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ОЦІНКА ВПЛИВУ КОМПЛЕКСУ КОНСТРУКТИВНИХ  
ТА РЕГУЛЮВАЛЬНИХ ПАРАМЕТРІВ ДИЗЕЛЯ ЧН12/14 НА  
ТЕПЛОНАПРУЖЕНІСТЬ І РЕСУРСНУ МІЦНІСТЬ ПОРШНЯ 

 
Характерною ознакою сучасного двигунобу-

дування є створення перспективних конструкцій 
автотракторних дизелів, що забезпечують досяг-
нення комплексу прогресивних показників по еко-
номічності, екологічності, відношенню міцності до 
маси, надійності, ресурсу та інших критеріїв якості 
при подальшому підвищенні потужності. За дани-
ми [1] очікуваний рівень їх форсування на 2015 р. 
перевищуватиме 35 кВт/л. При цьому для двигунів 
вантажних автомобілів та тракторів показники на-
дійності, за сучасними вимогами, є не менш важли-
вими, ніж економічності та екологічності. 

Підвищення рівня форсування вкрай негатив-
но впливає на теплонапруженість та ресурс деталей 
камери згоряння (КЗ). Це суттєво загострює задачу 
забезпечення ресурсної міцності (РМ) цих деталей, 
зокрема поршнів, на початкових стадіях їх проек-
тування.  

На практиці прогнозування РМ поршня здійс-
нюється шляхом розрахунку величини накопиче-
них пошкоджень за призначений ресурс. На наш 
погляд найбільш ефективним засобом прогнозу-
вання РМ поршня є використання підходу на осно-
ві рівняння Поспішила та енергетичного критерію 
Сосніна, відповідно до якого величина накопиче-
них пошкоджень залежить від сумісної дії процесів 
утоми та повзучості [2,3] fd sd
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де  – кількість циклів до руйнування матеріалу 

за умов -го циклу навантаження;  – критична 
величина питомої енергії розсіювання за умов цик-
лічної повзучості;  – питома енергія розсіюван-

ня при повзучості за умов -го циклу навантажен-
ня;  – кількість представницьких перехідних про-

цесів теоретичної нестаціонарної моделі експлуа-
тації двигуна;  – кількість однакових циклів на-
вантаження, що утворюють -тий перехідний про-

цес. 
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У цілому на величину  матеріалу поршня 

впливає його теплонапруженість та модель експлу-
атації двигуна. Головним фактором, що визначає 
теплонапруженість, є температурний стан (ТС) в 
зоні кромки КЗ.  

розр
fsd

ТС поршня залежить від особливостей конс-
трукції та властивостей матеріалу, умов теплообмі-
ну між робочим тілом та вогневою поверхнею 
днища поршня, інтенсивністю тепловідводу в гіль-
зу циліндрів та охолоджуюче масло [2,4-6]. На сьо-
годні визначено вплив на теплонапруженість та РМ 
умов теплообміну між робочим тілом та вогневою 
поверхнею днища поршня [2,5] та умов тепловід-
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воду від поршня в гільзу циліндрів [6]. Стосовно 
теплообміну між поршнем та охолоджуючим мас-
лом встановлено вплив різних способів масляного 
охолодження поршня на його теплонапруженість та 
РМ [2], але не визначено вплив на останню темпе-
ратури масла в діапазоні експлуатаційних наванта-
жень двигунів. 

Для забезпечення оптимальних показників 
якості конструкції автотракторних дизелів по еко-
логічності, економічності та надійності встанов-
люють певний кут випередження впорскування 
палива . Наприклад, для двигуна 4ЧН12/14 з но-

мінальною потужністю =100 кВт, за умов за-

безпечення надійності, прийнято = 18 гр.п.к.в. до 
ВМТ, для забезпечення показників екологічності – 

= 15 гр.п.к.в. При = 70 кВт прийнято 

Θ
ном
еN

Θ

Θ .ном
еN Θ = 

23,5 гр.п.к.в., що являється оптимальним з точки 
зору економічності. При цьому до сьогодні не до-
сліджувався вплив кута випередження впорскуван-
ня палива на теплонапруженість та РМ поршня. 

У зв’язку з означеним, метою роботи є експе-
риментально-розрахункове дослідження комплекс-
ного впливу на теплонапруженість та РМ поршня 
проміжного охолодження повітря, наявності водо-
масляного теплообмінника та кута випередження 
впорскування палива. 

Для досягнення поставленої мети в роботі ви-
значено такі задачі: 

1. Аналіз впливу конструктивних та регулю-
вальних параметрів двигуна на його ТС. 

2. Прогнозування РМ поршня при врахуванні 
комплексу впливових факторів на його теплонап-
руженість. 

Об’єктом дослідження виступав автотрактор-
ний дизель типу 4ЧН12/14. Для визначення ТС по-
ршня, його було оснащено термопарами. Матеріал 
поршня – сплав АЛ25. 

При вирішенні першої задачі визначався рі-
вень температур масла, води та температури від-
працьованих газів при наявності водомасляного 
теплообмінника або масляного радіатора, наявності 
проміжного охолодження повітря та зміні кута 

=15÷23,5 гр.п.к.в. до ВМТ. Результати дослі-
дження подано на рис.1,2 
Θ

За отриманими результатами (рис.1) встанов-
лено, що при зміні  з 18 до 15 гр.п.к.в. до ВМТ 
для дослідного двигуна з проміжним охолоджен-
ням повітря та водомосляним теплообмінником 
при =100 кВт температура відпрацьованих 

газів збільшується на 36 °С, а для двигуна без про-
міжного охолодження повітря та з масляним радіа-
тором при =70 кВт – на 27 °С. Це свідчить 

про необхідність дослідження ТС поршня при різ-
них значеннях 

Θ
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Рис. 1. Дослідження впливу Θ  на температуру 

відпрацьованих газів 
––––––––––– дизель 4ЧН12/14, =70 кВт, без 
проміжного охолодження повітря, масляний ра-

діатор; ––  ––  ––  ––  дизель 4ЧН12/14, 
=100 кВт, проміжне охолодження повітря, 

водо-масляний теплообмінник 

ном
еN

ном
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Рис. 2. Результати експериментального дослі-
дження впливу конструктивних параметрів  
на температуру масла та води  при  мt вt

Θ =18 гр.п.к.в. до ВМТ 
––––––––––– дизель 4ЧН12/14, =70 кВт, без 
проміжного охолодження повітря, масляний ра-

діатор; ––  ––  ––  ––  дизель 4ЧН12/14, 
=100 кВт, проміжне охолодження повітря, 

водомасляний теплообмінник 

ном
еN
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З рис. 2 видно, що температура масла для роз-

глянутих варіантів конструкцій на режимах макси-
мального навантаження майже не відрізняється при 

=70 кВт різниця складає 3 °С, водночас для ре-eN
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жиму мінімального навантаження ця різниця пере-
вищує – 20 °С.  

Дослідження ТС поршня дизеля 4ЧН12/14 при 
=70 кВт проводилось для варіанту без промі-

жного охолодження повітря та при наявності мас-
ляного радіатора для двох значень кута  – 18 і 
23,5 гр.п.к.в. Результати експерименту наведено на 
рис.3,а.  
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Рис.3. Температурний стан кромки КЗ поршня 
а) в залежності від Θ ; б) в залежності від типу 

та наявності охолодження; 
1 – без проміжного охолодження повітря, без 
охолодження поршня маслом; 2 – проміжне  

охолодження повітря, струминне охолодження 
поршня маслом, водомалсяний теплообмінник; 3 

– без проміжного охолодження повітря,  
струминне охолодження поршня маслом,  

масляний радіатор 
 

Видно, що зміна  практично не впливає на 
ТС кромки камери згоряння поршня, різниця для 
режиму = 70 кВт складає 6 °С.  

Θ

.ном
еN

На рис. 3,б наведено порівняльний аналіз 
впливу конструктивних факторів на ТС кромки КЗ 
поршня. Видно, що температури в зоні кромки КЗ 
суттєво відрізняються, як на режимах малих наван-
тажень, так і на режимах номінальної потужності. 
Тут залежності 1 та 2 відповідають експеримента-
льним даним, отриманим в [2]. Залежність 3 отри-

мана шляхом інтерполяції експериментальних да-
них рис.3,а.  

За даними рис.3,а,б виконано розрахунок ве-
личини накопичених пошкоджень в матеріалі по-
ршня дослідного дизеля за методикою [3] для варі-
анту трактора 3-ї категорії та при наявності промі-
жного охолодження повітря та без нього, для конс-
трукції з масляним охолодженням поршня та без. 
Результати розрахунків наведено на рис.4.  
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Рис. 4. Результати розрахунків величини  

накопичених пошкоджень в матеріалі поршня 
(позначення відповідають рис.3) 

 
Видно, що для конструкції без проміжного 

охолодження повітря та без масляного охолоджен-
ня поршня розрахунковий момент руйнування до-
сягається при форсуванні тракторного дизеля до 

= 21,2 кВт/л. При цьому для конструкції з мас-

ляним охолодженням поршня маємо = 0,55. 

Для конструкції з проміжним охолодженням повіт-
ря та масляним охолодженням поршня – = 

0,2. Це дозволяє зробити висновок про необхідність 
врахування множини конструктивних факторів при 
прогнозуванні РМ поршнів форсованих автотрак-
торних дизелів на стадії їх проектування. 

лN
розр
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розр
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При цьому встановлено, що незважаючи на 
підвищення температури відпрацьованих газів при 
зменшенні кута випередження впорскування пали-
ва температура поршня не змінюється.  

Подальший напрямок робіт передбачає аналіз 
впливу особливостей робочого процесу на ТС та 
РМ поршнів. 
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ИССЛЕДОВАНИЕ ДЕФОРМИРОВАНИЯ РЕЗЬБОВОГО СОЕДИНЕНИЯ 
ГОЛОВКИ И БЛОКА ЦИЛИНДРОВ ПОРШНЕВОГО ДВИГАТЕЛЯ 

 
Введение 
Экономичное использование энергоресурсов 

и повышение экологичности тепловых машин 
представляет важную задачу современного двига-
телестроения, что неизбежно связано с проблемой 
совершенствования механических элементов дви-
гателя. Особенно важной эта проблема является 
для узлов, соединяющих отдельные детали в еди-
ную конструкцию. Традиционно одним из наибо-
лее сложных соединений тепловых поршневых 
двигателей является узел крепления блока и голов-
ки цилиндров. Сложность геометрической формы, 
наличие большого числа крепежных элементов, 
разнородные материалы уплотняющей прокладки и 
сопрягаемых деталей, а также комплексное воздей-
ствие механических и тепловых нагрузок, приводит 
к необходимости тщательной конструктивной про-
работки этих узлов. Особую актуальность эта про-
блема представляет  при разработке двигателей 
Стирлинга, где рабочее давление в несколько раз 
превышает пиковое давление в традиционных 
ДВС.  

Традиционно при разработке узла сопряжения 
блока и головки цилиндров используют стандарт-
ные методики назначения усилий затяжки, исходя 
из условия нераскрытия стыка, успешно применяе-
мого для большинства фланцевых групповых резь-
бовых соединений (ГРС), например, химической 
аппаратуры. В то же время известно, что ГРС при-
меняемые в двигателестроении имеют ряд сущест-
венных функциональных отличий от соединений, 
используемых в других отраслях техники. Как по-
казано в работе [1], затяжка крепежа вносит суще-
ственные искажения в первоначально заданную 
форму прецизионных поверхностей зеркала цилин-

дра, что приводит к росту кинематических потерь, 
снижению ресурса и экономичности двигателя. 
Экспериментально установлено и то, что сущест-
вующие технологические приемы сборки не обес-
печивают оптимального характера соединения бло-
ка и головки цилиндров [2,3].  При явных различи-
ях локальной жесткости головки и блока цилинд-
ров в различных зонах расположения крепежных 
элементов, моменты затяжки устанавливаются рав-
ными. Очевидно, что назначение уровня затяжки 
всех крепежных элементов по уровню максималь-
ного необходимого усилия в одной зоне  приводит 
к необоснованному росту массогабаритных харак-
теристик двигателя и неоправданному повышению 
материалоемкости деталей. Решение этой пробле-
мы может быть достигнуто путем применения вы-
сокотехнологичных методов расчетно-
экспериментального исследования, например, го-
лографической интерферометрии в сочетании с 
конечно-элементным математическим моделирова-
нием, как показано в работах [4,5].  Однако суще-
ствует  и другая важная проблема обеспечения на-
дежности работы ГРС двигателя, которая сущест-
венно влияет на конструктивное совершенство все-
го изделия. Проблема эта состоит в рациональном 
выборе размещения на блоке цилиндров резьбовых 
отверстий для крепления головки двигателя. 

Экспериментальная часть 
Экспериментальные исследования деформи-

рования блока цилиндров ДВС при затяжке крепе-
жа головки цилиндров позволили установить, что 
помимо существенного влияния усилий затяжки на 
деформацию зеркала цилиндра,  происходит и  зна-
чительное изменение пространственного положе-
ния оси резьбового крепежа. На рис.1 показаны 
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