффективная мощность была равна 
36 600 Вт. При подаче ОГ двигателя на турбину 
без эжектора на ее валу вырабатывалась допол-
нительная мощность 1737 Вт. При установке  
на входе в турбину газового эжектора мощность 
на валу турбины составила уже 2853 Вт. В схеме 
комбинированного двигателя с силовой турби-
ной и газовым эжектором эта дополнительная 
мощность передается на коленчатый вал дви-
гателя. Таким образом, использование силовой 
турбины без газового эжектора позволяет уве-

Рис. 14. Изменение температуры газов перед тур-
биной в зависимости от доли подмешиваемого к ОГ 

воздуха

Рис. 15. Изменение расхода газа через турбину  
в зависимости от доли подмешиваемого к ОГ  

воздуха
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личить мощность комбинированного двигате-
ля на 4,7 %, а использование силовой турбины  
с установленным на входе газовым эжекто- 
ром — на 7,8 %. 

Вместе с тем отметим, что наибольшая  
эффективность использования силовой турби-
ны достигается в комбинированных силовых 
установках большой мощности, в которых ре-
ализуется регулирование фаз топливоподачи  
и фаз газораспределения.

Заключение

По результатам исследования можно сделать 
следующие обобщения и выводы.

1.  Известны различные схемы комбини-
рованных двигателей внутреннего сгорания,  
в которых используются турбокомпрессоры, 
приводные компрессоры, силовые турбины, 
струйные аппараты — эжекторы. В статье про-
ведена оценка эффективности использования 
силовой турбины и эжектора для увеличения 
мощности комбинированной установки с ди-
зельным двигателем типа Д-243 и определение 
параметров используемой силовой турбины.

2. В качестве объекта исследований выбран 
безнаддувный дизельный двигатель типа Д-243, 
который был оснащен макетом силовой тур-
бины и газовым эжектором. Макетом силовой 
турбины служил турбокомпрессор типа ТКР-6  
двигателя типа Д-245, включающий турбину  
и компрессор, размещенные на одном валу.

3.  Исследована схема комбинированного 
двигателя, в которой газовый эжектор был уста-
новлен на входе в турбину. Эжектор осуществлял 
смешивание ОГ двигателя с атмосферным воз-
духом, после чего эта смесь подавалась на вход  
в турбину. Для смешивания указанных компо-
нентов в газовом эжекторе необходимо обе-
спечить избыточное давление воздуха. В про-
цессе испытаний этот воздух подавался на вход  
в эжектор от компрессора через регулятор отво-
да воздуха. Необходимое давление этого воздуха 
поддерживалось дросселем-регулятором.

4.  Проведены экспериментальные исследо-
вания описанного комбинированного двигателя 
в составе дизель-генераторной установки, вы-
рабатывающей переменный электрический ток. 
Двигатель исследован на режимах предельной 
регуляторной характеристики, формируемой 
регулятором при частоте вращения коленчатого 
вала n = 1500 мин–1.

5.  Проведенные экспериментальные иссле-
дования подтвердили возможность повышения 
мощности комбинированной установки за счет 
использования в ней силовой турбины и газо-
вого эжектора, обеспечивающих утилизацию 
энергии ОГ и передачу полученной дополни-
тельной мощности на коленчатый вал двигате-
ля. Мощность исходного двигателя Д-243 без 
наддува, работающего на режиме максимальной 
мощности, была равна 36 600 Вт. Проведенные 
расчеты мощности, вырабатываемой в силовой 
турбине, показали, что при подаче ОГ двигателя 
на турбину без эжектора на ее валу вырабатыва-
лась дополнительная мощность, равная 1737 Вт.  
При установке на входе в турбину газового 
эжектора мощность на валу турбины составила  
2853 Вт. Таким образом, применение силовой 
турбины без газового эжектора позволяет уве-
личить суммарную мощность двигателя на 4,7 %, 
а использование силовой турбины с установлен-
ным на входе газовым эжектором — на 7,8 %.

6. Наибольшая эффективность применения 
силовой турбины достигается в силовых уста-
новках с двигателями большой мощности, в ко-
торых температура и давление ОГ имеют повы-
шенные значения. Еще большая эффективность 
использования силовой турбины обеспечива-
ется в двигателях с регулированием фаз топли-
воподачи и фаз газораспределения, в которых 

Рис. 16. Изменение мощности турбины в зависимости 
от доли подмешиваемого к ОГ воздуха
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температура и давление ОГ дополнительно по-
вышаются за счет более позднего впрыскивания  
и более раннего начала выпуска ОГ.

7.  Подмешивание атмосферного воздуха 
к ОГ двигателя с помощью газового эжектора 
повышает мощность, вырабатываемую газовой 
турбиной. При этом мощность на валу тур-

бины возрастает при увеличении доли подме-
шиваемого к ОГ воздуха. Необходимо обеспе- 
чить избыточное давление на входе в эжектор 
с использованием либо дополнительного ком-
прессора (как это было организовано в прове-
денных исследованиях), либо дополнительного 
воздушного аккумулятора. 
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Экспериментальное исследование гидравлических характеристик  
каталитического нейтрализатора отработавших газов  
для автомобильного двигателя

Д.О. Онищенко, А.С. Блинов, Т.В. Бобылев

МГТУ им. Н.Э. Баумана, Москва, Российская Федерация

Experimental study of the hydraulic characteristics  
of a catalytic converter of exhaust gas for an automobile engine

D.O. Onishchenko, A.S. Blinov, T.V. Bobylev

Bauman Moscow State Technical University (BMSTU), Moscow, Russian Federation

Представлены результаты экспериментального исследования гидравлических характеристик 
каталитического нейтрализатора отработавших газов для двигателя 4ЧН  8,2/7,5 мощно-
стью 132 кВт, оснащенного турбокомпрессором. Экспериментальные испытания проводи-
лись на продувочном стенде SF-1020 FLOWBENCH Super Flow при расходах воздуха от 100  
до 480 м3/ч. Разработана методика расчета геометрических параметров монолита каталитиче- 
ского нейтрализатора, определены зависимости его гидравлического сопротивления от массового 
расхода отработавших газов. Проведен сравнительный анализ параметров каталитических 
нейтрализаторов для двигателя без наддува и двигателя, оснащенного турбокомпрессором. По-
казано, что при увеличении мощности двигателя с 72 до 132 кВт требуемый объем монолита 
нейтрализатора возрастает в 3,6 раза, противодавление на выпуске — в 3,7 раза. Установле-
но, что влияние наличия каталитического нейтрализатора на параметры турбокомпрессора 
минимально (снижение давления наддува не превышает 0,5  %). При оснащении двигателя 
нейтрализатором достигнуто его соответствие экологическим нормам Евро-5 по выбросам 
вредных веществ.

Ключевые слова: двигатель внутреннего сгорания, турбокомпрессор, каталитический нейтра-
лизатор, продувочный стенд, гидравлическое сопротивление, токсичность отработавших газов

�e results of an experimental study of the hydraulic characteristics of a catalytic converter for  
a 4ChN 8.2/7.5 engine with a power of 132 kW and a turbocharger are presented. �e experimental tests 
were conducted on a SF-1020 FLOWBENCH Super Flow purge bench at air £ow rates ranging from 100 
to 480 m3/h. A method for calculating the geometric parameters of a catalytic converter monolith has 
been developed, and the dependence of its hydraulic resistance on the mass £ow rate of exhaust gases 
has been determined. A comparative analysis of the parameters of catalytic converters for a naturally as-
pirated engine and an engine equipped with a turbocharger has been conducted. It has been shown that 
when the engine power is increased from 72 to 132 kW, the required volume of the neutralizer monolith 
increases by 3.6 times, and the backpressure at the exhaust increases by 3.7 times. It has been established 
that the presence of a catalytic neutralizer has a minimal e¯ect on the turbocharger’s parameters (the 
decrease in boost pressure does not exceed 0.5 %). When the engine is equipped with a neutralizer, it 
meets the Euro-5 environmental standards for harmful emissions.

Keywords: internal combustion engine, turbocharger, catalytic converter, purge bench, hydraulic 
resistance, exhaust gas toxicity
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Введение

Работа транспортных и автотракторных дизель-
ных двигателей оценивается комплексом эксплу-
атационно-технических показателей: удельной 
мощностью и массогабаритными показателя- 
ми, топливной экономичностью, токсичностью 
отработавших газов (ОГ), динамическими каче-
ствами и др. Важнейшими из них в настоящее 
время являются показатели токсичности ОГ, т. е. 
количество выбрасываемых двигателем вредных 
веществ [1–4]. Это обусловлено как ухудшением 
экологической обстановки, так и ужесточением 
требований, предъявляемых к двигателям внут- 
реннего сгорания (ДВС) современными норма-
тивными документами на токсичность ОГ [5–7].

В актуальных требованиях к экологической 
безопасности автомобильного транспорта, ре-
гламентируемых стандартами Евро-5, Евро-6 
и Евро-7, предъявляются все более жесткие 
ограничения к содержанию вредных веществ  
в ОГ бензиновых ДВС, среди которых моноок-
сид углерода CO, несгоревшие углеводороды 
CHх, оксиды азота NOх [7–9]. Особую актуаль-
ность проблема снижения токсичности ОГ ДВС 
приобретает при форсировании двигателей 
турбонаддувом (с помощью турбокомпрессо-
ра), когда повышенные температуры и давление 
в выпускной системе создают дополнительные 
трудности для эффективной работы каталити-
ческого нейтрализатора [10, 11].

Объектом исследования служит двигатель 
типа ВАЗ-21126 (4Ч 8,2/7,5) с рабочим объемом 
1,6 л и 16 клапанами (по 4 клапана на цилиндр). 
Этот двигатель является безнаддувным (атмос-
ферным). Для форсирования этого двигателя по 
мощности необходимо подать в цилиндры боль-
шее количество топлива с соответствующим 
увеличением подачи воздуха. В связи с этим  

в модифицированном исполнении этот двига-
тель типа 4ЧН  8,2/7,5 имеет турбокомпрессор 
и представляет собой перспективную силовую 
установку для отечественного автомобилестро-
ения. Установка турбокомпрессора позволяет 
увеличить литровую мощность двигателя с 45  
до 78 кВт/л. Однако при этом существенно из-
меняются параметры ОГ: их массовый расход 
увеличивается на 70 %, температура снижается  
на 100 °C (после турбины) в результате охлаж-
дения ОГ в турбине, что требует тщательного 
подбора и расчета каталитического нейтрализа- 
тора [12, 13].

Цель данного исследования — экспери-
ментальное определение гидравлических ха-
рактеристик каталитического нейтрализатора 
на продувочном стенде, разработка методики 
расчета его основных параметров для двигате-
ля типа 4ЧН 8,2/7,5 с последующим сравнитель-
ным анализом характеристик нейтрализаторов 
для исходного двигателя типа 4Ч  8,2/7,5 и для 
модифицированного двигателя типа 4ЧН 8,2/7,5  
по параметрам расхода ОГ, их температуры  
и эффективности очистки ОГ от вредных веществ.

Объект и методы исследования

Объектом исследования служит каталитиче-
ский нейтрализатор ОГ для модифицирован-
ного двигателя 4ЧН  8,2/7,5 с турбонаддувом 
мощностью 132 кВт. В качестве базы для срав-
нения использован заводской каталитический 
нейтрализатор для двигателя без наддува типа 
4Ч  8,2/7,5 (двигатель ВАЗ-21126) мощностью 
72 кВт. Параметры этих двух нейтрализаторов 
приведены в табл. 1.

В обоих нейтрализаторах использован ке-
рамический носитель из кордиерита (2MgO  × 
× 2Al2O3  ⋅  5SiO2) с трехкомпонентным катали-

Таблица 1. Сравнение параметров каталитических нейтрализаторов для атмосферного двигателя  
(без наддува) и двигателя с турбонаддувом 

Параметр Серийный двигатель без наддува  
типа 4Ч 8,2/7,5

Двигатель с турбокомпрессором  
типа 4ЧН 8,2/7,5

Объем монолита, л 1,8 6,5

Диаметр монолита, мм 120 188

Длина монолита, мм 160 226

Плотность ячеек, cpsi 400 400

Масса, кг ≈1,2 ≈3,8
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тическим покрытием Pt/Pd/Rh. Гидравлический 
диаметр канала составляет 1,1 мм для обоих  
образцов, что обеспечивает оптимальный ба-
ланс между эффективностью очистки и гидрав-
лическим сопротивлением нейтрализатора.

Экспериментальные исследования гидрав-
лических характеристик каталитического ней-
трализатора проведены методом холодной про-
дувки на специализированном продувочном 
стенде SF-1020 FLOWBENCH Super Flow (США). 
Данный стенд широко применяется в двигате-
лестроении для определения расходных харак-
теристик и гидравлического сопротивления эле-
ментов газовоздушного тракта [14].

Используемый стенд имел следующие тех-
нические характеристики:

– максимальный расход воздуха: 28,3 м3/мин;
–  диапазон измерения перепада давления: 

0…762 мм вод. ст. (0…7500 Па);
–  точность измерения расхода воздуха: ±1,5 %;
– точность измерения давлений: ±50 Па;
– точность измерения температур: ±0,5 °C.
Принцип работы стенда основан на созда-

нии постоянного расхода воздуха через испы- 
туемый объект с помощью вакуумного насо-
са. Расход измеряли калиброванным соплом, 
перепад давлений — дифференциальным мано-
метром. Каталитический нейтрализатор уста-
навливали на входном фланце стенда с обеспе-
чением полной герметичности соединения.

Методика эксперимента включала следую-
щие этапы.

1. Калибровали датчики давления и темпе-
ратуры воздуха при атмосферных условиях (T = 
= 20,0 °C, p = 0,1012 МПа).

2.  Устанавливали и герметизировали ката-
литический нейтрализатор на измерительном 
контуре.

3. Проводили измерения при семи фикси-
рованных расходах воздуха через каталитиче-
ский нейтрализатор: 100, 200, 300, 350, 400, 450  
и 480 м3/ч.

4. Для каждой точки измерения регистри-
ровали: объемный расход воздуха Q, через ка-
талитический нейтрализатор, м³/мин, перепад 
давления Δp на каталитическом нейтрализато-
ре, Па, температуру на входе Tвх, °C, и на выходе 
Tвых, °C, из нейтрализатора.

5. Каждое измерение повторяли трижды 
для времени стабилизации исследуемого режи-
ма 2…3 мин, результаты усредняли.

Метод холодной продувки каталитическо-
го нейтрализатора при стандартных условиях 
позволяет исключить влияние температурных 
эффектов на свойства воздуха и получить объ-
ективные данные о геометрическом гидравличе-
ском сопротивлении конструкции нейтрализа-
тора. Пересчет результатов на реальные условия 
работы двигателя осуществляли с учетом темпе-
ратуры и плотности ОГ [15, 16].

Результаты и обсуждение

Результаты экспериментальных измерений ги-
дравлического сопротивления каталитическо-
го нейтрализатора для двигателя 4ЧН  8,2/7,5 
при продувке при различных расходах воздуха 
представлены в табл. 2. 

При экспериментальных исследованиях 
определяли расход воздуха через каталитиче-
ский нейтрализатор Q, перепад давлений на вы-
ходе и на входе в нейтрализатор Δp, скорость 
течения воздуха в нем wм, число Рейнольдса Re, 
которое характеризует это течение, и общий 
коэффициент гидравлического сопротивления 
нейтрализатора  —  коэффициент гидравличе-
ских потерь ζобщ, определяемый в виде

Таблица 2. Результаты продувки каталитического нейтрализатора

Расход воздуха Q, 
м³/мин

Перепад давления 
Δp, Па

Скорость течения 
воздуха wм, м/с

Число  
Рейнольдса Re

Коэффициент гидравлических 
потерь ζобщ

2,83 1 650 1,70 16,6 946,7

5,66 3 270 3,40 33,2 469,9

8,49 6 080 5,11 49,9 382,6

11,33 9 690 6,81 66,5 341,5

12,74 11 800 7,66 74,8 331,8

13,59 13 200 8,17 79,8 327,9
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ξ
ρобщ =
⋅
∆p

w2 2/
,

где ρ — плотность воздуха.
Проведенные измерения свидетельствуют 

о нелинейном характере зависимости перепада 
давления от расхода воздуха через нейтрализатор.

Анализ полученных экспериментальных 
данных (см. табл. 2) показывает, что зависи-
мость гидравлического сопротивления катали-
тического нейтрализатора (перепада давлений  
в нейтрализаторе) от расхода воздуха имеет сте-
пенной характер. Применение метода наимень-
ших квадратов к экспериментальным данным 
позволило установить эту эмпирическую зави-
симость в виде 

 Δp = 14,8Q1,85, (*)

где Q  —  расход воздуха через каталитический 
нейтрализатор, м³/мин; Δp  —  перепад давле-
ния в каталитическом нейтрализаторе, Па. Ко-
эффициент корреляции указанной зависимо-
сти составляет R2 = 0,998, что свидетельствует  
о плотной корреляционной связи между этими 
параметрами нейтрализатора. Значение показа-
теля степени n = 1,85 обусловлено совместным 
влиянием ламинарного трения в каналах моно-
лита (n = 1) и квадратичных потерь давления 
на входе и выходе нейтрализатора (n = 2), что 
согласуется с рассчитанными значениями чис-
ла Рейнольдса Re = 17…80 в каналах монолита. 

Графическая зависимость Δp = f (Q) представле-
на на рис. 1.

Для сравнительного анализа параметров 
исследованных двигателей и расходных харак-
теристик установленных на них каталитических 
нейтрализаторов использованы данные табл. 3.  
При детальном сравнительном анализе параме-
тров ОГ и характеристик каталитических ней-
трализаторов для заводского двигателя типа 
4Ч 8,2/7,5 (ВАЗ-21126) мощностью 72 кВт и мо-
дифицированного двигателя типа 4ЧН  8,2/7,5 
мощностью 132 кВт установлены существенные 
различия в параметрах ОГ этих двигателей. При 

Рис. 1. Зависимость гидравлического сопротивления 
каталитического нейтрализатора (перепада давлений 

на нем) от расхода воздуха:
 эксперимент;  расчет по формуле (*)

Таблица 3. Сравнительные характеристики двигателей и нейтрализаторов

Параметр 4Ч 8,2/7,5 4ЧН 8,2/7,5 Δ, %

Мощность, кВт 72 132 +74

Расход топлива, кг/ч 16,6 25,8 +54

Расход воздуха, кг/ч 248 419 +69

Массовый расход ОГ, кг/ч 264 450 +70

T перед турбокомпрессором, °C — 900 —

T после турбокомпрессора, °C — 750 —

T на входе в катализатор, °C 800 700 −13

Объем монолита, л 1,8 6,5 +261

Противодавление, Па 350 1290 +269

Эффективность очистки CO, % 97 98 +1

Примечание. Δ — разница параметров двигателей типа 4Ч 8,2/7,5 без наддува и типа 4ЧН 8,2/7,5 с турбо-
наддувом.
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форсировании двигателя с установкой на нем 
турбокомпрессора массовый расход ОГ возрас-
тает на 70 %, что обусловлено увеличением рас-
хода топлива на 54 % и расхода воздуха на 69 %. 
Особый интерес представляет температура ОГ: 
в двигателе, оснащенном турбокомпрессором, 
ОГ совершают работу на турбине. В результате 
на режиме максимальной мощности температу-
ра ОГ после турбины снижается с 900 до 750 °C. 
Это на 100 °C ниже температуры на входе в ката-
лизатор атмосферного двигателя (800 °C). Также 
отметим, что снижение температуры на входе  
в каталитический нейтрализатор благоприятно 
влияет на долговечность нейтрализатора, сни-
жая риск термической деградации активного 
слоя катализатора.

Требуемый объем монолита каталити-
ческого нейтрализатора для двигателя типа 
4ЧН  8,2/7,5 в 3,6 раза больше, чем для двига-
теля типа 4Ч  8,2/7,5. Это примерно соответст- 
вует соотношению мощностей этих двигателей  
с учетом различий в температурном режиме ра-

боты двигателя и коэффициенте избытка возду- 
ха α или обратной величины λ (у двигателя типа 
4Ч 8,2/7,5 значение λ = 1,00 соответствует сте-
пени повышения давления в компрессоре πк = 0,  
а у двигателя типа 4ЧН 8,2/7,5 значение λ = 0,92 
соответствует πк = 1,7). Графическое сравнение 
основных параметров исследуемых двигателей 
представлено на рис. 2.

Критическим фактором, определяющим 
эффективность очистки ОГ и долговечность ка-
талитического нейтрализатора, является темпе-
ратурный режим его работы. Для атмосферного 
двигателя (двигателя без наддува) температура 
ОГ на выходе из выпускного коллектора состав-
ляет 850 °C, после тепловых потерь в выпускном 
трубопроводе она снижается до 800 °C на входе 
в катализатор. В двигателе типа 4ЧН 8,2/7,5 газы 
с температурой 900  °C перед турбокомпрессо-
ром совершают работу расширения, охлаждаясь 
до 750 °C, и после незначительных тепловых по-
терь поступают в катализатор при температуре 
700 °C (рис. 3).

Рис. 2. Сравнение параметров каталитических нейтрализаторов для двигателей типа 4Ч 8,2/7,5  
без наддува и типа 4ЧН 8,2/7,5 с турбонаддувом:

а — мощность двигателя, б — массовый расход ОГ; в — объем каталитического нейтрализатора;  
г — гидравлическое сопротивление
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Снижение температуры ОГ на 100 °C после 
турбины в двигателе 4ЧН 8,2/7,5 с турбонадду-
вом сопровождается и положительными, и от-
рицательными эффектами. С одной стороны, 
это увеличивает время прогрева катализатора 
при холодном пуске с 30…40 с (в двигателе без 
наддува типа 4Ч 8,2/7,5) до 60…90 с (в двигате-
ле с турбонаддувом типа 4ЧН 8,2/7,5). С другой 
стороны, температура на входе в нейтрализатор, 
равная 700 °C, ближе к оптимальному диапазо-
ну работы рассматриваемого каталитического 
нейтрализатора (650…750  °C). Это обеспечи-
вает более высокую эффективность очистки ОГ 
и увеличивает ресурс работы нейтрализатора  
с 120…150 тыс. км (в двигателе без наддува 
типа 4Ч 8,2/7,5) до 150…250 тыс. км (в двигателе  
с турбонаддувом типа 4ЧН 8,2/7,5) в результате 
снижения термической деградации платиновых 
металлов.

Установка каталитического нейтрализатора 
в выпускную систему двигателя типа 4ЧН 8,2/7,5 
с турбонаддувом создает дополнительное про-
тиводавление в выпускной системе двигателя, 
равное 1290 Па. Расчеты показали, что отно-
сительное снижение степени расширения ОГ  
в турбокомпрессоре составляет 1,26 %. Это при-
водит к снижению мощности турбокомпрессо-
ра на 0,31  % и уменьшению давления наддува  
на 530 Па (менее 0,5 % от номинального значения 
70 кПа). Снижение эффективной мощности дви-
гателя составляет 0,3…0,5  % (0,6…0,9 л.с.), что 
находится в пределах допустимых изменений 
этого параметра и может быть компенсировано 

корректировкой программы управления турбо-
компрессором. При этом давление наддува мо-
жет быть увеличено на 300…500 Па [17, 18].

Эффективность очистки ОГ исследуемого 
двигателя типа 4ЧН 8,2/7,5 от вредных веществ  
с помощью каталитического нейтрализатора 
при температуре ОГ на его входе 700 °C состав-
ляет: для монооксида углерода CO — 98 %, для 
несгоревших углеводородов CHх — 93  %, для 
оксидов азота NOx — 89 %. При этом удельные 
выбросы вредных веществ составили: CO —  
0,31 г/(кВт  ⋅  ч), NOx — 0,25 г/(кВт  ⋅  ч), что со-
ответствует требованиям стандарта Евро-5 [19, 
20]. Сравнение эффективности очистки ОГ для 
обоих вариантов исследованных двигателей 
представлено на рис. 4.

Каталитический нейтрализатор двигателя 
типа 4ЧН  8,2/7,5 с турбонаддувом обеспечи-
вает на 1–2 процентных пункта более высокую  
эффективность очистки ОГ от вредных веществ 
по всем компонентам по сравнению с атмосфер-
ным вариантом двигателя типа 4Ч  8,2/7,5. Это 
объясняется большим временем контакта ОГ  
с активной поверхностью каталитического 
нейтрализатора. Указанное время контакта ОГ  
с каталитической поверхностью нейтрализатора 
увеличивается с 0,04 до 0,07 с за счет увеличения 
объема монолита нейтрализатора. Еще одним 
фактором повышения эффективности очистки 
ОГ нейтрализатором двигателя типа 4ЧН 8,2/7,5 
с турбонаддувом является более оптималь- 
ный температурный режим работы нейтрализа-
тора [21].

Рис. 3. Сравнение температурных режимов работы исследуемых двигателей  
и каталитических нейтрализаторов:

 двигатель типа 4ЧН 8,2/7,5;  двигатель типа 4Ч 8,2/7,5
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Заключение

По результатам исследования можно сделать 
следующие выводы.

1.  Проведены экспериментальные исследо-
вания гидравлических характеристик каталити-
ческого нейтрализатора ОГ для автомобильно-
го двигателя типа 4ЧН 8,2/7,5 с турбонаддувом 
и комплексная расчетная оценка параметров 
этого двигателя в сравнении с двигателем типа 
4Ч  8,2/7,5 без наддува. Эта оценка включает 
определение геометрических параметров моно-
литов каталитических нейтрализаторов этих 
двигателей, расчет их гидравлического сопро-
тивления и оценку влияния параметров ОГ дви-
гателя с турбонаддувом на характеристики тур-
бокомпрессора.

2.  Экспериментально методом холодной 
продувки на стенде SF-1020 FLOWBENCH 
установлена степенная зависимость гидравли-
ческого сопротивления каталитического ней-
трализатора от расхода воздуха Δp = 14,8Q1,85  
с коэффициентом корреляции R2 = 0,998. По-
казатель степени 1,85 обусловлен совместным 
влиянием ламинарного трения в каналах моно-
лита и квадратичных потерь давления на входе  
и выходе нейтрализатора при числах Рейноль-
дса Re = 17…80 в каналах монолита.

3.  При увеличении эффективной мощно-
сти с 72 кВт в двигателе без наддува до 132 кВт  
(на 74 %) в двигателе с турбонаддувом массовый 
расход ОГ возрастает на 70 % (с 264 до 450 кг/ч),  
требуемый объем монолита увеличивается  
в 3,6 раза (с 1,8 до 6,5 л), противодавление в ней-
трализаторе — в 3,7 раза (с 350 до 1290 Па).

4.  Температура ОГ в двигателе типа 
4ЧН 8,2/7,5 с турбонаддувом на 100 °C ниже их 
температуры в двигателе типа 4Ч 8,2/7,5 без над-
дува (700 °C против 800 °C) за счет работы ОГ 
в турбине, что положительно влияет на долго-
вечность каталитического нейтрализатора, уве-
личивая ресурс его работы до 150…250 тыс. км.

5. Влияние установки каталитического ней-
трализатора на параметры турбокомпрессора 
минимально: снижение давления наддува не 
превышает 0,5 %, что может быть скомпенсиро-
вано корректировкой программы управления 
турбонаддувом. При установке каталитического 
нейтрализатора снижение мощности двигателя 
с турбонаддувом не превышает 0,3…0,5 %.

6.  При оснащении двигателя турбоком-
прессором и каталитическим нейтрализатором 
достигнуто соответствие двигателя экологиче-
ским нормам Евро-5: эффективность очистки 
ОГ от монооксида углерода CO составила 98 %, 
от несгоревших углеводородов CHx — 93  %,  
от оксидов азота NOx — 89 %. При этом удельные 
выбросы монооксида углерода CO составили  
0,31 г/(кВт ⋅ ч),  оксидов  азота  NOx — 0,25 г/(кВт ⋅ ч).  
Эффективность очистки двигателя 4ЧН  8,2/7,5  
с наддувом на 1–2 процентных пункта выше, 
чем у двигателя без наддува, за счет увеличен-
ного времени контакта ОГ с каталитической по-
верхностью нейтрализатора и более оптималь-
ного температурного режима его работы.

7.  Полученные результаты позволяют про-
гнозировать параметры каталитических ней-
трализаторов при различных степенях фор-

Рис. 4. Сравнение эффективности очистки ОГ каталитическими  
нейтрализаторами исследуемых двигателей:

 двигатель типа 4Ч 8,2/7,5;  двигатель типа 4ЧН 8,2/7,5
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сирования базового двигателя ВАЗ-21126, что 
существенно сокращает сроки и стоимость 
разработки двигателей, оснащенных турбоком-

прессорами и модифицированными каталити-
ческими нейтрализаторами для отечественного 
автомобилестроения.
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Совершенствование схем очистки масла в системах смазки  
среднеоборотных дизелей
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Improvement of oil cleaning schemes in lubrication systems  
of medium-speed diesel engines

V.A. Ryzhov1, V.A. Markov2, V.T. Tkachev3, V.E. Ionin4, A.A. Varshavskiy3

1 JSC “Kolomensky Zavod”, Moscow region, Kolomna, Russian Federation
2 BMSTU, Moscow, Russian Federation
3 Kolomna Institute (branch) of Moscow Polytechnic University, Moscow region, Kolomna, Russian Federation
4 Moscow Automobile and Road Construction State Technical University (MADI), Moscow, Russian Federation

Внедрение автоматических фильтров в системы смазки дизелей позволило существенно снизить 
трудоемкость их обслуживания, связанную с заменой фильтрующих элементов тонкой очистки 
и промывкой сетчатых фильтроэлементов грубой очистки. Однако существует мнение, что при 
использовании автоматических фильтров, очищаемых методом обратной промывки с возвратом 
загрязнений в картер, масло загрязняется быстрее, а его ресурс сокращается. В статье проведен 
всесторонний анализ существующих схем очистки моторного масла, оценено влияние обрат-
ной промывки на загрязненность масляной системы, рассмотрены перспективные направления 
модернизации системы очистки, включая установку дополнительных фильтров, использование 
центробежных фильтров с электроприводом, модернизацию штатных центрифуг и применение 
дополнительных насосов. По результатам анализа сформулированы выводы и рекомендации по 
выбору оптимальных схем для серийных и перспективных дизель-генераторов.

Ключевые слова: дизельный двигатель, система смазки, автоматический фильтр, обратная про-
мывка, центробежный фильтр, загрязнения, срок службы масла, модернизация, электропривод, 
масляный насос

�e introduction of automatic �lters into diesel lubrication systems has signi�cantly reduced the 
maintenance labor associated with replacing �ne �lter elements and cleaning coarse strainer assemblies. 
However, there is a concern that when using automatic �lters cleaned by backwashing with the return 
of contaminants to the crankcase, oil contamination accelerates and its service life is reduced. �e 
article provides a comprehensive analysis of existing engine oil cleaning schemes, assesses the impact 
of backwashing on the contamination of the oil system, and considers promising areas for modernizing 
the cleaning system, including the installation of additional �lters, the use of centrifugal �lters with 
an electric drive, the modernization of standard centrifuges, and the use of additional pumps. Based 
on the analysis, conclusions and recommendations for the selection of optimal schemes for serial and 
prospective diesel generators are formulated.

Keywords: diesel engine, lubrication system, automatic �lter, back£ush, centrifugal �lter, contaminants, 
oil service life, modernization, electric drive, oil pump
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Введение

Необходимым условием для обеспечения тре-
буемых эксплуатационных показателей дизель-
ных двигателей различного назначения являет-
ся эффективная работа их систем смазки [1–5].  
Эффективная очистка моторного масла — кри-
тически важный фактор, определяющий надеж-
ность, долговечность и экономичность среднео-
боротных дизелей (СОД), широко применяемых 
на железнодорожном транспорте, в судостро-
ении и энергетике [6−9]. Современные тен-
денции развития дизелестроения направлены  
на увеличение агрегатной мощности, снижение 
расхода топлива и ужесточение экологических 
норм. Этим обусловливаются повышенные тре-
бования к чистоте масла, обеспечивающей ми-
нимальный износ трущихся пар и стабильность 
работы топливной аппаратуры [10−12]. В этой 
области активно разрабатываются и патентуют-
ся различные конструкции фильтров и систем 
фильтрации [13−19].

Переход от традиционных систем фильтра-
ции со сменными фильтрующими элементами 
к системам с автоматическими самоочищаю-
щимися фильтрами (рис. 1) стал значительным 
шагом вперед в области снижения эксплуата-
ционных затрат [20]. Однако новая технология 
породила и новые вопросы, в частности, о влия-
нии потока обратной промывки, сбрасываемого 
в картер, на общую загрязненность масла и, как 
следствие, на его ресурс.

Цель настоящей работы — теоретический 
и экспериментальный анализ существующих 
схем очистки масла, оценка обоснованности 

опасений относительно снижения срока служ-
бы масла при использовании автоматических 
фильтров и определение наиболее эффектив-
ных путей совершенствования системы очистки 
в целом.

Оценка накопления загрязнений  
в масляной системе

Отработанные масла двигателей внутренне-
го сгорания (ДВС) представляют собой тонкие  
суспензии, в которых взвешенные частицы твер-
дой фазы имеют размеры от 0,05 до 100 мкм при 
общей концентрации до 2,5  % в зависимости  
от наработки и режимов работы двигателя [21]. 
Например, для 16-цилиндрового среднеоборот-
ного комбинированного дизельного двигателя  
с массой заливаемого масла около 1250 кг масса 
загрязняющих примесей к концу межсервисно-
го интервала может достигать 30 кг.

Ключевую роль в удалении загрязнений 
играют центробежные фильтры (центрифу-
ги) [22]. Согласно результатам сравнительных 
испытаний, масса отложений в роторе одной 
центрифуги двигателя, работающего на масле 
М-14Г2, за пробег тепловоза 10…15 тыс. км со-
ставляет от 2,0 до 2,7 кг. С учетом периодично-
сти технического обслуживания (ТО) и общего 
пробега до замены масла (50…60 тыс. км) цен-
тробежные фильтры удаляют из системы от 16 
до 21,6 кг загрязнений.

Анализ распределения частиц по размерам 
показывает, что частицы крупнее 25 мкм со-
ставляют лишь около 1  % общего количества. 
Таким образом, сетчатые элементы автоматиче-
ского фильтра задерживают не более 0,2…0,3 кг  
наиболее крупных и опасных частиц. Осталь-
ные 99 % загрязнений, представленные в основ-
ном сажей, продуктами распада масла и мел-
кодисперсными частицами, находятся в масле  
во взвешенном состоянии. Использование со-
временных масел с повышенными дисперги-
рующими свойствами (М-14Д2У, М-14Г2ЦС) 
способствует удержанию этих частиц во взвеси  
и предотвращает их осаждение на стенках кар-
тера и маслопроводов [23−25].

На основании приведенных эксперимен-
тальных данных можно заключить, что смы-
ваемые в картер при обратной промывке за-
грязнения (крупные частицы, задержанные 
автоматическим фильтром) не оказывают столь 
значительного влияния на общую загрязнен-Рис. 1. Автоматический самоочищающийся фильтр
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ность масла и его старение, как это иногда 
предполагают. Основная масса загрязнений 
удаляется центрифугами и при замене масла,  
а промывка масляной системы, предусмотрен-
ная регламентом при каждой замене масла, 
устраняет накопленные отложения в каналах.

Этот вывод подтверждается сравнительны-
ми испытаниями, проведенными на АО «Коло-
менский завод», которые показали, что сред-
ние сроки службы масла на дизель-генераторах  
с автоматическим фильтром (75…86 тыс. км)  
и с традиционной системой фильтрации (72… 
80 тыс. км) практически одинаковы и соответ-
ствуют заявленным в технических условиях 
(50…60 тыс. км).

Направления совершенствования  
систем очистки масла

Несмотря на удовлетворительные результаты 
работы существующей системы, поиск путей ее 
оптимизации продолжается. Так, были иниции-
рованы работы и испытания по следующим ос-
новным направлениям.

1. Повышение эффективности штатных 
центробежных фильтров. Эффективность цен-
тробежного фильтра напрямую зависит от ско-
рости вращения его ротора, которая, в свою оче-
редь, определяется давлением и температурой 
подаваемого масла. Повышение температуры 
снижает вязкость масла, способствуя лучшему 
отделению частиц, а повышение давления повы-
шает обороты ротора центрифуги, увеличивая 
центробежную силу, и позволяет отделять более 
мелкие фракции.

В данном направлении были проведены 
работы по корректировке схем подвода масла  

к центрифугам на различных этапах испыта-
ний дизель-генераторов производства АО «Ко-
ломенский завод» (11-26ДГ, 12-26ДГ, 20-26ДГ).  
В них масло подводится непосредственно по-
сле масляного насоса, что позволяет обеспечить 
стабильно высокое давление перед центри- 
фугами: 0,8…0,9 МПа для систем с одним насо-
сом (рис. 2, а) и 0,7…0,8 МПа для систем с дву-
мя последовательно установленными насосами 
(рис. 2, б).

2. Установка дополнительного фильтра на 
линии обратной промывки. Наиболее простым 
решением для очистки потока обратной про-
мывки служит установка дополнительного сет-
чатого или пористого фильтра перед его сливом 
в картер. Подобная схема используется фирмой 
MTU. Испытания с установкой дополнительного 
фильтра с тонкостью фильтрации 40 мкм пока-
зали, что перепад давления на фильтре достигал 
максимального значения (0,09 МПа) примерно 
через 600 ч работы, что соизмеримо с межсер-
висным интервалом. Данное решение может 
быть внедрено в серийное производство, одна-
ко следует учесть, что оно требует организации 
дополнительного технического обслуживания  
и поставки запасных фильтрующих элементов.

3. Использование центробежного фильтра  
с электроприводом. На АО «Коломенский завод» 
разработан и испытан центробежный фильтр  
с электроприводом (рис. 3), предназначенный 
для очистки потока обратной промывки. Его 
ключевое преимущество — независимость ско-
рости вращения ротора от режимов работы  
дизеля. Схема установки фильтра показана  
на рис. 4.

Рис. 2. Схемы системы смазки дизеля:
а — с одним насосом; б — с двумя насосами; 1, 13 — масляный насос; 2, 12 — предохранительный клапан; 3 — маслопро-
качивающий насос; 4, 16 — обратный клапан; 5 — терморегулятор; 6, 7 — охладитель масла (один или два в зависимости 
от мощности дизеля); 8, 9 — центробежный фильтр (центрифуга с гидрореактивным приводом ротора); 10 — автомати-

ческий фильтр; 11 — дизель; 14 — поддон, 15 — штатный дроссель в автоматическом фильтре
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Испытания показали, что при установке для 
очистки потока обратной промывки эффектив-
ность фильтра (по массе собранных отложений) 
возрастала примерно в 1,8 раза по сравнению 
с работой в штатной системе (после масляного 
насоса). Масса осадка за 50 часов работы соста-
вила 415 г против 223 г. При этом затраты мощ-

ности на привод составляли около 0,9 кВт, что 
несколько снижает общий КПД установки.

Дальнейшие работы были приостановлены 
из-за недостаточной надежности применяемых 
электродвигателей постоянного тока и отсут-
ствия необходимого запаса мощности у стартер-
генераторов тепловозов.

4. Использование маслопрокачивающего на-
соса с электроприводом. Для обеспечения по-
стоянного давления масла перед центрифугами 
независимо от режима работы дизеля в качестве 
альтернативы рассматривался вариант исполь-
зования штатного маслопрокачивающего на-
соса тепловоза в режиме непрерывной работы 
(рис. 5).

Расчетная потребляемая мощность для на-
соса производительностью 7,5 м3/ч и давлением 
0,8 МПа составляет около 3,4 кВт. Испытания на 
стенде с электродвигателем мощностью 11 кВт 
подтвердили работоспособность схемы. Одна-
ко следует учитывать, что штатный электро-
двигатель тепловозного насоса имеет мощность  
7,4 кВт, что недостаточно для работы с холод-
ным маслом. Решить эту проблему можно, уста-
новив более мощный электродвигатель либо до-
полнительный насос. При этом следует учесть, 

Рис. 3. Центробежный фильтр с электроприводом:
1 — корпус; 2 — колонна; 3 — ось; 4 — ротор; 5 — колпак; 6 — обгонная муфта; 
7 — сопло; 8 — электродвигатель; 9 — ведущая шестерня; 10 — ведущий вал; 11 — 

промежуточный вал; 12 — ведомая шестерня

Рис. 4. Схема установки центробежного фильтра мас-
ла с электроприводом для очистки потока обратной 

промывки:
1 — масляный насос; 2 — предохранительный клапан;  
3 — обратный клапан; 4 — маслопрокачивающий насос;  
5 — терморегулятор; 6, 7 — охладитель масла (один или 
два в зависимости от мощности дизеля); 8 — автоматиче-
ский фильтр; 9 — дизель; 10 — поддон; 11 — центробеж-

ный фильтр масла с электроприводом
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что оба варианта требуют существенных изме-
нений в конструкции тепловоза.

5. Установка дополнительного насоса с ме-
ханическим приводом от дизеля. Такая схема 
была реализована при модернизации тепловоза 
2ТЭ10 с установкой дизель-генератора 1А-9ДГ 
(исп. 3). Масло к центрифугам подает отдельный 
шестеренчатый насос, установленный на редук-
торе тепловоза, что обеспечивает необходимые 
давление и температуру подводимого масла для 
реактивного привода роторов и его очистки. За-
траченная на привод главного масляного насоса 
мощность дизеля несколько ниже благодаря по-
даче масла на центрифуги отдельным насосом. 
Поскольку в системе смазки дизеля отвод масла 
потока обратной промывки из автоматического 
фильтра предусмотрен во всасывающий трубо-
провод тепловозного насоса, проводится очист-
ка масла, используемого для регенерации филь-
троэлементов, а также масла, забираемого из 
картера. Однако давление масла, подводимого 
к центробежным фильтрам в такой системе, за-
висит от режимов работы дизеля. Как вариант, 
для дизель-генератора 2В-9ДГ был разработан  
и испытан дополнительный насос с приводом  
от дизеля (рис. 6). 

Испытания подтвердили его работоспособ-
ность, однако эффективность очистки на режи-

мах холостого хода (ниже 570 мин–1) оставалась 
недостаточной.

6. Самоочищающиеся центробежные филь-
тры с электроприводом. На АО «Коломенский 
завод» были испытаны образцы самоочища-
ющихся центробежных фильтров ООО «ППП 
Дизельавтоматика» и фирмы Boll & Kirch.

Фильтры ООО «ППП Дизельавтоматика» 
обеспечили эффективную очистку, но показали 
недостаточную надежность. При модернизации 
фильтра была снижена производительность до 
1 м3/ч с одновременным увеличением частоты 
вращения ротора до 6000 мин–1 для поддержа-
ния баланса загрязнений. Результаты испыта-
ний представлены в таблице.

Фильтр фирмы Boll & Kirch обеспечил ста-
бильную работу, но его производительность 
(3,0…3,3 м3/ч) оказалась ниже расхода обратной 
промывки (4,5 м3/ч), что не позволяет использо-
вать его для очистки этого потока. Указанный 
фильтр может работать только параллельно  
основной магистрали.

Оба фильтра требуют затрат мощности  
и изменений в электросистеме тепловоза.

7.  Модернизация штатного серийного цен-
тробежного фильтра. Модернизация фильтра 
заключалась в увеличении частоты вращения 
ротора штатной центрифуги за счет снижения 
гидравлических потерь на подводе масла к со-

Рис. 5. Схема очистки потока обратной промывки из 
автоматического фильтра  с использованием масло-

прокачивающего насоса:
1 — масляный насос; 2 — предохранительный кла-
пан; 3 — обратный клапан; 4 — нормально закрытый 
электромагнитный клапан; 5 — терморегулятор; 6, 
7 — охладитель масла (один или два в зависимости от 
мощности дизеля); 8 — автоматический фильтр; 9 — ди-
зель; 10 — поддон; 11, 12 — центробежный фильтр; 

13 — маслопрокачивающий насос

Рис. 6. Схема системы смазки дизель-генератора 
2В-9ДГ с установкой дополнительного насоса с при-

водом от дизеля:
1, 12 — масляный насос; 2, 8 — предохранительный кла-
пан; 3 — обратный клапан; 4 — маслопрокачивающий  
насос; 5 — терморегулятор; 6, 7 — охладитель масла; 9 — 
автоматический фильтр; 10 — дизель; 11 — масляная ван-

на; 13, 14 — центробежный фильтр
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Результаты испытаний электроцентрифуги от ООО «ППП Дизельавтоматика»

Температура 
масла, °C

Расход 
масла, м3/ч

Ток 
электродвигателя, А

Масса 
отложений  
на роторе, г

Оптическая плотность 
масла до/после 

испытаний

Частота 
вращения 

ротора, мин–1

90
80
70

2,32
2,30
2,30

14,0
14,0
14,0

51,0
39,6
20,0

1266/1137
1211/1206
919/1100

4900
4900
4900

90
80
70

3,09
3,09
3,09

19,0
19,0
19,0

30,0
18,0
8,5

1105/916
1196/1114
967/1165

4900
4900
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плам путем доработки крышки ротора и сопел 
(рис. 7).

Ниже представлены два варианта доработ-
ки крышки ротора:

1) создание кольцевой проточки для увели-
чения проходного сечения (рис. 8, а);

2)  установка сопел с изогнутыми трубка-
ми (в дополнении к кольцевой проточке) для 
обеспечения плавного поворота потока масла  
(рис. 8, б).

В ходе экспериментальных исследований 
наилучшие результаты продемонстрировал вто-
рой вариант фильтра (см. рис. 8, б), при испы-
тании которого во всех диапазонах изменения 
температуры и давления подводимого масла 
наблюдалось увеличение частоты вращения ро-

тора и производительности фильтра. Например, 
при температуре 74 °С и давлении 0,8 МПа час- 
тота вращения ротора достигала 5  770 мин–1, 
что более чем на 15 % превышает частоту вра-
щения ротора серийного образца фильтра, заяв-
ленную в его ТУ. При этом производительность 
фильтра увеличивается более чем на 46 % и со-

Рис. 7. Вариант подвода масла к соплам  
центробежного фильтра в серийном исполнении

Рис. 8. Варианты подвода масла к соплам центро-
бежного фильтра:

а — с подводом масла через кольцевую проточку в крышке;  
б — с обеспечением плавного поворота масла в соплах
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ставляет 5,29 м3/ч. Сравнительные испытания  
с самоочищающимся фильтром фирмы Boll  
& Kirch также показали более высокую эффек-
тивность модернизированного фильтра по мас-
се собираемых отложений.

Увеличение давления масла на входе в соп-
ла благодаря снижению гидравлических потерь 
позволило существенно увеличить частоту вра-
щения ротора и производительность центрифуг. 
При этом схему включения центрифуг в систему 
смазки дизеля целесообразно оставить прежней 
(т. е. отбор масла для очистки выполнять за на-
сосом при работе фильтров параллельно основ-
ной магистрали и автоматическому фильтру), 
поскольку при этом сохраняется зависимость 
эффективности работы центробежных филь-
тров от режимов работы дизеля.

Сравнительные расчетные зависимости час- 
тоты вращения роторов модернизированных 
центробежных фильтров при температуре мас-
ла 61–68 °С на различных режимах работы ди-
зель-генератора 2В-9ДГ при их установке для 
очистки потока обратной промывки из автома-
тического фильтра и при их штатной установке 
(после основного масляного насоса) приведены 
на рис. 9.

Сравнительный анализ и выводы

Анализ результатов исследования позволяет 
сформулировать следующие выводы и предло-
жения.

1. Существующие схемы смазки с автома-
тическим фильтром и штатными центрифугами 
обеспечивают требуемый срок службы масла 
для 50…60 тыс. км пробега тепловоза, но не яв-
ляются идеальными.

2. Оптимизация схемы подвода масла  
к центробежным фильтрам позволяет повысить 
их эффективность.

3. Основной недостаток штатной систе- 
мы — зависимость эффективности центрифуг 
от режимов работы дизеля (частоты вращения 
коленчатого вала и температуры масла).

4. Установка агрегатов для очистки непо-
средственно на сливе обратной промывки эффек-
тивнее отбора масла из общего объема картера.

5. Наиболее перспективными направлени-
ями для обеспечения независимой и эффектив-
ной очистки масла являются:

– установка дополнительных механических 
фильтров с пористой или сетчатой фильтрую-
щей шторой (но при этом увеличивается тру-
доемкость обслуживания дизеля, что связано 
с необходимостью замены и утилизации филь-
троэлементов дополнительного фильтра);

– установка центробежного фильтра с элек-
троприводом разработки АО «Коломенский 
завод» (однако при этом требуется изменение 
электрической схемы тепловоза, связанное с от-
бором мощности на привод электродвигателя 
фильтра);

– использование дополнительного масляно-
го насоса с электроприводом, установленного на 
тепловозе, при подаче масла с постоянным дав-
лением для очистки штатными центробежными 
фильтрами (но при этом требуется изменение 
электрической схемы тепловоза, отбор мощно-
сти на привод электродвигателя и увеличение 
трудоемкости обслуживания дополнительного 
агрегата).

6. Схема очистки масла с использованием 
центробежного фильтра с электроприводом 
более предпочтительна, чем схема с масляным 
электронасосом и подачей масла для очистки 
на штатные центрифуги, по следующим при-
чинам: 

– в процессе очистки используется меньше 
агрегатов и, соответственно, меньше трудоем-
кость изготовления и обслуживания;

– поскольку подшипниковые узлы наиболее 
подвержены износу, долговечность и надеж-

Рис. 9. Зависимость частоты вращения ротора филь-
тра nр.ф от частоты вращения коленчатого вала nк.в  
дизель-генератора 2В-9ДГ при различных схемах 

включения центрифуг: 
 при установке центробежных фильтров после масля-

ного насоса;  при установке фильтров для очистки по-
тока обратной промывки
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ность центробежных фильтров с электроприво-
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тродвигателя центробежного фильтра несколь-
ко меньше поскольку нет необходимости соз-
дания избыточного давления перед фильтром 
иимеется возможность снижения затрат мощ-
ности при использовании ротора с гидрореак-
тивным приводом.
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Заключение
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томатического фильтра на всех режимах работы 
двигателя.
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АЛЬТЕРНАТИВНЫЕ ТОПЛИВА

УДК 621.436

Анализ детальных кинетических механизмов и методик  
для расчета задержки самовоспламенения аммиака

А.А. Кулешов

МГТУ им. Н.Э. Баумана, Москва, Российская Федерация

Analysis of detailed kinetic mechanisms for and methods  
for calculating the ignition delay of ammonia mixtures

A.A. Kuleshov

Bauman Moscow State Technical University (BMSTU), Moscow, Russian Federation

Расчет задержки самовоспламенения топливно-воздушной смеси через интеграл Ливенгуда — 
Ву требует значений мгновенных задержек самовоспламенения для каждого расчетного шага. 
На значения этих задержек влияют как использованные в расчете детальные кинетические ме-
ханизмы, которые определяют количество реагентов, продуктов и тепловой эффект химической 
реакции, так и методики определения мгновенной задержки самовоспламенения на основании 
рассчитанных ранее количеств реагентов, продуктов и теплового эффекта химической реакции. 
В данной работе используются механизмы UT-LCS ver. 1.0 и Glarborg для кинетического расче-
та окисления аммиака и различные методики оценки мгновенного периода задержки самовос-
пламенения. Сравнение проводится с задержками, оцененными по результатам эксперимента  
в ударной трубе, опубликованными Матьё и Петерсоном в 2013 г. На основании этого сравне-
ния сделаны выводы о применимости данных механизмов и методик определения задержек для  
использования в расчетах рабочего процесса двигателей внутреннего сгорания при его работе 
на аммиаке.

Ключевые слова: двигатель внутреннего сгорания, аммиак, самовоспламенение, период задерж-
ки самовоспламенения, детальный кинетический механизм, скорость тепловыделения

Calculating the autoignition delay of a fuel-air mixture using the Livengood — Wu integral requires 
instantaneous auto ignition delay values for each calculation step. �ese delay values are in£uenced by 
both the detailed kinetic mechanisms used in the calculation, which determine the amounts of reactants, 
products, and the heat of the chemical reaction, and the methods used to determine the instantaneous 
auto ignition delay based on previously calculated amounts of reactants, products, and the thermal e¯ect 
of the chemical reaction. In this paper, the UT-LCS Ver.1.0 and Glarborg mechanisms are used for the 
kinetic calculation of ammonia oxidation and various methods for estimating the instantaneous auto 
ignition delay period. A comparison is made with the delays estimated from the results of a shock tube 
experiment published by Mathieu and Peterson at 2013. Based on this comparison, conclusions are 
drawn about the applicability of these mechanisms and methods for determining the delays for use in 
calculating the working process of internal combustion engines when they operate on ammonia.

Keywords: internal combustion engine, ammonia, autoignition, ignition delay period, detailed kinetic 
mechanism, heat release rate
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Введение

Среди потребительских качеств двигателей внут- 
реннего сгорания (ДВС) приоритетными стано-
вятся их экологические качества [1–3]. Значи-
мым фактором, определяющим экологичность 
ДВС, являются выбросы с отработавшими газа-
ми парниковых газов (в первую очередь — вы-
брос углекислого газа). Кардинальное снижение 
указанных выбросов возможно при использова-
нии в ДВС альтернативных топлив [4–6]. С точ-
ки зрения снижения выбросов углекислого газа 
в атмосферу наиболее эффективно применение  
в ДВС безуглеродных моторных топлив, к кото-
рым относятся водород (H2) и аммиак (NH3) [7–9].

На сегодняшний день некоторые пробле-
мы, возникающие при использовании водоро-

да в качестве моторного топлива, окончательно  
не решены. Среди них высокая стоимость из-
вестных технологий получения водорода, слож-
ность его хранения на заправочных станциях  
и на борту транспортных средств, его взрыво-
опасность, жесткое сгорание в цилиндрах ДВС, 
его негативное воздействие на конструкцион-
ные материалы и ряд других проблем. Часть ука-
занных проблем решается при использовании  
в качестве моторного топлива аммиака. При 
этом аммиак можно рассматривать как носитель 
водорода, обеспечивающий его безопасное хра-
нение [10–14].

Молекулы аммиака отличаются высоким 
содержанием атомов водорода — каждый моль 
аммиака содержит 1,5 моля молекулярного во-

Таблица 1. Свойства газообразных моторных топлив и дизельного топлива (ДТ)

Физико-химические свойства
Топливо

Водород Аммиак Метан Бензин ДТ

Формула состава Н2 NН3 СН4 С8Н17 С12Н26

Молекулярная масса 2,02 17,03 16,04 114 172

Плотность жидкой фазы при температуре 
кипения и р = 0,1 МПа, кг/м3 71 – 416 730 830

Плотность газовой фазы при t = 0 °С  
и р = 0,1 МПа, кг/м3 0,090 0,771 0,717 – –

Относительная плотность газа по воздуху 0,0695 0,596 0,554 – –

Октановое число по моторному методу, ед. 130 110 110 90 –

Метановое число, ед. 0 – 100 – –

Цетановое число, ед. Около 1 Около 0 3 10 45

Температура самовоспламенения, °С 585 651 538 350 250

Температура кипения при р = 0,1 МПа, °С –252,8 –33,4 –161,6 40–200 180–360

Температура критическая, °С –239,9 132 –82,1 – –

Теплота сгорания низшая (масс.), кДж/кг 119 872 17 130* 49 948 44000 42500

Теплота сгорания низшая (об.), кДж/м3 9 372 13 200* 35 797 – –

Количество воздуха, необходимое для сгорания  
1 кг вещества, кг/кг 34,5 6,14 17,2 14,7 14,3

Количество воздуха, необходимое для сгорания  
1 м3 вещества, м3/м3 2,40 3,66 9,53 – –

Скорость распространения пламени  
при сгорании стехиометрической смеси  
(при коэффициенте избытка воздуха α = 1), м/с

2,5 0,08 0,40 0,37 0,30

Примечания. Прочерк в ячейке означает, что свойства не определяли; * — с учетом диссоциации; для ав-
томобильного бензина и дизельного топлива указаны показатели топлив среднего состава.
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дорода. Жидкий аммиак можно хранить при не-
большой отрицательной температуре (–33  °C) 
или при нормальной температуре под давлени-
ем около 0,9 МПа (табл. 1) [15]. Это значительно 
упрощает хранение и транспортировку этого 
газа.

Как моторное топливо аммиак обладает 
рядом преимуществ по сравнению c водоро-
дом. При нормальной температуре и давлении  
1 МПа аммиак находится в жидкой фазе и имеет  
плотность ρ = 690 кг/м3, что сопоставимо с плот-
ностью бензина (ρ = 720…750 кг/м3). С учетом 
того что в молекуле аммиака на одну молеку-
лу азота приходится три молекулы водорода,  
а плотность жидкого аммиака при нормальных 
условиях составляет 686 кг/м3, объемная плот-
ность водородного топлива в жидком аммиаке 
вдвое превосходит плотность жидкого водорода 
(ρ = 71 кг/м3) (см. табл. 1). Поскольку физические 
свойства аммиака во многом схожи с аналогич-
ными свойствами сжиженного нефтяного газа 
(пропан-бутановых смесей), его использование 
в качестве моторного топлива может быть орга- 
низовано по типу использования этих смесей.

Наряду с указанными преимуществами ис-
пользования в качестве топлива для дизельных 
двигателей аммиак имеет один существенный 
недостаток. Его стабильному самовоспламене-
нию в камере сгорания двигателя препятствует 
высокая температура самовоспламенения амми-
ака (в воздухе при давлении р = 0,1 МПа эта тем-
пература для аммиака составляет 651 °C, а для 
нефтяного дизельного топлива — около 250 °C).

Конвертирование для работы на аммиаке 
возможно и в бензиновых, и в дизельных двига-
телях. Однако предпочтительным представляет-
ся использование аммиака в качестве моторного 
топлива для дизельных двигателей, работающих 
с повышенными степенями сжатия в широком 
диапазоне коэффициентов избытка воздуха.  
В этих условиях процесс сгорания аммиака бо-
лее эффективен. Следует также учитывать срав-
нительно медленное горение аммиака в камере 
сгорания дизельных двигателей. Если в стехи-
ометрических смесях с воздухом скорость рас-
пространения пламени в водородно-воздушных 
смесях составляет 2,50 м/с, то в аммиачно-воз-
душных смесях — только 0,08 м/с (см. табл. 1).

Исследования по использованию в качестве 
газомоторного топлива аммиака и его смесей  
с водородом уже проведены зарубежными [16–

25] и отечественными [26–35] исследователями. 
Показана возможность обеспечения процесс 
сгорания аммиачно-воздушных смесей с прием-
лемыми показателями динамики процесса сго-
рания. В то же время недостаточно исследован-
ными являются вопросы разработки и анализа 
детальных кинетических механизмов для расче-
та задержки самовоспламенения аммиачно-воз-
душных смесей. Цель данного исследования — 
анализ разработанных детальных кинетических 
механизмов для расчета задержки самовоспла-
менения аммиачно-воздушных смесей и выбор 
наиболее целесообразного из этих механизмов.

Анализ детальных кинетических меха-
низмов для расчета задержки  
самовоспламенения аммиака

Для расчета количества реагентов (исходных 
веществ) в реакциях и продуктов реакции в за-
висимости от времени необходимы следующие 
данные:

–  полный перечень элементарных химиче-
ских реакций как основных реагентов между со-
бой, так и всех промежуточных веществ;

–  термодинамические свойства всех уча-
ствующих в реакции веществ (обычно задают 
коэффициенты в полиномиальную зависимость 
удельной энтальпии от температуры; это по-
зволяет рассчитывать остальные термодина-
мические свойства вещества, а в дальнейшем —  
тепловой эффект реакций);

–  свойства переноса (Transport Properties), 
такие как теплопроводность и вязкость.

Совокупность этих данных формирует де-
тальный кинетический механизм.

В настоящее время разработано множе-
ство детальных кинетических механизмов для 
реакций окисления углеводородов [36–47]. Для 
окисления водорода и аммиака предложено все-
го несколько кинетических механизмов [48–52]. 
Экспериментальную проверку результатов рас-
чета задержки самовоспламенения по задан-
ному механизму проводят с помощью машин 
быстрого сжатия (Rapid Compression Machines) 
либо ударных труб (Shock Tubes) [15]. Маши-
ны быстрого сжатия применяют для имитации 
такта сжатия двигателей с целью исследований 
химической кинетики воспламенения рабочей 
смеси при невысокой температуре в условиях 
камеры сгорания ДВС. В экспериментах в удар-
ных трубах измеряют излучение при сгорании. 
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На основании спектрального анализа этого из-
лучения определяют качественный и количе-
ственный состав химически активной смеси  
в каждый момент времени.

Задержка самовоспламенения не является 
какой-либо прямо измеряемой величиной. Теп- 
лота, поглощаемая или выделяемая в резуль-
тате химических реакций, представляет собой 
непрерывную величину. При определении за-
держки самовоспламенения предполагают, что 
до какого-то момента времени не происходит 
выделения теплоты, а сразу после окончания пе-
риода задержки самовоспламенения выделяется 
вся теплота (рис. 1). Как при обработке экспери-
ментальных данных, так и при расчетах возни-
кает задача, как, зная состав смеси как функцию 
времени, поставить ему в соответствие одно 
значение задержки самовоспламенения.

Авторы [53, 54] приводят свою методику 
получения задержки самовоспламенения по ре-
зультатам эксперимента в ударной трубе, кото-
рая схематично показана на рис. 2 и подробно 
изложена в работе [54]. Она основана на опреде-
лении производной dOH(τ)/dτ в точке перегиба 
скорости образования радикалов dOH(τ)/dτ.

Ниже представлен сравнительный анализ 
результатов расчетов реакции окисления ам-
миака по механизмам Glarborg и UT-LCS ver. 1.0  

с использованием экспериментальной методи-
ки определения задержки самовоспламенения 
(рис. 3, 4).

Как видно из представленных ниже рисун-
ков (см. рис. 3, 4), в среднем механизм Glarborg 
дает несколько заниженные значения, в то вре-
мя как в UT-LCS ver. 1.0 — завышенные. Так-
же стоит отметить, что значительный вклад  
в квадратичные отклонения вносят большие 
значения задержек, которые при расчете пери-
ода задержки самовоспламенения (интеграл 
Ливенгуда — Ву) не играют существенной роли. 
Поэтому для расчета задержки самовоспламене-
ния в ДВС можно использовать оба механизма, 
однако использование механизма Glarborg вы-
глядит предпочтительнее.

Анализ различных методик расчета  
задержки самовоспламенения

Для различных кинетических механизмов могут 
лучше подходить различные методики опреде-
ления задержек самовоспламенения. Для иссле-
дуемых кинетических механизмов, возможно, 
удастся подобрать методику, обеспечивающую 
более точное попадание в экспериментальные 
данные. В указанный анализ включены как ча-
сто используемые методики, так и пробные ме-
тодики, предложенные автором. 

Рис. 1. Тепловой эффект химической реакции окис-
ления аммиака (точкой отмечена задержка самовос-

пламенения): 
 реальный эффект тепловой реакции;  упрощен-

ный эффект тепловой реакции;  скорость тепловыде-
ления

Рис. 2. Экспериментальная методика определения 
периода задержки самовоспламенения, основанная 
на проведении касательной в точке перегиба скоро-
сти образования радикалов dOH(τ)/dτ (точкой отме-

чена получаемая задержка самовоспламенения):
 dOH(τ)/dτ;  касательная в точке перегиба 

dOH(τ)/dτ
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Рис. 3. Экспериментальная методика определения 
задержки самовоспламенения для обоих механиз-
мов в сравнении с опубликованными результатами 
эксперимента ( ) в ударной трубе при 98 % содержа-
нии аргона. Коэффициент детерминации R2

1 = 0,794  
и R2

2 = 0,814 для механизмов Glarborg ( ) и UT-LCS 
ver. 1.0 ( ) соответственно:

а — мольная доля Ar 98  %; α = 1,0; p = 1,4 бар; б —  
Ar 98 %; α = 1,0; p = 10,6 бар; в — Ar 98 %; α = 1,0;  

p = 29,0 бар 

1. Точка перегиба температуры. Задержкой 
самовоспламенения является момент времени, 
соответствующий точке перегиба температуры 
в зависимости от времени T = f(τ). Часто исполь-
зуемая методика.

2. Максимальное количество радикалов OH. 
Задержкой самовоспламенения является мо-
мент времени, соответствующий максимуму 
массовой доли радикалов OH: OH =  f(τ). Часто 
используемая методика.

3. Максимум скорости образования радика-
лов ОН. Задержкой самовоспламенения являет-
ся момент времени, соответствующий максиму-
му скорости образования радикалов dOH(τ)/dτ.

4.  Первая точка перегиба dOH(τ)/dτ. За-
держкой самовоспламенения является момент 
времени, соответствующий первой точке пере-
гиба dOH(τ)/dτ.

5. Последняя точка перегиба перед максиму-
мом dOH(τ)/dτ. Задержкой самовоспламенения 
является момент времени, соответствующий 
последней точке перегиба dOH(τ)/dτ.

6.  Экспериментальная методика. Описана 
выше (см. рис. 2).

7.  Точка перегиба тепловыделения (HRR — 
Heat Release Rate) HRR  =  f(τ) с максимальным 

значением производной dHRR(τ)/dτ. Задержка 
самовоспламенения — момент времени, соот-
ветствующий точке перегиба HRR = f(τ) с макси-
мальным значением производной dHRR(τ)/dτ.

8.  Первая точка перегиба HRR  =  f(τ). За-
держкой самовоспламенения является момент 
времени, соответствующий первой точке пере-
гиба HRR = f(τ).

9. Последняя точка перегиба HRR = f(τ). За-
держкой самовоспламенения является момент 
времени, соответствующий последней точке 
перегиба HRR = f(τ).

10. Задержки самовоспламенения, соответ-
ствующие точкам 10, 50 и 100 % максимальной 
скорости тепловыделения HRR = f(τ). Эта мето-
дика иллюстрируется на рис. 5.

11. Задержки самовоспламенения, соответ-
ствующие 10, 30 и 50 % всей выделившейся теп- 
лоты. Определяются по количеству выделив-
шейся тепловой энергии Q  =  f(τ), показанной  
на рис. 6.

Перечень детальных кинетических меха-
низмов реакции, используемых при моделиро-
вании окисления аммиака, представлен в табл. 2.  
В эксперименте были использованы смеси раз-
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Рис. 4. Экспериментальная методика определения задержки самовоспламенения для обоих механизмов  
в сравнении с опубликованными результатами эксперимента ( ) в ударной трубе при 99  % содержании  
аргона. Коэффициент детерминации R 

2
1  = 0,690 и R2

2  = 0,345 для механизмов Glarborg ( ) и UT-LCS ver. 1.0  
( ) соответственно:

а — мольная доля Ar 99 %; α = 2,0; p = 11,0 бар; б — Ar 99 %; α = 2,0; p = 29,1 бар;  в — Ar 99 %; α = 1,0; p = 10,6 бар;  
г — Ar 99 %; α = 1,0; p = 29,0 бар

Рис. 5. Методика определения периода задержки са-
мовоспламенения, основанная на анализе скорости 
тепловыделения при окислении аммиака (точками 
показаны задержки, соответствующие 10, 50, 100  % 
максимальной скорости тепловыделения HRR = f(τ))

Рис. 6. Методика определения периода задержки 
самовоспламенения, основанная на анализе количе-
ства выделившейся тепловой энергии при окислении 
аммиака (точками показаны задержки, соответству-
ющие 10, 30 и 50 % общего теплового эффекта хими-

ческой реакции)
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личного состава (табл. 3). В этих смесях присут-
ствуют аммиак, кислород и аргон.

Сравнение результатов расчетов задержки 
самовоспламенения при использовании кине-
тического механизма UT-LCS ver. 1.0 и различ-
ных методик определения задержки самовос-
пламенения представлены ниже (рис. 7–11).

На рис. 7 приведены результаты расчетов 
значений задержек по часто используемым ме-
тодикам (№  1, 2). Обе методики дают близкий 
к эксперименту качественный результат — ха-
рактер полученных кривых похож на результат 
эксперимента. Однако значения получились 
завышенными, особенно для методики №   2 
(максимальное количество радикалов OH). От-
метим, что при стехиометрическом составе сме-
си (α = 1), повышенном давлении (p = 29,0 бар)  
и меньшей температуре задержки, рассчитан-
ные по методике № 2, оказались в разы больши-
ми по сравнению с задержками, определенными 
по методике № 1.

На рис. 8 приведены результаты расчетов 
задержки по методикам №  3–6, основанным 
на анализе скорости формирования радика-
лов OH: dOH(τ)/dτ. Все эти методики в целом 
дают близкий к эксперименту качественный ре-
зультат — характер полученных кривых похож  
на результат эксперимента. Отклонение от экс-
периментальных данных даже несколько мень-
ше, чем для методик №  1, 2. Однако методики 
№ 4 и № 6 при стехиометрическом составе смеси 
(α = 1), давлении p = 29,0 бар в области меньших 
температур дают сильно заниженные значения, 
что не подтверждаются экспериментальными 
данными. По-видимому, такое поведение свя-

зано с отсутствием гладкости — наличие шума 
в получаемой зависимости dOH(τ)/dτ, который 
усложняет определение точек перегиба, так  
и порождает нестабильность положения точ-
ки с максимальной производной. Для борьбы  
с шумом можно попробовать применить фильтр 
высоких частот. В таком случае вопрос опреде-
ления частоты отсечения остается открытым.

На рис. 9 приведены результаты расчетов 
задержек по методикам №  7–9, основанным 
на точках перегиба скорости тепловыделения 
HRR  =  f(τ). Эти методики дают наилучшее со-
впадение с экспериментальными данными. Осо-
бенно методика № 8 дает лучшее совпадение, ко-
торое видно при бедной смеси (α = 2), давлении 
p = 29,0 бар в области меньших температур. При 
стехиометрической смеси методики № 7–9 дают 
практически идеальное совпадение с экспери-
ментом. Однако вопрос борьбы с получаемым 
шумом для зависимости HRR = f(τ) остается от-
крытым, как и для методик № 3–6.

На рис. 10 приведены результаты расчетов 
задержек по методикам № 10, основанной на до-
лях максимума тепловыделения — HRR  =  f(τ), 
соответствующим точкам 10, 50 и 100  % мак-
симальной скорости тепловыделения. Все эти 
методики в целом дают близкий к эксперименту 
качественный результат — характер получен-
ных кривых похож на результат эксперимента. 
Следует отметить заметные различия расчетных 
задержек, полученным с использованием этих 
подходов, особенно при стехиометрическом 
составе смеси и при высоком давлении р = 29,0 
бар. Для стехиометрической смеси лучше под-

Таблица 2. Перечень детальных кинетических механизмов окисления топлива аммиачно-воздушных  
и аммиачно-водородно-воздушных смесей

Условное обозначение Ссылка Авторы

UT-LCSVer.1.0 [55] Junichiro Otomo, Mitsuo Koshi, Teruo Mitsumori, Hiroshi Iwasaki, Koichi Yamada

Glarborg [56] Peter Glarborg, James A. Miller, Branko Ruscicb, Stephen J. Klippenstein

Таблица 3. Составы смеси

Отношение массы кислорода O2 к теоретически необходимой  
для полного сгорания массы аммиака NH3 — значения  

коэффициента избытка окислителя (кислорода) α

Мольные доли

NH3 O2 Ar

1 0,005715 0,004285 0,99

2 0,004 0,006 0,99
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Рис. 7. Сравнение экспериментальной задержки самовоспламенения ( ) с результатами расчета по кинети-
ческому механизму UT-LCS ver. 1.0 по различным методикам (для каждого сочетания состава и давления 

температура в ударной трубе варьируется в диапазоне Т = 1500…2500 K): 
 по точке перегиба температуры T = f(τ) (№ 1);  по максимальному количеству радикалов OH = f(τ) (№ 2); а — 

мольная доля Ar 99 %; α = 2,0; p = 11,0 бар; б — Ar 99 %; α = 2,0; p = 29,1 бар; в — Ar 99 %; α = 1,0; p = 10,6 бар; г — Ar 99 %; 
α = 1,0; p = 29,0 бар 

Рис. 8. Сравнение экспериментальной задержки самовоспламенения ( ) с результатами расчета по кинети-
ческому механизму UT-LCS ver. 1.0 по различным методикам , основанным на анализе скорости формирова- 
ния радикалов OH dOH(τ)/dτ (для каждого сочетания состава и давления температура в ударной трубе варьи-

руется в диапазоне Т = 1500…2500 K): 
 максимум dOH(τ)/dτ (№ 3);  по первой точке перегиба dOH(τ)/dτ (№ 4);  по последней точке перегиба  

dOH(τ)/dτ (№ 5);  по экспериментальной методике (№ 6); а — мольная доля Ar 99 %; α = 2,0; p = 11,0 бар; б — Ar 99 %; 
α = 2,0; p = 29,1 бар; в — Ar 99 %; α = 1,0; p = 10,6 бар; г — Ar 99 %; α = 1,0; p = 29,0 бар 
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Рис. 9. Сравнение экспериментальной задержки самовоспламенения ( ) с результатами расчета по кинетиче-
скому механизму UT-LCS ver. 1.0 по различным методикам, основанным на точках перегиба характеристики 
тепловыделения HRR = f(τ) (для каждого сочетания состава и давления температура в ударной трубе варьи- 

руется в диапазоне Т = 1500…2500 K): 
 максимальное значение производной dHRR(τ)/dτ (№ 7);  по первой точке перегиба dOH(τ)/dτ (№ 8);  
 по последней точке перегиба dOH(τ)/dτ (№ 9); а — мольная доля Ar 99 %; α = 2,0; p = 11,0 бар; б — Ar 99 %; α = 2,0;  

p = 29,1 бар; в — Ar 99 %; α = 1,0; p = 10,6 бар; г — Ar 99 %; α = 1,0; p = 29,0 бар

Рис. 10. Сравнение экспериментальной задержки самовоспламенения ( ) с результатами расчета по кинети-
ческому механизму UT-LCS ver. 1.0 по методикам № 10, основанной на долях от максимума скорости тепло-
выделения HRR = f(τ) (для каждого сочетания состава и давления температура в ударной трубе варьируется  

в диапазоне Т = 1500…2500 K): 
 10 %;  50 %;  100 %; а — мольная доля Ar 99 %; α = 2,0; p = 11,0 бар; б — Ar 99 %; α = 2,0; p = 29,1 бар;  

в — Ar 99 %; α = 1,0; p = 10,6 бар; г — Ar 99 %; α = 1,0; p = 29,0 бар
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Рис. 11. Сравнение экспериментальной задержки самовоспламенения ( ) с результатами расчета по кинети-
ческому механизму UT-LCS ver. 1.0 по методикам № 11, основанной на долях от всей выделившейся теплоты 
Q =  f(τ) (для каждого сочетания состава и давления температура в ударной трубе варьируется в диапазоне 

Т = 1500…2500 K): 
 10 %;  30 %;  50 %; а — мольная доля Ar 99 %; α = 2,0; p = 11,0 бар; б — Ar 99 %; α = 2,0; p = 29,1 бар;  

в — Ar 99 %; α = 1,0; p = 10,6 бар; г — Ar 99 %; α = 1,0; p = 29,0 бар 

Рис. 12. Сравнение экспериментальной задержки самовоспламенения ( ) с результатами расчета по кинети-
ческому механизму Glarborg по различным методикам (для каждого сочетания состава и давления темпера-

тура в ударной трубе варьируется в диапазоне Т = 1500…2500 K): 
 по точке перегиба температуры T = f(τ) (№ 1);  по максимальному количеству радикалов OH = f(τ) (№ 2); а — 

мольная доля Ar 99 %; α = 2,0; p = 11,0 бар; б — Ar 99 %; α = 2,0; p = 29,1 бар; в — Ar 99 %; α = 1,0; p = 10,6 бар; г — Ar 99 %; 
α = 1,0; p = 29,0 бар
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Рис. 13. Сравнение экспериментальной задержки самовоспламенения ( ) с результатами расчета по кине-
тическому механизму Glarborg по методикам, основанным на анализе скорости формирования радикалов 
dOH(τ)/dτ (для каждого сочетания состава и давления температура в ударной трубе варьируется в диапазоне 

Т = 1500…2500 K): 
 по максимальному количеству радикалов OH  =  f(τ) (№ 3);  по первой точке перегиба температуры T  =  f(τ) 

(№ 4);  по последней точке перегиба температуры T  =  f(τ) (№ 5);  по экспериментальной методике (№ 6);  
а — мольная доля Ar 99 %; α = 2,0; p = 11,0 бар; б — Ar 99 %; α = 2,0; p = 29,1 бар; в — Ar 99 %; α = 1,0; p = 10,6 бар; г —  

Ar 99 %; α = 1,0; p = 29,0 бар

ходит оценка в 50 % максимума HRR = f(τ), для 
бедной смеси — 10 %.

На рис. 11 приведены результаты расчетов 
задержек по методикам № 11, основанной на до-
лях от всего выделившегося тепла Q = f(τ): 10, 30 
и 50 %. Все эти методики в целом дают близкий 
к эксперименту качественный результат — ха-
рактер полученных кривых похож на резуль-
тат эксперимента. Отметим заметные различия 
(хотя и несколько меньшие, чем для методик 
№ 10) задержек, полученным с использованием 
этих подходов, особенно при стехиометриче-
ском составе смеси и при давлении р = 29,0 бар. 
Доля в 10 % всей выделившейся теплоты выгля-
дит предпочтительнее, поскольку обеспечивает 
наилучшее соответствие с экспериментом, осо-
бенно для стехиометрической смеси. Для бедной 
смеси полученные значения задержек несколько 
завышены.

Сравнение результатов расчетов значений 
задержки самовоспламенения при использова-
нии кинетического механизма Glarborg и раз-

личных методик определения задержки само-
воспламенения представлены на рис. 12–16.

На рис. 12 приведены результаты расчетов 
значений задержек по часто используемым ме-
тодикам (№  1,  2). Обе методики дают близкий  
к эксперименту качественный результат — ха-
рактер полученных кривых похож на результат 
эксперимента. Методика №  2 (максимум ра-
дикалов OH) выглядит предпочтительнее, по-
скольку обеспечивает наилучшее соответствие 
с экспериментом.

На рис. 13 приведены результаты расчетов 
задержки по методикам № 3–6, основанным на 
анализе скорости формирования радикалов 
OH: dOH(τ)/dτ. Все эти методики дают близкий 
к эксперименту качественный результат — ха-
рактер полученных кривых похож на результат 
эксперимента. Методика №  3 (максимум ско-
рости формирования радикалов OH) выгля-
дит предпочтительнее, поскольку обеспечивает 
наилучшее соответствие с экспериментом. Ре-
зультаты расчета по методикам № 2 и № 3 мало 
отличаются друг от друга.
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Рис. 14. Сравнение экспериментальной задержки самовоспламенения ( ) с результатами расчета по кинети-
ческому механизму Glarborg по методикам, основанным на точках перегиба характеристики тепловыделения 
HRR = f(τ) (для каждого сочетания состава и давления температура в ударной трубе варьируется в диапазоне 

Т = 1500…2500 K):  
 по максимальному значению производной dHRR(τ)/dτ (№ 7);  по первой точке перегиба HRR(τ) (№ 8);  
 по последней точке перегиба HRR(τ) (№ 9); а — мольная доля Ar 99 %; α = 2,0; p = 11,0 бар; б — Ar 99 %; α = 2,0;  

p = 29,1 бар; в — Ar 99 %; α = 1,0; p = 10,6 бар; г — Ar 99 %; α = 1,0; p = 29,0 бар

Рис. 15. Сравнение экспериментальной задержки самовоспламенения ( ) с результатами расчета по кинети-
ческому механизму Glarborg по методикам № 10, основанным на долях максимума скорости тепловыделения 
HRR = f(τ) (для каждого сочетания состава и давления температура в ударной трубе варьируется в диапазоне 

Т = 1500…2500 K): 
 10 %;  50 %;  100 %; а — мольная доля Ar 99 %; α = 2,0; p = 11,0 бар; б — Ar 99 %; α = 2,0; p = 29,1 бар;  

в — Ar 99 %; α = 1,0; p = 10,6 бар; г — Ar 99 %; α = 1,0; p = 29,0 бар
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Рис. 16. Сравнение экспериментальной задержки самовоспламенения ( ) с результатами расчета по ки-
нетическому механизму Glarborg по методикам № 11, основанным на долях всей выделившейся теплоты 
Q =  f(τ) (для каждого сочетания состава и давления температура в ударной трубе варьируется в диапазоне 

Т = 1500…2500 K): 
 10 %;  30 %;  50 %; а — мольная доля Ar 99 %; α = 2,0; p = 11,0 бар; б — Ar 99 %; α = 2,0; p = 29,1 бар;  

в — Ar 99 %; α = 1,0; p = 10,6 бар; г — Ar 99 %; α = 1,0; p = 29,0 бар

На рис. 14 приведены результаты расчетов 
задержек по методикам №  7–9, основанным на 
точках перегиба тепловыделения HRR  =  f(τ). 
Все эти методики в целом дают близкий к экс-
перименту качественный результат — характер 
полученных кривых похож на результат экспе-
римента. Отметим заметные меньшие расчет-
ные значения задержек при стехиометрическом 
составе и при высоком давлении р = 29,0 бар во 
всем диапазоне температур.

На рис. 15 приведены результаты расчетов 
задержек по методике № 10, основанной на до-
лях максимума тепловыделения — HRR  =  f(τ), 
соответствующим точкам 10, 50 и 100  % мак-
симальной скорости тепловыделения. Все эти 
методики в целом дают близкий к эксперименту 
качественный результат — характер получен-
ных кривых похож на результат эксперимента. 
Отметим, что расчетные задержки значительно 
меньше экспериментальных во всем диапазоне 
температур. Даже при максимальной скорости 
тепловыделения задержки получаются меньше 
экспериментальных. Это свидетельствует о том, 
что при данном составе и давлении сам кинети-

ческий механизм Glarborg обеспечивает замет-
но более медленное сгорание, чем эксперимент.

На рис. 16 приведены результаты расчетов 
задержек по методике № 11, основанной на до-
лях всей выделившейся теплоты Q = f(τ): 10, 30 
и 50 %. Все эти методики в целом дают близкий 
к эксперименту качественный результат — ха-
рактер полученных кривых похож на результат 
эксперимента. Отметим, что расчетные задерж-
ки значительно меньше экспериментальных  
во всем диапазоне температур. Даже при 50  % 
выделившегося тепла (расчетного) — задержка 
самовоспламенения (экспериментальная) еще 
не закончилась. Это свидетельствует о том, что 
при данном составе и давлении сам кинетиче-
ский механизм Glarborg обеспечивает заметно 
более медленное сгорание, чем эксперимент.

Заключение

Диапазон условий в камере сгорания ДВС для 
топливовоздушной смеси как по составу, так  
и по давлению гораздо шире, чем в опублико-
ванных экспериментах. Например, на основе 
опубликованных данных никак нельзя пред-
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сказать корректность работы этих кинетиче-
ских механизмов для рабочего тела с большим 
содержанием отработавших газов. Более того, 
в столь широком диапазоне состава и давления 
рабочего тела, как в ДВС, характеры зависимо-
стей OH = f(τ) могут иметь по нескольку пиков  
и в общем случае неизвестно, какой именно 
нужно выбрать. Так и для зависимостей с точ-
кой перегиба — их тоже может быть множество. 
Как уже было отмечено, используемые в ана-
лизе зависимости могут быть не гладкими —  
с «шероховатостями». Этот шум нужно убирать, 
иначе положения точек перегиба будут неста-
бильны. Один из путей борьбы с этим шумом —  
применение фильтра высоких частот, однако 
для его работы нужно подобрать частоту от-
сечения. С одной стороны, эта частота долж-
на обеспечивать эффективное удаление шума,  
с другой стороны, отфильтрованная зависи-
мость не должна быть деформирована относи-
тельно исходной. Поэтому вопрос адаптации 
методик определения задержек самовоспламе-
нения в широком диапазоне условий в камере 
сгорания ДВС остается открытым.

В целом проведенные исследования по-
казали, что кинетические механизмы UT-LCS  
ver. 1.0 и Glarborg хорошо описывают реальные 
химические реакции (в условиях, близких к экс-
периментальным) и могут быть эффективно 
использованы при исследованиях процессов, 
которые протекают в ДВС, работающих на ам-

миачно-воздушных смесях. Механизм Glarborg 
выглядит немного более предпочтительным (см. 
рис. 4), поскольку имеет больший коэффициент 
детерминации R2 по сравнению с UT-LCS ver. 1.0.

При использовании кинетического меха-
низма UT-LCS ver. 1.0 из часто применяемых ме-
тодик лучше использовать методику № 1 — точ-
ка перегиба температуры (см. рис. 7), но она дает 
заметно завышенные значения задержки само-
воспламенения. Лучшие результаты дает мето-
дика № 8 — первая точка перегиба HRR =  f(τ), 
рис. 9. Однако часто зависимость HRR(τ) полу-
чается негладкой — требуется убрать шум перед 
определением точек перегиба. Поэтому может 
быть надежнее использовать не требователь-
ные к гладкости функций методики, например, 
методику № 10 — 50 % максимальной скорости  
тепловыделения на характеристике HRR  =  f(τ), 
см. рис. 10, или методику № 11 — 10  % всей вы-
делившейся теплоты характеристики Q  =  f(τ), 
см. рис. 11. Точность методик № 10 и № 11 не-
сколько меньше, чем у методики № 8, но больше, 
чем у методики №  1 в диапазоне эксперимен-
тальных данных.

При использовании кинетического меха-
низма Glarborg для определения периода за-
держки воспламенения наилучшим образом 
подходят часто используемые методики № 1, 2. 
Методика № 2 — максимальное количество ра-
дикалов OH (см. рис. 12) подходит наилучшим 
образом.
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Характеристики сажевыделения в дизельном двигателе  
на скоростных режимах при полном замещении  
нефтяного топлива альтернативными моторными топливами

В.А. Лиханов, О.П. Лопатин

ФГБОУ ВО Вятский ГАТУ, Киров, Российская Федерация

Characteristics of soot emission in a diesel engine at different speeds  
when oil fuel is completely replaced by alternative motor fuels

V.A. Likhanov, O.P. Lopatin

FSBEI HE Vyatka SATU, Kirov, Russian Federation

Для снижения дымности отработавших газов дизельных двигателей в работе обоснованы во-
просы необходимости применения в качестве альтернативных моторных топлив метанола  
и метилового эфира рапсового масла. Представлены результаты исследований характеристик 
сажевыделения на различных скоростных режимах при работе на метаноле и метиловом эфире 
рапсового масла. При работе на метаноле и метиловом эфире рапсового масла на различных 
скоростных режимах определены показатели температуры, массового содержания и массовой 
концентрации сажи, максимальное число частиц сажи, максимальное содержание и максималь-
ная концентрация сажи, а также углы поворота коленчатого вала в цилиндре дизельного двига-
теля, соответствующие максимальному числу частиц сажи и максимальному содержанию сажи. 
Определены также значения концентрации и массы сажи, диаметра частиц и числа частиц сажи 
в отработавших газах дизельного двигателя на метаноле и метиловом эфире рапсового масла. 
Представлены результаты численного моделирования и экспериментальные данные о влиянии 
применения метанола и метилового эфира рапсового масла на дымность отработавших газов  
в зависимости от скоростного режима работы дизельного двигателя.

Ключевые слова: дизельный двигатель, метанол, метиловый эфир рапсового масла, дизельное 
топливо, частицы сажи, сажевыделение, концентрация сажи, отработавшие газы

To reduce the smoke emissions of diesel engines, the paper substantiates the need to use methanol 
and rapeseed methyl ester as alternative motor fuels. �e paper presents the results of studies on the 
characteristics of soot emissions at various speed modes when using methanol and rapeseed methyl ester. 
When operating on methanol and methyl ester of rapeseed oil at various speed modes, the temperature, 
mass content, and mass concentration of soot, the maximum number of soot particles, the maximum 
content, and the maximum concentration of soot, as well as the angles of rotation of the cranksha¢ in the 
cylinder of the diesel engine corresponding to the maximum number of soot particles and the maximum 
content of soot, were determined. �e values of the concentration and mass of soot, the diameter of soot 
particles, and the number of soot particles in the exhaust gases of a diesel engine operating on methanol 
and methyl ester of rapeseed oil were also determined. �e article presents the results of numerical 
modeling and experimental data on the e¯ect of using methanol and rapeseed oil methyl ester on the 
smoke content of exhaust gases, depending on the speed of a diesel engine.

Keywords: diesel engine, methanol, methyl ester of rapeseed oil, diesel fuel, soot particles, soot emission, 
soot concentration, exhaust gases
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Введение

Автотракторный парк России является одним 
из основных источников загрязнения окружа-
ющей среды. Особенно сильно это проявляется  
в крупных городах, где доля вносимых техникой 
загрязнений в суммарных токсичных выбросах 
может достигать 90 %. Понятно, что причиной 
загазованности, дымности и выбросов твер-
дых частиц (ТЧ) в окружающее пространство 
в зонах, насыщенных активной эксплуатацией 
многочисленных мобильных энергетических 
средств, служат силовые агрегаты, приводящие 
их в движение [1–3]. В составе ТЧ, выбрасывае-
мых дизельными двигателями (ДД), содержатся 
частицы топливного и масляного происхожде-
ния. Их массовое соотношение зависит от па-
раметров рабочего процесса и характеристик 
топлива. Частицы топливного происхожде- 
ния представляют собой сульфаты воды, сажу  
и органически растворимые фракции [4, 5]. 
Доля углеродной фракции в составе ТЧ зависит 
от нагрузочного и скоростного режимов работы 
ДД. Доля частиц сажи, имеющих масляное про-
исхождение, определяется многими факторами, 
в том числе угаром масла, и может составлять  
до четверти массы ТЧ [6–8].

Всестороннее изучение процессов сажео-
бразования связано с его негативным воздей-
ствием, которое обусловлено применением мо-
бильных энергетических средств, сжигающих 
минеральное углеводородное топливо, и с по-
стоянно растущими требованиями к экологи-
ческим характеристикам таких средств. Сажа, 
образовавшаяся в камере сгорания ДД, способ-
на адсорбировать на своей поверхности другие 
продукты неполного сгорания, в том числе име-
ющие канцерогенные свойства [9–11]. При бы-
стром охлаждении часть высокомолекулярных 
углеводородов (в том числе бенз(a)пирен) не 
успевает пройти все стадии процесса окисления 
и осаждается на поверхности сажевых частиц, 
что и определяет канцерогенную опасность 
сажи. Принято считать, что на саже массой 1 г  
может конденсироваться более 1 мг бенз(a)- 
пирена, который является канцерогеном пер- 
вого класса опасности. Также в образцах сажи 
из отработавших газов (ОГ) обнаруживают-
ся тяжелые углеводороды, сконденсированные  
в агломераты и превращенные в смолистые ве-
щества [12–14].

Выбрасываемые с ОГ ДД частицы сажи,  
отличающиеся высокой стабильностью, способ-
ны несколько суток находиться во взвешенном 
состоянии в воздухе, представляя опасность для 
человека. Попадая в легкие, они могут вызывать 
раздражение и способствовать появлению зло-
качественных новообразований. Сажа также 
может существенно влиять на водный режим 
растений, снижая содержание влаги в зеленой 
массе до 40 %, нарушая тем самым водный ба-
ланс и увеличивая дефицит влаги растений [15, 
16]. Хотя зеленые насаждения и сельскохозяй-
ственные растения способны в какой-то мере  
в определенном количестве улавливать сажу, но 
этим не решаются вопросы локальных выбро-
сов сажи. Решение, по-нашему мнению, должно 
базироваться на значительном уменьшении вы-
бросов ДД с ОГ [17–19].

Постановка вопроса

В Российской Федерации дымность ОГ ДД  
внутреннего сгорания регламентируется по 
ГОСТ Р  52160–2003 «Автотранспортные сред-
ства, оснащенные двигателями с воспламене-
нием от сжатия. Дымность отработавших газов. 
Нормы и методы контроля при оценке техниче-
ского состояния»:

–  для дизелей без наддува, находящихся 
в эксплуатации, значение дымности при мак-
симальной частоте вращения (nmax) не должно 
превышать 15  % (коэффициент поглощения  
K ≈ 0,3…0,4 м–1);

–  для режима максимальной мощности — 
не более 66 % (K ≈ 2,5 м–1);

–  для двигателей с наддувом показатель 
дымности в последнем случае не должен превы-
шать 72,5 % (K ≈ 3,5 м–1).

Нормы дымности определяются в зависи-
мости от условного расхода ОГ, вычисляемого 
по формуле

V
iV nh=
30τ

,

где V — расход ОГ, дм3/с; i — число цилиндров 
ДД; Vh — рабочий объем цилиндра, дм3; n — час- 
тота вращения коленчатого вала ДД; τ — такт-
ность двигателя.

По причине высокой излучательной спо-
собности сажи значительно возрастают потери 
энергии в цилиндре ДД в виде лучистой тепло-
ты. Часть теплоты, выделяемая при сгорании 
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сажи, отводится конвективным путем. Таким 
образом, появление сажи влияет на индикатор-
ный КПД в результате неполноты и несвоевре-
менности сгорания, через лучистый и конвек-
тивный теплообмен. Снижение дымности ОГ 
уменьшает долю лучистого теплообмена, что 
приводит к снижению теплонапряженности де-
талей двигателя и уменьшению износа цилин-
дропоршневой группы. Таким образом, дым-
ность ОГ мобильных энергетических средств, 
возникающая в результате повышенного са-
жесодержания, представляет собой серьезную 
экологическую проблему, для решения которой 
требуется детальное изучение каждой модели 
дымящего двигателя [20–22].

Существует множество способов снижения 
дымности ОГ ДД. На наш взгляд, одним из са-
мых эффективных является применение альтер-
нативных топлив. 

Цель исследования — изучение процессов 
сажевыделения в ДД, работающем на метаноле 
и метиловом эфире рапсового масла (МЭРМ), 
установление характеристик сажевыделения  
в зависимости от угла поворота коленчатого 
вала (ПКВ) на различных скоростных режи-
мах работы с определением их числовых значе- 
ний [23, 24].

Результаты экспериментальных  
исследований и их обсуждение

На образование сажи в цилиндре ДД существен-
но влияет локальная и обобщенная температу-
ры газов в цилиндре (особенно для зон образо-
вания и выгорания сажи, от которых зависит 
неполнота и несвоевременность сгорания), лу-
чистый и конвективный теплообмен.

Расчетные характеристики температуры  
в цилиндре ДД при работе на метаноле и МЭРМ 
на различных скоростных режимах работы 
представлены на рис. 1.

По результатам численного моделирования 
температуры в цилиндре в зонах образования  
и выгорания сажи при n = 1200 мин–1 установле-
но, что максимальная температура газов в зоне 
образования сажи составляет T1max  =  2536,8  K 
(рис. 1, а) при соответствующем этой темпера-
туре угле ПКВ ϕT1max

= 14,2°. Максимальная тем-
пература газов в зоне выгорания T2max = 3139,4 K 
(рис. 1, б) соответствует углу ПКВ ϕT2max

= 16,6°.
В зонах образования и выгорания сажи при 

n  =  1400  мин–1 (режим максимального крутя-

щего момента) установлено, что максимальная 
температура газов в зоне образования сажи со-
ставляет T1max = 2529,3 K (рис. 1, а) при угле ПКВ 
ϕT1max

= 12,4°. Максимальная температура газов 
в зоне выгорания T2max = 3079,3 K (рис. 1, б) при 
угле ПКВ ϕT2max

= 12,6°.
При n = 1800 мин–1 (номинальный скорост-

ной режим) установлено, что максимальная 
температура газов в зоне образования сажи со-
ставляет T1max = 2502,4 K (см. рис. 1, а) при угле 
ПКВ ϕT1max

= 16,5°. При этом максимальная тем-
пература газов в зоне выгорания T2max = 3002,1 K 
(см. рис. 1, б) при угле ПКВ ϕT2max

= 16,6°.
Расчетные характеристики частиц сажи  

в цилиндре ДД при работе на метаноле и МЭРМ 
на различных скоростных режимах работы 
представлены на рис. 2.

По результатам численного моделирова-
ния характеристик частиц сажи в цилиндре ДД 
при n = 1200 мин–1 установлено, что максималь-
ное число частиц сажи составляет 3  ⋅  1013  шт.  
(рис. 2,  а) при соответствующем угле ПКВ 3°,  
а среднемассовый диаметр частиц сажи на вы-
пуске D = 27,2 нм (рис. 2, б). 

При n  =  1400  мин–1 установлено, что мак-
симальное число частиц сажи составляет 
3,3  ⋅  1013  шт. (см. рис. 2,  а) при угле ПКВ 4,9°,  
а среднемассовый диаметр частиц сажи на выпу-
ске D = 27,0 нм (см. рис. 2, б). При n = 1800 мин–1 
максимальное число частиц сажи увеличивает-
ся до 4,4  ⋅  1013  шт. (см. рис. 2,  а) при угле ПКВ 
8,4°, а среднемассовый диаметр частиц сажи  
на выпуске составляет D = 29,1 нм (см. рис. 2, б). 

Результаты моделирования процесса саже-
выделения в цилиндре ДД при работе на мета-
ноле и МЭРМ на различных скоростных режи-
мах представлены на рис. 3. 

По результатам численного моделиро-
вания характеристик массового содержания 
сажи и массовой концентрации сажи в цилин-
дре дизеля при n = 1200 мин–1 установлено, что 
максимальное содержание сажи составляет 
Nmax = 0,16647 мг (рис. 3, а) при угле ПКВ 18,2°,  
а максимальная концентрация сажи Сmax = 1,7 г/м3 
(рис. 3, б) при соответствующем угле ПКВ 16,4°.

При n  =  1400  мин–1 максимальное содер-
жание сажи составляет Nmax  =  0,13653  мг (см. 
рис. 3,  а) при угле ПКВ 19,7°, а максимальная 
концентрация сажи Сmax = 1,3 г/м3 (см. рис. 3, б)  
при соответствующем угле ПКВ 18,2°. При 
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Рис. 1. Расчетные характеристики температуры в цилиндре ДД при работе на метаноле и МЭРМ на различ-
ных скоростных режимах (  n = 1200 мин–1;  n = 1400 мин–1;  n = 1600 мин–1;  n = 1800 мин–1;  

 n = 2000 мин–1):
а — в зоне образования сажи; б — в зоне выгорания сажи

Рис. 2. Расчетные характеристики частиц сажи в цилиндре ДД при работе на метаноле и МЭРМ на различ-
ных скоростных режимах (  n = 1200 мин–1;  n = 1400 мин–1;  n = 1600 мин–1;  n = 1800 мин–1;  

 n = 2000 мин–1):
а — число частиц сажи; б — текущий среднемассовый диаметр частиц

n  =  1800  мин–1 максимальное содержание 
сажи снижается и составляет Nmax = 0,10817 мг  
(см. рис. 3, а) при угле ПКВ 29,3°, то же наблюда-
ется и со снижением максимальной концентра-
ции сажи Сmax = 0,8 г/м3 (см. рис. 3, б) при соот-
ветствующем угле ПКВ 25,3°. Во всем диапазоне 
исследуемых частот вращения по мере их уве-

личения наблюдается сдвиг максимальных зна-
чений существенно вправо от верхней мертвой 
точки со снижением числовых значений.

Расчетные показатели максимального саже-
содержания в цилиндре ДД при работе на мета-
ноле и МЭРМ на различных скоростных режи-
мах представлены на рис. 4.
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Рис. 3. Расчетные показатели сажесодержания в цилиндре ДД при работе на метаноле и МЭРМ на различ-
ных скоростных режимах (  n = 1200 мин–1;  n = 1400 мин–1;  n = 1600 мин–1;  n = 1800 мин–1;  

 n = 2000 мин–1):
а — массовое содержание сажи; б — массовая концентрация сажи

Рис. 4. Расчетные показатели максимального сажесодержания в цилиндре ДД при работе на метаноле  
и МЭРМ на различных скоростных режимах (метки соответствуют результатам эксперимента, линиями обо-

значены аппроксимации экспериментальных данных): 
а — максимальное число частиц сажи; б — угол, соответствующий максимальному числу частиц сажи; в — максималь-
ное содержание сажи; г — угол, соответствующий максимальному содержанию сажи; д — максимальная концентрация 

сажи; е — угол, соответствующий максимальной концентрации сажи
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По результатам численного моделирования 
характеристик частиц сажи в цилиндре ДД при 
n = 1200 мин–1 установлено максимальное число 
частиц сажи 3 ⋅ 1013 шт. (рис. 4, а) при угле ПКВ 
3° (рис. 4, б). При n = 1400 мин–1 максимальное 
число частиц сажи составляет 3,3 × 1013 шт. (см. 
рис. 4,  а) при соответствующем угле ПКВ 4,9° 
(см. рис. 4, б). При n = 1800 мин–1 максимальное 
число частиц сажи увеличивается и составляет 
4,4 ⋅ 1013 шт. (см. рис. 4, а) при угле ПКВ 8,4° (см. 
рис. 4, б).

При n = 1200 мин–1 максимальное содержа-
ние сажи составляет Nmax = 0,16647 мг (рис. 4, в) 
при угле ПКВ 18,2° (рис. 4, г). При n = 1400 мин–1 
Nmax = 0,13653 мг (см. рис. 4, в) при угле ПКВ 19,7°, 
(см. рис. 4, г). При n = 1800 мин–1 Nmax = 0,10817 мг 
(см. рис. 4, в) при угле ПКВ 29,3° (см. рис. 4, г).

По результатам численного моделирова-
ния характеристик максимальной концентра-
ции сажи в цилиндре дизеля при n = 1200 мин–1 
установлено, что максимальная концентрация 
сажи Сmax = 1,7 г/м3 (рис. 4, д) при угле 16,4°ПКВ 
(рис. 4, е). При n = 1400 мин–1 — Сmax = 1,3 г/м3 
(см. рис. 4, д) при угле ПКВ 18,2° (см. рис. 4, е). 
При n = 1800 мин–1 наблюдается снижение мак-
симальной концентрации сажи до Сmax = 0,8 г/м3 
(см. рис. 4, д) при угле ПКВ 25,3° (см. рис. 4, е).

Расчетные показатели сажесодержания в ОГ  
ДД при работе на метаноле и МЭРМ на раз-

личных скоростных режимах работы для кон-
центрации, массы сажи, диаметра частиц сажи  
и числа частиц сажи представлены на рис. 5.

По результатам расчетных характери-
стик концентрации сажи в ОГ ДД установ-
лены значения максимальной концентрации 
сажи: при n  =  1200  мин–1 — Сог  =  0,0086  г/м3;  
при n  =  1400  мин–1 (режим максимально-
го крутящего момента) — Сог  =  0,019  г/м3; при 
n  =  1800  мин–1 (номинальный скоростной ре-
жим) — Сmax = 0,034 г/м3 (рис. 5, а).

По результатам расчетов массы сажи в ОГ 
на выпуске из цилиндра ДД установлена мас-
са сажи: при n  =  1200  мин–1 — 0,00793 мг; при 
n = 1400 мин–1 — 0,0173 мг; при n = 1800 мин–1 — 
0,0311 мг (рис. 5, б). 

По результатам численного моделирования 
установлен средний диаметр частиц сажи на вы-
пуске из цилиндра дизеля: при n = 1200 мин–1 —  
27,2  нм; при n  =  1400  мин–1 — 27  нм; при 
n = 1800 мин–1 — 29,1 нм (рис. 5, в). 

Установлены значения числа частиц сажи  
в ОГ ДД: при n  =  1200  мин–1 — 3,97  ⋅  1011  шт.;  
при n  =  1400  мин–1 — 8,85  ⋅  1011  шт.; при n  =   
= 1800 мин–1 — 1,27 ⋅ 1012 шт. (рис. 5, г). 

Результаты численного моделирования и 
экспериментальные данные о влиянии приме-
нения метанола и МЭРМ на дымность ОГ ДД 
в зависимости от скоростного режима работы 
представлены на рис. 6.

Рис. 5. Расчетные показатели сажесодержания в ОГ ДД при работе на метаноле и МЭРМ на различных ско-
ростных режимах (метки соответствуют результатам эксперимента, линиями обозначены аппроксимации 

экспериментальных данных):  
а — концентрация сажи в ОГ; б — масса сажи в ОГ; в — диаметр частиц сажи; г — число частиц сажи 
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С увеличением частоты вращения ДД рас- 
тут часовой расход топлива и цикловая подача 
топлива, что влечет рост дымности ОГ как по 
экспериментальным данным, так и поданным 
результатов численного моделирования. Пред-
ставленные расчетные теоретические массивы 
показателей сажесодержания в ОГ на различных 
скоростных режимах работы ДД на метаноле  
и МЭРМ позволяют удовлетворительно описы-
вать процессы сажеобразования, что подтверж-
дается экспериментальными данными концен-
трации сажи в ОГ. 

Влияние применения метанола и МЭРМ на 
дымность ОГ ДД в сравнении с работой на ДТ  
в зависимости от частоты вращения представ-
лено на рис. 7.

Содержание сажи в ОГ при работе на ДТ 
при n = 1200 мин–1 составляет 3,8 ед. Bosch; при 
n = 1400 мин–1 — 4,2 ед. Bosch; при n = 1800 мин–1 —  
4,9 ед. Bosch; при n = 2000 мин–1 — 5,0 ед. Bosch. 

При использовании в качестве топлива ме-
танола и МЭРМ на минимальной частоте вра-
щения (n  =  1200  мин–1) содержание сажи в ОГ 
равно 0,2 ед. Bosch, снижение по сравнению с ДТ 
составляет 94,7  %, или 19  раз. На частоте мак-
симального крутящего момента (n = 1400 мин–1) 
содержание сажи в ОГ равно 0,25 ед. Bosch, сни-
жение по сравнению с ДТ составляет 94,04  %. 
При работе на номинальной частоте вращения 
(n  =  1800  мин–1) содержание сажи в ОГ равно 
0,45 ед. Bosch, снижение по сравнению с ДТ со-
ставляет 90,81 %, или 10,88 раза. На максималь-
ной частоте вращения (n = 2000 мин–1) содержа-

ние сажи в ОГ равно 0,6 ед. Bosch, снижение по 
сравнению с ДТ составляет 88,0 %, или 8,33 раза.

Заключение

В результате проведенных исследований ДД при 
работе на метаноле и МЭРМ авторы пришли  
к следующим выводам.

Достигнуто полное замещение в ДД штатно-
го нефтяного дизельного топлива альтернатив-
ным топливом: метанолом и МЭРМ. Поскольку 
и метанол, и МЭРМ являются кислородсодер-
жащими топливами, вероятность образования 
богатых топливных зон уменьшается. Кроме 
того, эти топлива не содержат ароматических  
и сернистых соединений, способствующих об-
разованию сажи, поэтому их сгорание в ДД спо-
собствует надежному снижению содержания 
сажи в ОГ. 

Более высокая частота вращения ДД свя-
зана, как правило, с достаточной эффективно-
стью сгорания и, следовательно, более низким 
уровнем выбросов сажи. Это можно объяснить 
корреляцией между ростом частоты вращения 
двигателя и увеличением эффектов турбулент-
ности, что может приводить к повышению сте-
пени более полного сгорания.

Таким образом, такие оксигенатные топли-
ва, как метанол и МЭРМ, хотя и обладают низ-
кими вязкостью и плотностью, увеличивают 
содержание кислорода в топливной смеси, что 
приводит к существенному снижению содер-
жания сажи в ОГ по сравнению с работой ДД  
на штатном дизельном топливе.

Рис. 6. Результаты численного моделирования ( ) 
 и экспериментальные данные ( ) по влиянию 
применения метанола и МЭРМ на дымность ОГ ДД 
в зависимости от скоростного режима работы; мет-
ки соответствуют полученным значениям, линиями 

обозначены аппроксимации

Рис. 7. Дымность ОГ ДД в зависимости от скорост-
ного режима работы на дизельном топливе ( )  
и метаноле и МЭРМ ( ); метки соответствуют экс-
периментальным значениям, линиями обозначены 

аппроксимации



ISSN 0202-1633

86 Д в и г а т е л е с т р о е н и е  2 (304) апрель–июнь 2026

Литература

[1] Žaglinskis Ju., Rimkus A. Research on the performance parameters of a compression-ignition engine 
fueled by blends of diesel fuel, rapeseed methyl ester and hydrotreated vegetable oil. Sustainability, 2023, 
vol. 15, no. 20, art. no. 14690. https://doi.org/10.3390/su152014690

[2] Górski K., Smigins R., Matijošius J., Rimkus A., Longwic R. Physicochemical properties of diethyl 
ether-sun£ower oil blends and their impact on diesel engine emissions. Energies, 2022, vol. 15, no. 11,  
art. no. 4133. https://doi.org/10.3390/en15114133

[3] Janoško I., Krasňanský M. Testing of selected fuel additive in diesel engine. Acta Technologica Agriculturae, 
2025, vol. 28, no. 1, рp. 50–56. https://doi.org/10.2478/ata-2025-0007

[4] Ayyappan K., Srinivasan D.R. E¯ect of fuel injection pressure variations on engine performance-emission-
particulate matter with diesel-iso-butanol-nanoparticle fuels in compression ignition engine. Indian 
Journal of Science and Technology, 2025, vol. 18, no. 5, рp. 313–327. https://doi.org/10.17485/ijst/v18i5.1733

[5] Guo Yu., Wu P., Su He., Xue J., Zhang Y., Huang P. Numerical study of nanoparticle coagulation in non-
road diesel engine exhaust based on the principle of split-stream rushing. Energies, 2025, vol. 18, no. 1,  
art. no. 40. https://doi.org/10.3390/en18010040

[6] Gongora B., Bariccatti R.A., de Souza S.N.M., Sequinel R., da Silva Ferreira P.L., Vargas M.C., Simon D.,  
Medeiros A.R., Frenhe R.M., Silva E.V.C.Da. Comparison of emission and engine performance fuelled 
with diesel s10 and crambe biodiesel. Contribuciones a las Ciencias Sociales, 2025, vol. 18, no. 2,  
art. no. e15439. https://doi.org/10.55905/revconv.18n.2-173

[7] Singotia P.K., Kumar V., Choudhary A.K., Jain N. A sustainable response surface methodology and 
analytic hierarchy process-weighted aggregated sum product assessment model to evaluate performance 
and emissions characteristics of diesel engine using clove oil biodiesel blend. Journal of Energy Resources 
Technology, Part A: Sustainable and Renewable Energy, 2025, vol. 1, no. 3. https://doi.org/10.1115/1.4067361

[8] Chuepeng S., Klinkaew N., �umanu K., �einnoi K., Sukjit E., Dearn K. E¯ects of castor oil as lubricity 
enhancer on friction and wear characteristics of piston engine running on diesohol. International Journal 
of Engine Research, 2025. vol. 26, no. 9. https://doi.org/10.1177/14680874251314211

[9] Mulk W.Ul., Abd Aziz A.R., Ismael M.A., Ghoto A.A. Diesel and oxyhydrogen dual-fuel: reducing 
emissions of a diesel engine using diesel-oxyhydrogen dual fuel combustion. Journal of advanced research 
in experimental �uid mechanics and heat transfer, 2025, vol. 18, no. 1, рp. 69–80. 

 https://doi.org/10.37934/arefmht.18.1.6980
[10] Nakamura M., Yokota K., Ozawa M. Numerical calculation optimization for particulate matter trapping 

and oxidation of catalytic diesel particulate �lter. Applied Sciences (Switzerland), 2025, vol. 15, no. 5,  
art. no. 2356. https://doi.org/10.3390/app15052356

[11] Stanescu R.C., Soica A., Leahu C.I. In£uence of biodiesel from used cooking oil and sun£ower oil on 
engine e�ciency and emission pro�les. Energies, 2025, vol. 18, no. 3, art. no.  583. 

 https://doi.org/10.3390/en18030583
[12] Valeika G., Matijošius J., Orynycz O., Rimkus A., Świć A., Tucki K. Smoke formation during combustion 

of biofuel blends in the internal combustion compression ignition engine. Energies, 2023, vol. 16, no. 90,  
art. no. 3682. https://doi.org/10.3390/en16093682

[13] Dogga A., Bouras F., Khaldi F., Gheraissa N. Engine performance analysis of castor oil biodiesel injection. 
Russian Journal of Applied Chemistry, 2025, vol. 98, no. 6, pp. 326–336. 

 https://doi.org/10.1134/S1070427225060059
[14] Vemula N.B., Shaik F., Gopidesi R.K. Comparative analysis of performance and emission characteristics of 

jatropha biodiesel and emulsi�ed jatropha biodiesel in a diesel engine. Problems of the Regional Energetics, 
2025, vol. 4, no. 68, pp. 107–117. https://doi.org/10.52254/1857-0070.2025.4-68.08

[15] Romantsova S.V., Gladysheva I.V., Vervekina N.V., Sinyutina S.Ye., Nagornov S.A., Lixutina A.P., Kor- 
nev A.Yu. Stress resistance of agricultural plants in relation to pollutants of exhaust gases. Journal of 
Agriculture and Environment, 2021, vol. 3, no. 19. https://doi.org/10.23649/jae.2021.3.19.6

[16] Meng Zh., Bao Zh., Wu D., Deng M., Deng H. Emission characteristics and microstructural changes of 
particulate matter from diesel engine a¢er catalyst preheating under cold start conditions. Process Safety 
and Environmental Protection: Transactions of the Institution of Chemical Engineers, Part B, 2024, vol. 184, 
pp. 1389–1399. https://doi.org/10.1016/j.psep.2024.02.025

[17] Bhangwar S., Khan Z., Shah A.H., Rind A.A., Baloch M.S., Gul I., Nawaz M. Investigations of carbon and 
particulate matter emissions of diesel engine using tertiary fuel. Natural and Applied Sciences International 
Journal, 2024, vol. 5, no. 1, pp. 1–13. https://doi.org/10.47264/idea.nasij/5.1.1



ISSN 0202-1633

Д в и г а т е л е с т р о е н и е   2 (304) апрель–июнь 2026 87

[18] Kuang X., Yang X., Fu H., Li Sh., Bian H. E¯ect of nano-graphene lubricating oil on particulate matter of a 
diesel engine. Scienti�c Reports, 2024, vol. 14, no. 1, art. no. 10797. 

 https://doi.org/10.1038/s41598-024-61694-z
[19] Ansari A.M., Memon L.A., Selim M.Y.E. Experimental study of particulate matter emission for a diesel 

engine fueled with nanoparticles and biofuel/diesel blends. International Journal of �ermo�uids, 2024, 
vol. 23, art. no. 100738. https://doi.org/10.1016/j.ij¢.2024.100738

[20] Bhangwar S., Luhur M.R., Walasai G.D., Alghamdi T.A.H. Impact of mustard biodiesel and clove oil 
additives on particulate matter emission and carbon deposition in diesel engines. Frontiers in Energy 
Research, 2024, vol. 12. https://doi.org/10.3389/fenrg.2024.1395545

[21] Ghoto Sh.M., Raja R., Bhnagwar S., Rehman F., Qazi A., Ahmed H., Waseem T. E¯ect of aluminum oxide 
nanoparticles on particulate emissions and carbon deposition in compression ignition engines. IRASD 
Journal of Energy & Environment, 2024, vol. 5, no. 2, pp. 101–110. 

 https://doi.org/10.52131/jee.2024.0502.0047
[22] Ramuhaheli Sh., Enweremadu Ch. Performance, combustion, and emission features of a diesel engine 

powered by biodiesel mixture and butanol blends. Journal of Renewable Energies, 2024, vol. 27, no. 1. 
https://doi.org/10.54966/jreen.v27i1.1152

[23] Лиханов В.А., Лопатин О.П., Козлов А.Н., Юрлов А.С. Эффективные показатели дизельного дви-
гателя, работающего на метаноле и метиловом эфире рапсового масла. Двигателестроение, 2025,  
№ 2 (300), с. 61–71.

[24] Лиханов В.А., Лопатин О.П., Юрлов А.С. Экспериментальные исследования и анализ процесса об-
разования токсичных компонентов в дизеле, работающем на метаноле и метиловом эфире рапсо-
вого масла. Двигателестроение, 2025, № 3 (301), с. 72–81.

References

[1] Žaglinskis Ju., Rimkus A. Research on the performance parameters of a compression-ignition engine 
fueled by blends of diesel fuel, rapeseed methyl ester and hydrotreated vegetable oil. Sustainability, 2023, 
vol. 15, no. 20, art. no. 14690. https://doi.org/10.3390/su152014690

[2] Górski K., Smigins R., Matijošius J., Rimkus A., Longwic R. Physicochemical properties of diethyl 
ether-sun£ower oil blends and their impact on diesel engine emissions. Energies, 2022, vol. 15, no. 11,  
art. no. 4133. https://doi.org/10.3390/en15114133

[3] Janoško I., Krasňanský M. Testing of selected fuel additive in diesel engine. Acta Technologica Agriculturae, 
2025, vol. 28, no. 1, рp. 50–56. https://doi.org/10.2478/ata-2025-0007

[4] Ayyappan K., Srinivasan D.R. E¯ect of fuel injection pressure variations on engine performance-emission-
particulate matter with diesel-iso-butanol-nanoparticle fuels in compression ignition engine. Indian 
Journal of Science and Technology, 2025, vol. 18, no. 5, рp. 313–327. https://doi.org/10.17485/ijst/v18i5.1733

[5] Guo Yu., Wu P., Su He., Xue J., Zhang Y., Huang P. Numerical study of nanoparticle coagulation in non-
road diesel engine exhaust based on the principle of split-stream rushing. Energies, 2025, vol. 18, no. 1,  
art. no. 40. https://doi.org/10.3390/en18010040

[6] Gongora B., Bariccatti R.A., de Souza S.N.M., Sequinel R., da Silva Ferreira P.L., Vargas M.C., Simon D.,  
Medeiros A.R., Frenhe R.M., Silva E.V.C.Da. Comparison of emission and engine performance fuelled 
with diesel s10 and crambe biodiesel. Contribuciones a las Ciencias Sociales, 2025, vol. 18, no. 2,  
art. no. e15439. https://doi.org/10.55905/revconv.18n.2-173

[7] Singotia P.K., Kumar V., Choudhary A.K., Jain N. A sustainable response surface methodology and 
analytic hierarchy process-weighted aggregated sum product assessment model to evaluate performance 
and emissions characteristics of diesel engine using clove oil biodiesel blend. Journal of Energy Resources 
Technology, Part A: Sustainable and Renewable Energy, 2025, vol. 1, no. 3. https://doi.org/10.1115/1.4067361

[8] Chuepeng S., Klinkaew N., �umanu K., �einnoi K., Sukjit E., Dearn K. E¯ects of castor oil as lubricity 
enhancer on friction and wear characteristics of piston engine running on diesohol. International Journal 
of Engine Research, 2025. vol. 26, no. 9. https://doi.org/10.1177/14680874251314211

[9] Mulk W.Ul., Abd Aziz A.R., Ismael M.A., Ghoto A.A. Diesel and oxyhydrogen dual-fuel: reducing 
emissions of a diesel engine using diesel-oxyhydrogen dual fuel combustion. Journal of advanced research 
in experimental �uid mechanics and heat transfer, 2025, vol. 18, no. 1, рp. 69–80. 

 https://doi.org/10.37934/arefmht.18.1.6980
[10] Nakamura M., Yokota K., Ozawa M. Numerical calculation optimization for particulate matter trapping 

and oxidation of catalytic diesel particulate �lter. Applied Sciences (Switzerland), 2025, vol. 15, no. 5,  
art. no. 2356. https://doi.org/10.3390/app15052356



ISSN 0202-1633

88 Д в и г а т е л е с т р о е н и е  2 (304) апрель–июнь 2026

[11] Stanescu R.C., Soica A., Leahu C.I. In£uence of biodiesel from used cooking oil and sun£ower oil on 
engine e�ciency and emission pro�les. Energies, 2025, vol. 18, no. 3, art. no.  583. 

 https://doi.org/10.3390/en18030583
[12] Valeika G., Matijošius J., Orynycz O., Rimkus A., Świć A., Tucki K. Smoke formation during combustion of 

biofuel blends in the internal combustion compression ignition engine. Energies, 2023, vol. 16, no. 90, art. 
no. 3682. https://doi.org/10.3390/en16093682

[13] Dogga A., Bouras F., Khaldi F., Gheraissa N. Engine performance analysis of castor oil biodiesel injection. 
Russian Journal of Applied Chemistry, 2025, vol. 98, no. 6, pp. 326–336. 

 https://doi.org/10.1134/S1070427225060059
[14] Vemula N.B., Shaik F., Gopidesi R.K. Comparative analysis of performance and emission characteristics of 

jatropha biodiesel and emulsi�ed jatropha biodiesel in a diesel engine. Problems of the Regional Energetics, 
2025, vol. 4, no. 68, pp. 107–117. https://doi.org/10.52254/1857-0070.2025.4-68.08

[15] Romantsova S.V., Gladysheva I.V., Vervekina N.V., Sinyutina S.Ye., Nagornov S.A., Lixutina A.P., Kornev 
A.Yu. Stress resistance of agricultural plants in relation to pollutants of exhaust gases. Journal of Agriculture 
and Environment, 2021, vol. 3, no. 19. https://doi.org/10.23649/jae.2021.3.19.6

[16] Meng Zh., Bao Zh., Wu D., Deng M., Deng H. Emission characteristics and microstructural changes of 
particulate matter from diesel engine a¢er catalyst preheating under cold start conditions. Process Safety 
and Environmental Protection: Transactions of the Institution of Chemical Engineers, Part B, 2024, vol. 184, 
pp. 1389–1399. https://doi.org/10.1016/j.psep.2024.02.025

[17] Bhangwar S., Khan Z., Shah A.H., Rind A.A., Baloch M.S., Gul I., Nawaz M. Investigations of carbon and 
particulate matter emissions of diesel engine using tertiary fuel. Natural and Applied Sciences International 
Journal, 2024, vol. 5, no. 1, pp. 1–13. https://doi.org/10.47264/idea.nasij/5.1.1

[18] Kuang X., Yang X., Fu H., Li Sh., Bian H. E¯ect of nano-graphene lubricating oil on particulate matter of a 
diesel engine. Scienti�c Reports, 2024, vol. 14, no. 1, art. no. 10797. 

 https://doi.org/10.1038/s41598-024-61694-z
[19] Ansari A.M., Memon L.A., Selim M.Y.E. Experimental study of particulate matter emission for a diesel 

engine fueled with nanoparticles and biofuel/diesel blends. International Journal of �ermo�uids, 2024, 
vol. 23, art. no. 100738. https://doi.org/10.1016/j.ij¢.2024.100738

[20] Bhangwar S., Luhur M.R., Walasai G.D., Alghamdi T.A.H. Impact of mustard biodiesel and clove oil 
additives on particulate matter emission and carbon deposition in diesel engines. Frontiers in Energy 
Research, 2024, vol. 12. https://doi.org/10.3389/fenrg.2024.1395545

[21] Ghoto Sh.M., Raja R., Bhnagwar S., Rehman F., Qazi A., Ahmed H., Waseem T. E¯ect of aluminum oxide 
nanoparticles on particulate emissions and carbon deposition in compression ignition engines. IRASD 
Journal of Energy & Environment, 2024, vol. 5, no. 2, pp. 101–110. 

 https://doi.org/10.52131/jee.2024.0502.0047
[22] Ramuhaheli Sh., Enweremadu Ch. Performance, combustion, and emission features of a diesel engine 

powered by biodiesel mixture and butanol blends. Journal of Renewable Energies, 2024, vol. 27, no. 1. 
https://doi.org/10.54966/jreen.v27i1.1152

[23] Likhanov V.A., Lopatin O.P., Kozlov A.N., Yurlov A.S. E¯ective performance of a diesel engine running on 
methanol and methyl ether of rapeseed oil. Engines construction, 2025, no. 2 (300), рр. 61–71. (In Russ.).

[24] Likhanov V.A., Lopatin O.P., Yurlov A.S. Experimental studies and analysis of the formation of toxic 
components in diesel engines running on methanol and methyl ester of rapeseed oil. Engines construction, 
2025, no. 3 (301), рр. 72–81. (In Russ.).

Материалы получены редакцией 02.04.2026



ISSN 0202-1633

Д в и г а т е л е с т р о е н и е   2 (304) апрель–июнь 2026 89

Сведения об авторах

Лиханов Виталий Анатольевич — доктор технических наук, профессор, заведующий кафедрой те-
пловых двигателей, автомобилей и тракторов, ФГБОУ ВО Вятский ГАТУ, Киров, Российская Феде-
рация. E-mail: lihanov.va@mail.ru

Лопатин Олег Петрович — доктор технических наук, профессор кафедры тепловых двигателей, 
автомобилей и тракторов, ФГБОУ ВО Вятский ГАТУ, Киров, Российская Федерация. 
E-mail: nirs_vsaa@mail.ru

Information about the authors

Likhanov Vitaly Anatolyevich — Dr. Sci. (Eng.), Professor, Head of the Department of Heat Engines, 
Automobiles and Tractors of FSBEI HE Vyatka SATU, Kirov, Russian Federation. E-mail: lihanov.va@mail.ru

Lopatin Oleg Petrovich — Dr. Sci. (Eng.), Professor of the Department of Heat Engines, Automobiles and 
Tractors of FSBEI HE Vyatka SATU, Kirov, Russian Federation. E-mail: nirs_vsaa@mail.ru

Ссылку на эту статью просим оформлять следующим образом: 

Лиханов В.А., Лопатин О.П. Характеристики сажевыделения в дизельном двигателе на скоростных 
режимах при полном замещении нефтяного топлива альтернативными. Двигателестроение, 2026, 
№ 2 (304), с. 79–89. 

Citation:

Likhanov V.A., Lopatin O.P. Characteristics of soot emission in a diesel engine at di¯erent speeds when oil 
fuel is completely replaced by alternative fuels. Engines construction, 2026, no. 2 (304), pp. 79–89. (In Russ.).



ISSN 0202-1633

90 Д в и г а т е л е с т р о е н и е  2 (304) апрель–июнь 2026

УДК 621.436:629.3

Расчетно-теоретические исследования работы 
дизельного двигателя с добавками газового топлива 
во впускной трубопровод

С.А. Плотников1, А.Н. Карташевич2, 
П.Ю. Малышкин3, М.В. Смольников4

1 ВятГУ, Киров, Российская Федерация
2 Белорусская ГСХА, Горки, Республика Беларусь
3 БНТУ, Минск, Республика Беларусь
4 Кировский ИПКР ФСИН России, Киров, Российская Федерация

Calculation and theoretical studies of the operation of a diesel engine 
with gas fuel additives in the intake pipeline

S.A. Plotnikov1, A.N. Kartashevich2, 
P.Yu. Malyshkin3, M.V. Smolnikov4

1 VyatSU, Kirov, Russian Federation 
2 Belarusian State Agricultural Academy, Gorki, Republic of Belarus 
3 BNTU, Minsk, Republic of Belarus 
4 Kirov IPKR of the Federal Penitentiary Service of Russia, Kirov, Russian Federation

Показано, что одним из наиболее перспективных альтернативных топлив для дизельных дви-
гателей является сжиженный углеводородный газ — пропан-бутановые смеси. Рассмотрена 
проблема определения оптимального количества подаваемого в цилиндры сжиженного угле-
водородного газа при работе двигателя в газодизельном цикле. Проведены аналитические  
исследования дизельного двигателя типа 4ЧН 11,0/12,5 (Д-245.5S2), оснащенного разработанной 
системой подачи газового топлива во впускной трубопровод. В результате этих исследований 
установлено, что для получения наилучших показателей дизельного двигателя необходимо огра-
ничить подачу сжиженного углеводородного газа на уровне 30 % от подачи нефтяного дизельно-
го топлива. Показано, что подачу газового топлива во впускной коллектор указанного двигателя 
в количестве 20…30 % от подачи нефтяного дизельного топлива наиболее целесообразно обеспе-
чить на режимах с эффективной нагрузкой двигателя, соответствующей среднему эффективному 
давлению 0,8…1,0 МПа, при частоте вращения коленчатого вала двигателя 1400…1750 мин–1.

Ключевые слова: дизельный двигатель, нефтяное дизельное топливо, альтернативное топливо, 
сжиженный углеводородный газ, рабочий процесс, дымность отработавших газов

It is shown that one of the most promising alternative fuels for diesel engines is lique�ed hydrocarbon 
gas — propane-butane mixtures. �e article considers the problem of determining the optimal amount 
of lique�ed hydrocarbon gas supplied to the cylinders when the engine operates in a gas-diesel cycle. 
Analytical studies were conducted on a 4ChN  11.0/12.5 (D-245.5S2) diesel engine equipped with  
a developed gas fuel supply system in the intake manifold. As a result of these studies, it was determined 
that in order to achieve the best performance of the diesel engine, it is necessary to limit the supply of 
lique�ed petroleum gas to 30 % of the supply of petroleum diesel fuel. It has been shown that it is most 
expedient to supply gas fuel to the intake manifold of the speci�ed engine in an amount of 20…30 % 
of the supply of petroleum diesel fuel at engine load conditions corresponding to an average e¯ective 
pressure of 0.8…1.0 MPa, at engine cranksha¢ rotational speeds of 1400…1750 min–1.

Keywords: diesel engine, petroleum diesel fuel, alternative fuel, lique�ed petroleum gas, working 
process, exhaust smoke
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Введение

В связи с истощением мировых запасов нефти, 
повышением ее стоимости на мировых рын-
ках и необходимостью снижения токсичности  
отработавших газов (ОГ) транспортных двига-
телей проводятся многочисленные исследова-
ния по применению в двигателях внутреннего 
сгорания различных альтернативных топлив, 
способных частично или полностью заменить 
традиционные нефтяные топлива [1–3]. В ка-
честве перспективных альтернативных топлив 
рассматриваются спирты, эфиры, растительные 
масла и продукты их химической переработки,  
а также газообразные топлива — природный 
газ, сжиженный углеводородный газ (сжижен-
ный нефтяной газ), водород, аммиак и др. [4–12]. 
Одним из наиболее доступных и приемлемых 
альтернативных топлив является сжиженный 
углеводородный газ (СУГ) — пропан-бутановые 
смеси [13–16]. Этот вид альтернативного топли-
ва отличается хорошими экологическими каче-
ствами, широко распространен и доступен для 
потребителя.

Основными компонентами сжиженного 
углеводородного газа служат пропан-бутано-
вые фракции, получаемые при нефтедобыче  
и освоении газоконденсатных месторождений. 
При этом 60  % СУГ получают при нефтедобы-
чи и 40 % — при нефтепереработке. Использу-
ют пропан автомобильный (ПА), пропан-бутан 
автомобильный (ПБА), топливо СПБТЗ (смесь 
пропана и бутана технических зимняя), топли-
во СПБТЛ (смесь пропана и бутана технических 
летняя), бутан технический (БТ). Показатели 
этих топлив, нормированные ГОСТ 20448–80  

и ГОСТ 27578–87, приведены в табл. 1 и 2 [13]. 
Эти топлива ожижаются при сравнительно не-
высоком давлении (1,5…2,0 МПа, что обеспечи-
вает возможность их хранения на борту транс-
портного средства в жидкой фазе. В качестве 
топлива для автомобилей используется СУГ, 
удовлетворяющий требованиям ГОСТ 27578–87 
«Газы углеводородные сжиженные для автомо-
бильного транспорта», которым предусматри-
вается две марки СУГ:

– ПБА (пропан-бутан автомобильный), со-
держащий 50 ± 10 % пропана (С3Н8), остальное —  
бутан (С4Н10) и другие углеводороды; применя-
ется во всех климатических районах при темпе-
ратуре окружающего воздуха не ниже –20 °С;

–  ПА (пропан автомобильный), содержа-
щий 85 ± 10  % пропана (остальное — бутан  
и другие углеводороды); применяется в зимний 
период в тех климатических районах, где темпе-
ратура воздуха опускается ниже –20  °С (реко-
мендуемый температурный интервал его при-
менения –20…–35 °С).

При организации рабочего процесса дви-
гателя, конвертируемого на этот вид топлива, 
необходимо учитывать агрегатное состояние  
и необходимость надежного самовоспламене-
ния рабочих смесей и их сгорания с допустимы-
ми показателями динамики процесса сгорания. 
Представляется целесообразной такая органи-
зация рабочего процесса, при которой СУГ пода-
ется во впускной трубопровод двигателя вблизи 
от впускных клапанов каждого из цилиндров, 
а образующаяся в цилиндрах двигателя газо-
воздушная смесь воспламеняется от запальной 
дозы нефтяного дизельного топлива (ДТ). Та-
кая организация рабочего процесса позволяет  

Таблица 1. Сжиженные газообразные топлива для автомобилей и сельскохозяйственной техники

Показатель
Марка топлива

ПА ПБА

Массовая доля пропана, % 90 ± 10 50 ± 10

Суммарное количество непредельных углеводородов, %, не более 6 6

Давление насыщенных паров избыточное, МПа, при температуре:

+45 °С, не более – 1,6

–20 °С, не менее – 0,07

–35 °С, не менее 0,07 –

Массовая доля серы и сернистых соединений, %, не более 0,01 0,01

В том числе сероводорода, %, не более 0,003 0,003
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эффективно использовать газовое топливо это-
го вида в качестве добавки к основному ДТ, что 
в итоге положительно влияет на рабочий про-
цесс дизельного двигателя и его эффективные  
и экологические показатели.

Цель исследования — оптимизировать по-
дачу газового топлива во впускной трубопро- 
вод дизельного двигателя автотракторного на-
значения.

Задачи исследования — определение целе-
сообразных доз газового топлива и нефтяного 
ДТ, подаваемых в цилиндры двигателя, и оценка 
влияния скоростных и нагрузочных режимов 
работы дизельного двигателя на подачи этих  
топлив.

Материалы и методы

В исследовании проанализированы разрабо-
танные методы организации рабочего процесса 
дизельных двигателей, работающих на газовых  
топливах, выбрана схема системы топливопо-
дачи таких двигателей, оптимизирована подача 
газового топлива во впускной трубопровод ди-
зельного двигателя, спланированы многофак-
торные экспериментальные исследования этих 
двигателей. Проведены стендовые испытания 
автотракторного дизельного двигателя, обору-
дованного системами топливоподачи нефтяно-
го ДТ и СУГ, теоретически проанализированы 
полученные результаты и определено соотно-
шение подач нефтяного ДТ и СУГ на различных 
скоростных и нагрузочных режимов работы 

двигателя. Теоретические расчеты, разработ-
ка конструкций систем подачи нефтяного ДТ 
и СУГ и их проверка их в стендовых условиях 
осуществлялись на основе договора о научно-
техническом сотрудничестве между УО «Бело-
русская государственная сельскохозяйствен- 
ная академия» (г. Горки, Республика Беларусь)  
и ФГБОУ ВО «Вятский государственный уни-
верситет» (г. Киров, Россия).

Аналитические исследования

В Белорусской государственной сельскохо-
зяйственной академии на кафедре тракторов  
и автомобилей был разработан ряд оригиналь-
ных СУГ во впускной трубопровод дизельного 
двигателя автотракторного назначения, защи-
щенных патентами на изобретения и полезные 
модели Республики Беларусь и Российской Фе-
дерации [17–25]. Одна из таких схем системы 
топливоподачи для дизельного двигателя пред-
ставлена на рисунке [18]. Она включает штат-
ную систему подачи ДТ с топливным насосом 
высокого давления (ТНВД), нагнетательными 
топливопроводами и дизельными форсунка-
ми, а также подсистему подачи газового топли-
ва (СУГ) во впускной трубопровод дизельного 
двигателя.

Система подачи газового топлива (СУГ)  
в дизельный двигатель функционирует следу-
ющим образом (см. рисунок). При работе дви-
гателя на холостых оборотах, с малой или сред-
ней нагрузкой постоянный магнит 28 отдален 

Таблица 2. Сжиженные газообразные топлива для автомобилей и сельскохозяйственной техники

Показатель
Марка топлива

СПБТЗ СПБТЛ БТ

Компонентный состав, % (масс.):
сумма метана, этана и этилена, не более
сумма пропана и пропилена, не менее
                                                       не более
сумма бутана и бутилена, не более 
                                                 не менее

4,0
75,0

–
20,0

–

6,0
34,0

–
60,0

–

6,0
–

34,0
–

60,0
Жидкий остаток при 20 °С, % (об.), не более 1,0 2,0 2,0

Содержание сероводорода в 100 м3, г, не более 5,0 5,0 5,0

Содержание общей серы, % (масс.), не более 0,015 0,015 0,015

Давление насыщенных паров (избыточное), МПа:
при 45 °С, не более
при –20 °С, не менее

1,6
0,27

1,6
–

1,6
–

Примечание. При 40 °С жидкий остаток во всех топливах должен отсутствовать.
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Рис. 1. Система подачи газового топлива в дизель:
1 — впускной трубопровод; 2 — датчик температуры ОГ; 3 — приемная труба глушителя шума; 4 — турбокомпрессор; 5 — 
подающая труба, соединяющаяся с воздушным фильтром; 6 — выпускной коллектор; 7 — газовая форсунка; 8 — газовый 
штуцер; 9 — газопровод; 10 — топливный насос; 11 — датчик Холла; 12 — электронный блок управления; 13 — электро-
магнитный клапан с фильтрующим элементом; 14 — выключатель; 15 — источник питания, 16 — световой индикатор;  
17 — датчик аварийного давления масла; 18 — датчик температуры охлаждающей жидкости; 19 — двухступенчатый газо-
вый редуктор; 20 — манометр; 21 — газопровод; 22 — подогреватель; 23 — вентиль; 24 — источник газа; 25 — заправочное 
устройство; 26 — плунжеры ТНВД; 27 — дозирующая рейка; 28 — постоянный магнит; 29 — чувствительный элемент 

датчика Холла; 30 — корпус
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от чувствительного элемента 29 датчика Хол- 
ла 11, при этом электронный блок 12 не получа-
ет сигнал от датчика Холла 11 и газовая форсун- 
ка 7 не осуществляет подачу газового топлива  
во впускной трубопровод 1. При работе двигате-
ля с нагрузкой, близкой к номинальной (зависит 
от установленного положения датчика Холла 11),  
или с перегрузкой постоянный магнит 28 при-
ближен к чувствительному элементу 29 датчика 
Холла 11, при этом электронный блок 12 полу-
чает сигнал от датчика Холла 11 и подает управ-
ляющие импульсы газовой форсунке 7. Подача 
газового топлива, составляющая не более 30 %, 
осуществляется от источника газа 24 через вен-
тиль 23, подогреватель 22, двухступенчатый 
газовый редуктор 19 и электромагнитный кла- 
пан 13 с фильтрующим элементом во впускной 
трубопровод 1, по газопроводу 21 высокого  
и пониженного 9 давления. При длительной ра-
боте двигателя с перегрузкой датчик температу-
ры ОГ 2 посылает сигнал электронному блоку 12 
о превышении температурой ОГ допустимого 
значения. При этом электронный блок 12 умень-
шает длительность управляющих импульсов 
газовой форсунке 7, что приводит к снижению 
подачи газового топлива во впускной трубопро- 
вод 1. При запуске двигателя и прогреве подача 
газа не будет осуществляться до тех пор, пока 
электронный блок 12 получает сигналы от дат-
чика аварийного давления масла 17, температу-
ры ОГ 2 и температуры охлаждающей жидкос- 
ти 18 о несоответствии этих параметров допу-
стимым значениям. Подача газового топлива во 
впускной трубопровод 1 прекращается при па-
дении давления в источнике 24 газа ниже давле-
ния, регулируемого двухступенчатым газовым 
редуктором 19, и принудительно, электромаг-
нитным клапаном 13 с фильтрующим элемен-
том, посредством отключения его от источника 

питания 15 выключателем 14 с подтверждением 
светового индикатора 16, или вентилем 23.

При исследовании разработанных газовых 
систем питания для тракторного дизельного 
двигателя возникает необходимость в рацио- 
нальном использовании газового топлива, по-
даваемого в воздушный заряд дизельного двига-
теля на различных режимах работы. Поскольку 
экспериментальные исследования на всех экс-
плуатационных режимах с различным коли-
чеством подаваемого газового топлива весьма 
трудоемки, было реализовано планирование 
эксперимента [26–28]. Анализ проведенных 
стендовых испытаний дизельного двигателя 
4ЧН  11,0/12,5 позволил определить границы 
варьирования факторов. Для исследований вы-
бран: рабочий диапазон частот вращения колен-
чатого вала n = 1200…1800 мин–1, эффективная 
нагрузка дизельного двигателя (среднее эффек-
тивное давление ре), равная ре  =  0,7…1,0 МПа, 
количество подаваемого газа Gг = 0…30 % от по-
дачи дизельного топлива.

С целью оптимизации подачи газового топ- 
лива во впускной трубопровод дизельного дви-
гателя и определения наилучших скоростных  
и нагрузочных режимов работы двигателя типа 
4ЧН  11,0/12,5 (Д-245.5S2), обеспечивающих 
максимальный эффективный КПД, наиболь-
шую экономию дизельного топлива, при наи-
меньшей дымности ОГ, реализован план экспе-
римент Бокса — Бенкина второго порядка для 
трех факторов (табл. 3). Обработка эксперимен-
тальных данных проводилась с учетом методик, 
изложенных в работах [29–31].

В качестве критериев оптимизации рабочего 
процесса двигателя были приняты соответствен-
но: часовой расход ДТ GДТ = 0,0016…0,0039 кг/с;  
эффективный КПД ηе = 0,3698…0,41, содержа-
ние (выбросы) сажи Сс = 0,065…0,233 г/(кВт ⋅ ч), 
в ОГ дизельного двигателя.

Таблица 3. Факторы и уровни варьирования при реализации плана эксперимента Бокса — Бенкина  
второго порядка для трех факторов 

Наименование фактора
Уровни факторов

–1 0 +1

Эффективная нагрузка дизельного двигателя  
(среднее эффективное давление) ре, Па 0,7 ⋅ 106 0,85 ⋅ 106 1,0 ⋅ 106

Частота вращения коленчатого вала n, с–1 20 25 30

Содержание газа Gг, доли 0 0,15 0,30
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Результаты эксперимента обрабатывали с 
помощью пакета прикладных программ по ста-
тистической обработке данных Statgraphics 18  
и Microso¢ Excel. При этом модели регрессии 
оценивали на адекватность реальному процессу 
с помощью F-критерия Фишера с вероятностью 
Р = 0,95, значимость коэффициентов регрессии 
оценивали t-критерием Стьюдента. После ис-
ключение незначимых членов из уравнения ре-
грессии, получили уточненное математическое 
уравнение регрессии второго порядка для опре-
деления эффективного КПД дизельного двига-
теля:
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Анализ уравнения (1) показал, что макси-
мальное значение эффективного КПД двигателя 
ηе составляет 0,41 при значении pe = 1,0 ⋅ 106 Па; 
Gг = 0,30 и n = 24,2 с–1.

После реализации принятого плана экспе-
римента и исключения из уравнения малозна-
чимых членов из уравнения регрессии второго 
порядка, получили уточненное математическое 
уравнение регрессии второго порядка для опре-
деления наименьшего расхода дизельного топ- 
лива GДТ дизельным двигателем:
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Анализ уравнения (2) показал, что мини-
мальное значение GДТ составляет 0,0014 кг/с при 
pe = 0,7 ⋅ 106 Па, Gг = 0,282 и n = 20 с–1.

После реализации плана эксперимента  
и исключение незначимых членов из уравнения 
регрессии второго порядка получили уточнен-
ное математическое уравнение регрессии второ-

го порядка для определения содержание сажи Сс 
в ОГ дизельного двигателя:
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, ,

00 0187019 0 01920192 2, , .n G+ г

 (3)

Анализ объемной поверхности отклика по-
казал, что минимальное значение содержание 
сажи Сс в ОГ дизельного двигателя составляет 
0,052 г/(кВт  ⋅  ч) при значении pe  =  0,7  ⋅  106 Па,  
Gг = 0,171 и n = 26,6 с–1.

Проверка соответствия полученных мо-
делей (1)–(3) опытным данным с помощью 
F-критерия Фишера с вероятностью Р = 0,95 по-
казала, что модели адекватно описывает реаль- 
ный процесс. Поскольку расчетные значения 
t-критерия Стьюдента превышают табличное 
при уровне значимости 0,05, то можно заклю-
чить, что выбранные факторы являются значи-
мыми.

Далее выполнена комплексная оптимиза-
ция по критерию D-optium → 1,0 с учетом выше 
полученных зависимостей (1)–(3) при условии
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В результате получено максимальное значе-
ние D-optium = 0,8 при pe =  0,88 ⋅ 106 Па, n = 23,4 с–1,  
Gг = 0,30.

С помощью реализации зависимости обще-
го критерия D-optium от pe, n и Gг можно эмпи-
рически определить алгоритм регулирования 
подачи газа в исследуемом дизельном двигателе. 
Для этого был реализован план эксперимента 
Бокса — Бенкина второго порядка для трех фак-
торов ηе, GДТ, Сс, факторы и уровни варьирова-
ния которого приведены в табл. 4.

Таблица 4. Факторы и уровни варьирования при реализации плана эксперимента Бокса — Бенкина  
второго порядка для трех факторов при определении регулирования подачи газового топлива

Наименование фактора
Уровни факторов

–1 0 +1

Эффективный КПД ηе 0,3698 0,3904 0,411

Часовой расход ДТ GДТ, кг/с 0,0016 0,00275 0,0039

Содержание сажи Сс в ОГ, г/(кВт ⋅ ч) 0,065 0,149 0,233
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После реализации принятого плана экс-
перимента и исключение незначимых членов 
из уравнения регрессии второго порядка полу-
чили математическое уравнение регрессии вто-
рого порядка для определения уравнения ре-
гулирования подачи газа и значения критерия 
D-optium:

D optium

G G

e

e

�

ДТ ДТ

= − −

− −

0 959005 0 063293

0 0652125 0 0577365

2, ,

, ,

η

η 22

0 081487

+

+ , .G CДТ с

      (5)

Проверка соответствия полученной моде-
ли (5) опытным данным с помощью F-критерия 
Фишера с вероятностью Р =  0,95 показала, что 
модель адекватно описывает реальный процесс. 
Значимость коэффициентов регрессии под-
тверждалась t-критерием Стьюдента.  

На основании анализа полученных урав-
нений регрессии можно сказать, что наибо-
лее оптимальный скоростной и нагрузочный 
режим работы дизельного двигателя типа 
4ЧН  11,0/12,5 (Д-245.5S2) при подаче газового 
топлива Gг = 30 % от подачи ДТ обеспечивается 
при pe = 0,82…0,94 ⋅ 106 Па; n = 24,0…22,5 с–1.    

Анализ полученных моделей показал, что 
максимальные значения эффективного КПД ис-
следуемого дизельного двигателя достигается 
при эффективной нагрузке (среднем эффектив-
ном давлении ре) в диапазоне ре = 0,8…1,0∙МПа; 
подаче газового топлива Gг  =  20…30  % от по-
дачи ДТ и частоте вращения коленчатого вала 
n = 1350…1750 мин –1.

Наименьшее потребление дизельного топ- 
лива двигателем обеспечивается при эффек-
тивной нагрузке дизельного двигателя (сред-
нем эффективном давлении ре), равной ре  =   
= 0,7…0,85 МПа, подаче газового топлива 
Gг  =  24,0…28,2  % от подачи ДТ и частоте вра-
щения коленчатого вала 1200…1500 мин –1. Наи-
меньшее содержание сажи в ОГ дизельного дви-
гателя соответствует значению эффективной 
нагрузке двигателя ре  =    0,7…0,80 МПа, подаче 
газового топлива Gг = 12…20 % от ДТ и частоте 
вращения коленчатого n = 1400…1700 мин–1.

Результаты проведенных аналитиче-
ских исследований дизельного двигателя типа 
4ЧН  11,0/12,5 (Д-245.5S2), работающего на не-
фтяном ДТ с добавками сжиженного углево-
дородного газа, хорошо коррелируются с ре-
зультатами ранее проведенных исследований, 
представленных в работах [32–35].

Заключение 
Показано, что одним из наиболее доступных  
и приемлемых альтернативных топлив для ди-
зельных двигателей транспортного и автотрак-
торного назначения является СУГ — пропан-
бутановые смеси.

Рассмотрены схемы систем подачи газо-
вого топлива (СУГ) во впускной трубопровод 
дизельного двигателя автотракторного назна-
чения, защищенных патентами на изобретения 
и полезными моделями Республики Беларусь  
и Российской Федерации.

Для снижения трудоемкости экспери-
ментальных исследований дизельного дви-
гателя типа 4ЧН  11,0/12,5 (Д-245.5S2) было 
реализовано планирование эксперимента. 
Определены следующие границы варьирования 
факторов: частота вращения коленчатого вала 
n  =  1200…1800 мин–1, эффективная нагрузка 
(среднее эффективное давление ре) двигателя 
ре = 0,7…1,0 МПа, количество подаваемого газа 
Gг = 0…30 % от подачи ДТ.

Стендовые испытания дизельного двигате-
ля типа 4ЧН 11,0/12,5 (Д-245.5S2), оснащенного 
разработанной системой подачи альтернативно-
го газового топлива, позволили установить, что 
для получения лучших показателей при добав-
лении СУГ во впускной трубопровод необходи-
мо ограничить подачу СУГ на уровне до 30 % от 
подачи ДТ.

Установлено, что подачу газового топлива 
во впускной трубопровод исследуемого дизель-
ного двигателя в количестве 20…30 % от подачи 
нефтяного ДТ наиболее целесообразно обеспе-
чить в области эффективной нагрузки (сред-
него эффективного давления ре), равного ре  =   
= 0,8…1,0 МПа, при частотах вращения колен-
чатого вала n = 1400…1750 мин –1.
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ЭКСПЛУАТАЦИЯ И РЕМОНТ ДВИГАТЕЛЕЙ

УДК 62-144.3

Оценка качества ремонта двигателей  
зарубежных автомобилей на примере Range Rover Discovery

А.Б. Гасанов

Каменский технологический институт (филиал)  
Южно-Российского государственного политехнического университета (НПИ) имени М.И. Платова,  
Каменск-Шахтинский, Российская Федерация

Assessment of the quality of engine repair of foreign cars  
using the example of the Range Rover Discovery

A.B. Gasanov

Kamensk Institute of Technology (branch)  
M.I. Platov South-Russian State Polytechnic University (NPI),  
Kamensk-Shakhtinsky, Russian Federation

Значительное усложнение и разрыв логистических цепей поставок запасных частей приводит  
к росту спроса на оказание услуг восстановительного ремонта деталей, узлов и агрегатов дви-
гателей внутреннего сгорания. Высокая культура производства, соблюдение требований техно-
логического процесса и качество ремонтно-восстановительных работ в условиях предприятий 
автосервиса служат основой увеличения срока службы двигателей внутреннего сгорания, меж-
ремонтных пробегов. Одной из наиболее нагруженных деталей дизельных двигателей является 
коленчатый вал. В работе проанализированы причины выхода из строя коленчатого вала шести-
цилиндрового V-образного двигателя, устанавливаемого на автомобилях Range Rover Discovery. 
Показано, что причиной поломки коленчатого вала стало некачественное выполнение ремонт-
но-восстановительных работ. Из-за неудовлетворительной смазки коренных и шатунных под-
шипников произошел чрезмерный износ вкладышей, перегрев узлов трения и схватывание 
вкладышей с шейками коленчатого вала, что привело к заклиниванию двигателя и поломке ко-
ленчатого вала. Выполнена оценка качества ремонтных работ по восстановлению коленчатого 
вала дизельного двигателя автомобиля Range Rover Discovery.

Ключевые слова: коленчатый вал, вкладыш подшипника, коренная шейка, шатунная шейка, 
трение, износ, восстановительный ремонт двигателя, автосервис

�e increasing complexity and disruption of spare parts supply chains is driving demand for refurbishment 
services for internal combustion engine components. Adherence to high production standards, strict 
process requirements, and the quality of repair work are critical for extending the service life of ICEs 
and the time between overhauls. �e cranksha¢ is one of the most critically loaded components of a 
diesel engine. �is paper analyzes the root cause of cranksha¢ failure in a 6-cylinder V-engine installed 
in a Range Rover Discovery vehicle. �e analysis demonstrates that the failure was a direct consequence 
of substandard repair and refurbishment work. Inadequate lubrication of the main and connecting rod 
bearings resulted in excessive wear of the bearing shells, overheating of the friction components, and 
seizure of the cranksha¢ journals. �is ultimately led to catastrophic engine seizure and total cranksha¢ 
failure. A quality assessment of the repair work performed on the cranksha¢ was conducted to establish 
the failure mechanism.

Keywords: cranksha¢, bearings insert, root neck, connecting rod neck, friction, wear, engine repair, auto 
repair
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Введение

Спрос на услуги в области восстановительного 
ремонта двигателей зарубежных автомобилей 
находился на высоком уровне с момента насы-
щения автомобильного парка России подержан-
ными автомобилями из стран Европы, Азии 
и Америки. В последние годы он увеличился 
вследствие разрыва логистических цепей поста-
вок запасных частей, увеличения их дефицита. 
Нормативное регулирование рынка оказания 
услуг технического обслуживания и ремонта ав-
томобилей в нашей стране практически отсут-
ствует. Зачастую ремонтом и обслуживанием 
автомобилей занимаются неквалифицирован-
ные кадры в условиях гаражей — без необхо-
димого оборудования и инструмента, с нару-
шениями технологического процесса ремонта. 
Количество рекламаций и обращений в суд  
на возмещение издержек из-за некачественного 
выполнения работ постоянно растет. Становят-
ся актуальными оценка качества выполняемых 
ремонтных работ и исследование причин вы-
хода из строя деталей, узлов и агрегатов авто- 
мобилей.

В предложенной работе проанализированы 
причины выхода из строя V-образного шести-
цилиндрового двигателя внутреннего сгорания 
(ДВС), установленного после ремонта на авто-
мобиль Range Rover Discovery. Анализируемый 
дизель был восстановлен в условиях автосер-
висного предприятия, на которое ДВС поступил 
с признаками повышенного износа коренных  
и шатунных шеек коленчатого вала. После вос-
становительного ремонта двигатель заклинил 
на пробеге менее 100 км, в результате чего про-
изошел излом коленчатого вала по щеке между 
второй коренной и шатунной шейками. Цель 
работы — оценить качество выполнения ре-
монтных работ и соответствие технологии вос-
становления требуемой при характерных не-
исправностях, установить причины поломки 
коленчатого вала.

Оценка качества выполнения  
ремонтных работ по восстановлению 
коленчатого вала

Исследуемый дизель оснащен неполноопорным 
коленчатым валом с четырьмя коренными и ше-
стью шатунными шейками. Такие валы проек-
тируют в основном для уменьшения габаритных 
размеров ДВС. Неполноопорный коленчатый 

вал имеет меньшую жесткость по сравнению  
с полноопорной конструкцией, что влияет  
на нагруженность вала и характеристики кру-
тильных колебаний валопровода [1, 2]. Кру-
тильная податливость (величина, обратная 
крутильной жесткости) у таких валов, соот-
ветственно, выше, что приводит к увеличению 
амплитуды колебаний. Однако крутильные ко-
лебания вряд ли могли стать причиной поломки 
вала в рассматриваемом случае, поскольку при 
проектировании выполняется расчет валопро-
вода с учетом дополнительной нагрузки от кру-
тильных колебаний. Особенность шестицилин-
дровых V-образных двигателей с углом развала 
90° заключается в невозможности обеспечить 
равномерность вспышек в цилиндрах — ра-
бочие ходы в цилиндрах чередуются через 90°  
и 150° поворота коленчатого вала при его тради-
ционной конструкции, хотя она позволяет урав-
новесить силы инерции 1-го порядка без приме-
нения дополнительных валов с противовесами. 
Для равномерного чередования вспышек в со-
временных двигателях применяют коленчатый 
вал сложной конструкции со сдвоенными ша-
тунными шейками, смещенными друг относи-
тельно друга, и промежуточной щекой между 
ними (рис. 1). Анализ уравновешенности таких 
двигателей и механизм уравновешивания под-
робно рассмотрен в [3, 4].

Исследуемый коленчатый вал имеет подоб-
ную конструкцию. Ее недостатками являются 
сложность технологического процесса изго-
товления, уменьшение крутильной жесткости, 

Рис. 1. Общий вид исследуемого коленчатого вала
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необходимость применения специальных ме-
тодов расчета на прочность и по дополнитель-
ным нагрузкам с учетом крутильных колебаний. 
Основными причинами поломки таких валов 
могут быть усталостные разрушения [5], однако 
в рассматриваемом случае поломка произошла 
при незначительном пробеге после замены вала, 
что свидетельствует о другой причине выхода 
из строя [6]. К таковым относятся неудовлет-
ворительная организация смазки в двигателе, 
реже — длительная работа двигателя на макси-
мальных оборотах. Основные дефекты — зади-
ры шеек, сопровождаемые увеличением зазора 
в подшипнике, износом рабочих поверхностей  
с глубокими кольцевыми рисками, реже — пере-
грев и расплавление вкладышей [5]. Отметим, 
что исследуемый коленчатый вал имеет галтели 
в переходе от шейки к щеке, которые способ-
ствуют уменьшению концентрации напряже-
ний. При наличии галтели эпюра напряжений 
более равномерна и не имеет резких всплесков 
напряжений. Завод — изготовитель дизеля не 
рекомендует использовать различные методы 
восстановления коленчатого вала, рассмотрен-
ные авторами [7], руководствуясь сомнениями 
о соблюдении технологии выполнения ремонт-
ных работ [5].

Поломка коленчатого вала произошла  
на участке между второй шатунной и следую-
щей коренной шейками на переходе от шатун-
ной шейки к щеке (рис. 2).

Макроструктурный анализ коренных и ша- 
тунных подшипников (вкладышей) показы-
вает, что имеются явные признаки сухого или 

граничного трения (рис. 3). Шатунные шейки  
и щеки, прилегающие к ним в области поломки, 
имеют характерные перегреву цвета побежало-
сти (рис. 4, а, б). Коренной вкладыш (рис. 3, а) 
имеет многочисленные задиры и оплавления из-
за локального перегрева, причем указанные де-
фекты распределены неравномерно по ширине, 
что может свидетельствовать о некачественной 
сборке узла с перекосом. Шатунные вкладыши 
(рис. 3, б) также имеют следы сухого трения  
и значительного абразивного износа, задиров, 
борозд и оплавления, антифрикционный по-
верхностный рабочий слой шатунных вклады-
шей из баббита изношен и полностью отсутст- 
вует (красный цвет на рис. 3, б свидетельствует 
об износе промежуточного слоя вкладыша).

Особенности смазки узлов трения коленча-
того вала, анализ причин и последствий отказов 
показаны авторами [8–10]. Коренные и шатун-
ные подшипники коленчатого вала относятся 
к узлам, смазываемым под давлением. Масло  
к коренным подшипникам подается через от-
верстия во вкладышах и в блоке цилиндров. Ко-
ренные подшипники имеют канавки для подачи 
масла в полость коренной шейки коленчатого 
вала. Далее масло через отверстия в щеках ко-
ленчатого вала поступает к шатунным подшип-
никам. Таким образом, принудительная смазка 
под давлением коренных и шатунных шеек спо-
собствует сохранению постоянной масляной 
пленки на поверхности трения. Кроме смазы-
вания поверхностей трения масло выполняет 
функцию отвода теплоты и продуктов износа от 
зоны трения.

При отсутствии или недостаточном количе-
стве смазки в узле трения наблюдается гранич-
ное или сухое трение, которое сопровождается 
катастрофическим износом и перегревом тру-
щихся поверхностей (вкладышей и шеек ко-
ленчатого вала) [11, 12], что в итоге приводит  
к схватыванию поверхностей трения и заклини-
ванию коленчатого вала.

Для исследования влияния качества мотор-
ного масла на выход из строя коленчатого вала 
была выполнена экспертиза масла рассматри-
ваемого дизеля в испытательной лаборатории 
нефтепродуктов, которая свидетельствует о со-
ответствии основных показателей заявленным 
заводом-изготовителем.

Оценка качества выполнения ремонтных 
работ и соблюдения технологии восстановле-Рис. 2. Дислокация излома коленчатого вала
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ния работоспособности дизельного двигателя 
проводилась по контрольным замерам разме-
ров шеек коленчатого вала с учетом рекоменда-
ций [13–15]. Размеры (диаметры, мм) коренных 

и шатунных шеек в двух взаимно перпендику-
лярных плоскостях приведены ниже (здесь 1к — 
первая коренная шейка, 1ш — первая шатунная 
шейка и т. д.):

1к 1ш 2ш 2к 3ш 4ш 3к 5ш 6ш 4к

69,74 62,89 62,87 69,75 62,89 62,87 69,73 62,89 62,85 69,75 

69,75 62,88 62,87 69,74 62,88 62,87 69,72 62,88 62,86 69,74

Рис. 3. Состояние коренного (а) и шатунных (б) подшипников (вкладышей)

Рис. 4. Следы перегрева шатунной шейки (а) и щеки (б)
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Размеры коренных шеек коленчатого вала 
меньше номинала на 0,25…0,28 мм (номиналь-
ный размер завода-изготовителя 70 минус 0,01, 
т.  е. 69,99 мм). Это может свидетельствовать  
о шли-фовке коренных шеек под ремонтный 
размер, хотя завод-изготовитель не рекомендует 
обрабатывать шейки коленчатого вала под ре-
монтный размер. Установка на ремонтном пред-
приятии восстановленного коленчатого вала 
является нарушением технологического про-
цесса ремонта дизеля автомобиля Range Rover 
Discovery.

Размеры шатунных шеек меньше номинала 
на 0,10…0,13 мм (см. выше): номинальный раз-
мер завода-изготовителя 63 минус 0,01 мм, т. е. 
62,99 мм. Уменьшение размера могло произойти 
из-за износа в результате работы двигателя при 
недостатке смазки.

При обработке коленчатого вала под ре-
монтный размер маслоподводящие каналы мо-
гут засориться, в результате чего ухудшится 
смазка узлов трения. При опрессовке и продувке 
маслоподводящих каналов частей исследуемо-
го вала обнаружено падение давления с одной 

стороны поломки и выделение грязи из другой  
части вала.

Заключение

По результатам исследования можно сделать 
следующие основные выводы. 

1.  Одной из наиболее нагруженных дета-
лей дизельных двигателей является коленчатый 
вал. В работе выполнен анализ причин выхода 
из строя коленчатого вала шестицилиндрового 
V-образного двигателя, устанавливаемого на ав-
томобилях Range Rover Discovery.

2.  Причиной поломки коленчатого вала  
является нарушение условий смазки коренных 
и шатунных подшипников. Из-за масляного го-
лодания произошел чрезмерный износ вклады-
шей, перегрев узлов трения (коренных и шатун-
ных подшипников) и схватывание вкладышей  
с шейками коленчатого вала. В результате за-
клинивания коленчатый вал сломался.

Таким образом, ремонтные работы по вос-
становлению коленчатого вала дизельного дви-
гателя автомобиля Range Rover Discovery не 
были выполнены с надлежащим качеством.
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