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Перелік умовних позначень 

 

НТУ - Національний транспортний університет 

КТЗ - колісний транспортний засіб 

ДВЗ - двигун внутрішнього згоряння 

МТА - машино-тракторний агрегат 

ВИМ - всеросійський науково-дослідний інститут механізації 

сільського господарства 

НАТИ - науково-дослідний тракторний інститут 

ВГ - відпрацьовані гази 

ШР - шкідливі речовини 

ПНВТ - паливний насос високого тиску 

САРЧ - система автоматичного регулювання частоти 

ККД - - коефіцієнт корисної дії 

СО - оксид вуглецю 

СО2 - двооксид вуглецю 

СН - вуглеводні 

NOx - оксиди азоту 

С - тверді частки (сажа) 
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ВСТУП 

Життя теперішнього суспільства неможливо уявити без транспорту. 

Сучасна людина використовує транспорт у всіх своїх справах: щоб перевести 

товари чи вантажі, щоб доїхати в необхідне місце, щоб виконати певні 

роботи. З усіх видів транспорту найбільш поширеними є колісні транспортні 

засоби, які мають цілий ряд переваг перед іншими видами, а саме: 

мобільність, зручність при використанні, невисока вартість, 

функціональність. Саме колісні транспортні засоби, в теперішній час, стали 

незамінними для існування людини, але експлуатація транспортних засобів 

приводить до забруднення навколишнього середовища та витрат великої 

частини енергетичних ресурсів, тому однією з основних проблем на 

сучасному етапі розвитку всього суспільства є збереження навколишнього 

середовища та економне використання енергетичних ресурсів. 

Найпоширенішими джерелами енергії на колісних транспортних 

засобах (КТЗ) є двигуни внутрішнього згорання (ДВЗ), які використовуються 

на автомобілях, комбайнах і тракторах. В майбутньому процес 

вдосконалення ДВЗ повинен бути направлений на підвищення паливної 

економічності, що дасть змогу підвищити їх експлуатаційні властивості, і 

забезпечити зменшення викидів шкідливих речовин в атмосферу. 

Сучасні тенденції розвитку автомобілебудування направленні на 

розширення використання дизелів на колісних транспортних засобах, так як 

вони мають низку переваг, зокрема нижча витрата палива на 20-30 % в 

порівняні з бензиновими двигунами. Отже основним завданням в 

подальшому розвитку двигунобудування є покращення екологічних та 

економічних показників двигунів шляхом вдосконалення процесів 

паливоподачі та згорання. 

Актуальність теми. Підвищення паливної економічності двигунів 

(КТЗ) при виконанні технологічних сільськогосподарських операцій є одним 
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з основних напрямків діяльності, що забезпечить зниження собівартості 

сільськогосподарської продукції. 

Відомо, що система двигун-споживач КТЗ при виконанні 

технологічних сільськогосподарських операцій є коливальною системою, що 

виконує роботи в неусталених режимах. Неусталені навантаження 

спричиняють пружні коливання в елементах трансмісії, що призводять до 

незворотного розсіювання частини енергії двигуна, яка витрачається на 

подолання цих коливань. Такі втрати енергії є нецільовими. Величини і 

характер коливань впливають на економічні і екологічні показники двигуна 

КТЗ, які, в свою чергу, залежать від способу регулювання частоти обертання 

колінчастого вала двигуна. 

В наш час на універсальних КТЗ сільськогосподарського призначення 

найбільшого поширення отримали всережимні регулятори частоти 

обертання, які підтримують приблизно постійну швидкість при русі КТЗ під 

час виконання технологічних сільськогосподарських операцій. 

Але, досвід проектування і дослідження систем автоматичного 

регулювання частоти (САРЧ) дизелів, накопичений на кафедрі «Двигуни і 

теплотехніка» НТУ, свідчить, що застосування на дизелях КТЗ всережимних 

регуляторів не завжди виправдане, а найдоцільнішим є застосування 

універсальних регуляторів. 

Для розширення можливостей ефективного використання КТЗ, 

підвищення їх економічних та екологічних показників, при роботі за 

неусталених режимів з врахуванням специфіки виконання технологічних 

сільськогосподарських операцій проведення досліджень в цьому напрямку є 

актуальною задачею. 

Зв'язок роботи з науковими програмами, планами, темами. Робота 

виконана відповідно плану науково-дослідних робіт «Поліпшення паливної 

економічності та екологічних показників транспортних засобів 

удосконаленням систем регулювання та використання альтернативних 

палив» №0110U000128 та «Використання альтернативних палив та 
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удосконалення систем регулювання та живлення двигунів колісних 

транспортних засобів. Розробка та дослідження систем живлення двигунів 

колісних транспортних засобів» №0112U008409, які виконуються кафедрою 

«Двигуни і теплотехніка» НТУ. 

Метою роботи є підвищення паливної економічності і зменшення 

викидів шкідливих речовин (ШР) з відпрацьованими газами (ВГ) дизелів за 

неусталених режимів роботи КТЗ зменшенням нецільових втрат вибором 

оптимального способу регулювання частоти обертання колінчастого вала. 

Для досягнення поставленої мети вирішувалися такі задачі: 

- розробка макетного зразка універсального регулятора на базі 

паливного насосу високого тиску (ПНВТ) 4УТН-М, який забезпечує: 

всережимне; однорежимне; комбіноване; гранично-всережимне регулювання; 

- уточнення динамічної математичної моделі САРЧ дизеля з 

всережимним та гранично-всережимним регуляторами при роботі КТЗ за 

неусталених режимів; 

- складання статичної математичної моделі КТЗ з дизелем для 

визначення економічних і екологічних показників КТЗ 

сільськогосподарського призначення відповідно до вимог Правил ЄЕК ООН 

№96;  

- проведення безмоторних досліджень ПНВТ з універсальним 

регулятором та моторних випробовувань дизеля Д-241 з різними системами 

регулювання; 

- проведення дорожніх випробовувань трактора МТЗ-80 з різними 

типами САРЧ; 

- розробка методики визначення коефіцієнта розсіювання енергії; 

- перевірка адекватності математичних моделей САРЧ дизеля. 

Об’єктом досліджень є вплив типу САРЧ обертання колінчастого вала 

дизеля на паливну економічність і викиди ШР з ВГ в неусталених режимах 

руху КТЗ. 
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Предметом досліджень є паливна економічність та екологічні 

показники трактора з дизелем при роботі за неусталених режимів з різними 

типами САРЧ. 

Методи досліджень, що використовувались при виконанні роботи, 

включали в себе експериментальні методи, за допомогою яких було 

визначено: на безмоторному стенді - швидкісні характеристики ПНВТ 4УТН-

М при застосуванні різних типів регуляторів; на моторному гальмівному 

стенді - паливо-економічні та енергетичні показники дизеля Д-241 при 

використанні різних типів регулювання його потужності в широкому 

діапазоні зміни швидкісних та навантажувальних режимів. За отриманими 

даними вдосконалено математичні моделі роботи дизеля. Проведено дорожні 

випробовування трактора МТЗ-80 для визначення впливу типу регулювання 

потужності дизеля на паливну економічність. Розрахунковими методами 

визначено коефіцієнт розсіювання енергії та екологічні показники при 

врахуванні величини розсіювання енергії при русі КТЗ з різними типами 

САРЧ ґрунтовою дорогою з різними значеннями нерівностей мікропрофілю. 

Наукову новизну отриманих результатів роботи складають: 

- уточнена математична модель руху КТЗ в умовах неусталених 

режимів, що враховує розсіювання частини енергії в коливальному процесі. 

В моделі вперше запропоновано метод розрахунку сумарного коефіцієнта 

розсіювання енергії в коливальному процесі при коливаннях крутного 

моменту двигуна. 

- визначено, що обмеження коливань рейки ПНВТ в сторону 

збільшення подачі палива покращує паливну економічність і знижує викиди 

шкідливих речовин з відпрацьованими газами при роботі КТЗ за умов 

неусталених режимів руху. 

- розроблена методика оцінювання  економічних і екологічних 

показників двигуна при імітації руху КТЗ за неусталених режимів. 
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Практичне значення отриманих результатів роботи становлять: 

- розроблений та виготовлений макетний зразок універсального 

регулятора на базі всережимного регулятора ПНВТ 4УТН-М; 

- показники витрати палива дизелем Д-241 трактора МТЗ-80 під 

час руху дорогою з різними ступенями  нерівностей її мікропрофіля при русі 

трактора з всережимним і гранично-всережимним регуляторами. 

- отримані числові значення коефіцієнтів розсіювання енергії, що 

враховують величину втраченої енергії при русі КТЗ, який обладнаний 

всережимним та гранично-всережимним регуляторами. 

Результати роботи прийняті для використання в ПАТ «АвтоКрАЗ» та 

ДП «ДЕРЖАВТОТРАНСНДІПРОЕКТ». 

Особистий внесок здобувача. Всі основні результати, що подані до 

захисту, отримані здобувачем самостійно та опубліковані в 23 наукових 

працях. Робота [5] виконана одноосібно. У роботах, виконаних у 

співавторстві, здобувачу належить: проведення досліджень по впливу типу 

регулятора на витрату палива дизелем за неусталених режимів руху [2, 3, 16, 

17, 21, 22]; уточнення методики визначення коефіцієнта в’язкого тертя [4]; 

проведення випробувань на безмоторному та моторному стендах 

універсального регулятора ПНВТ та дорожніх випробувань трактора МТЗ-80 

з різними типами САРЧ [1, 6, 7, 8, 9, 10, 11, 13, 15, 18, 19, 20, 23]; розробка 

математичної мотелі по визначенню впливу типу регулятора на сумарну 

токсичність дизеля за методикою Правил ЄЕК ООН №96 [12]; розробка 

схеми універсального регулятора частоти обертання двигуна внутрішнього 

згоряння, на яку в співавторстві отримано патент України на корисну модель 

№58405 [14]. 

Апробація результатів дисертації. Основні положення дисертації 

доповідалися та обговорювалися на: 9-12 Міжнародній науково-технічній 

конференції «НАУКА – освіті, виробництву, економіці» Білоруського 

національного технічного університету в 2011-2014рр. (м. Мінськ), 68-70 

науково-технічних конференціях професорсько-викладацького складу, 
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аспірантів, студентів та співробітників відокремлених структурних 

підрозділів НТУ 2012-2014 р.р. (м. Київ), 1-ій Міжнародній науково-

технічній конференції «Компютерно-інтегровані технології у виробництві та 

освіті», в Луцькому національному технічному університеті 2012р. (м. 

Луцьк), 7 Міжнародній науково-практичній конференції «Сучасні технології 

та перспективи розвитку автомобільного транспорту» в Житомирському 

державному технологічному університеті 2014 р. (м. Житомир). 

Публікації. За темою дисертаційної роботи опубліковано 23 роботи, в 

тому числі 12 у фахових виданнях України, 1 – у іноземному виданні 8 – у 

матеріалах апробаційного характеру, отримано 1 патент на корисну модель, 

та 1 свідоцтво про реєстрацію авторського права на твір. Одну роботу 

виконано без співавторів. 

Обсяг і структура дисертації. Робота складається з вступу, п’яти 

розділів, загальних висновків, додатків і списку використаних джерел. 

Загальний обсяг дисертації становить 206 сторінок, включаючи 165 сторінок 

основного тексту, 22 таблиці, 78 рисунків, 5 додатків та список використаних 

джерел з 152 найменувань. 
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РОЗДІЛ I. АНАЛІЗ ДОСЛІДЖЕНЬ РЕЖИМІВ РОБОТИ ДИЗЕЛІВ 

КТЗ, ВПЛИВ СПОСОБУ РЕГУЛЮВАННЯ ДИЗЕЛЯ НА ЙОГО 

ЕКОНОМІЧНІ І ЕКОЛОГІЧНІ ПОКАЗНИКИ В ПРОЦЕСІ 

ЕКСПЛУАТАЦІЇ. 

 

1.1 Режими роботи двигунів транспортних засобів в процесі 

експлуатації. 

 

Широкого поширення в сільському господарстві та інших галузях 

господарської діяльності людини отримали універсальні колісні трактори, які 

використовуються приблизно однаковий період часу, як для виконання 

технологічних операцій так і для транспортних робіт. На таких тракторах 

використовуються всережимні регулятори частоти обертання дизеля для 

підтримання приблизно постійної швидкості обертання колінчастого вала 

при виконанні технологічних сільськогосподарських операцій. Для двигунів 

універсальних колісних тракторів характерна їх робота за неусталених 

режимів, як при технологічних, так і при транспортних роботах. 

Дослідженню режимів роботи двигунів транспортних засобів за різних 

умов їх експлуатації присвячено багато робіт [1-38]. 

Найгрунтовніші дослідження роботи двигунів провели: Д.А. Рубець 

[2,3], Г.Н. Злотин [4], Б.С. Фалькевич [6], Болтінський В.І. [7,17], Веліканов 

Д.І. [2,3],  В.М. Архангельський [8], Н.К. Куликов [9,10], В.С. Мусатов [11], 

М.І. Лур’є [12] та ін. 

Цими дослідженнями доведено, що основними режимами роботи 

двигуна при русі транспортних засобів за різних умов є часткові 

навантажувальні та швидкісні режими, які безперервно змінюються. 

Вищезгадані автори проводили дослідження на транспортних засобах, як 

з бензиновими двигунами, так і з дизелями. З аналізу цих робіт робимо 

висновок, що всі двигуни працюють основний час в часткових режимах з 
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використанням потужності біля 50%, і тільки при русі на позаміських 

магістралях ступінь використання автомобіля збільшується. 

Дослідження режимів роботи, що були проведені під керівництвом Д.І. 

Веліканова [1] показали, що при русі по місту двигун автомобіля до 88%, а за 

містом при русі по шосе до 70% часу працює на часткових швидкісних 

режимах. 

Авторами роботи [39] було встановлено, що при експлуатації автомобіля 

з дизелем в міських умовах руху переважають режими роботи двигуна з 

невисокою частотою обертання колінчастого вала двигуна і невеликим 

навантаженням, які характеризуються погіршенням паливної економічності. 

Крім того, велику частину складають неусталені режими роботи, які 

відрізняються від усталених режимів значенням коефіцієнта надміру повітря, 

температурного режиму камери згорання і паливною економічністю. 

В залежності від призначення дизелів вони експлуатуються за різних 

режимів. Для транспортних дизелів найбільш характерними умовами 

експлуатації є робота в умовах швидкозмінних навантажень, переважно за 

неусталених режимів (наприклад міські перевезення) і робота при відносно 

стабільному навантаженні, переважно за усталених режимів (рух в умовах 

магістралі). Згідно з дослідженнями [40,41] біля 90% часу двигуни працюють 

за неусталених режимів. Це зумовлюється постійно змінними умовами руху і 

частою дією на важіль керування з боку водія. Автори [42,43] встановили, що 

в залежності від умов руху транспортного засобу, дизелі можуть мати 

практично будь-які швидкісні і навантажувальні режими в області, що 

обмежується характеристиками 1, 2, 5, які зображені на рис 1.1. 

Такий же діапазон частот обертання і навантажень характерний і для 

автотракторних дизелів сільськогосподарських машин, які експлуатуються в 

транспортних умовах. Дизелі сільскогосподарських машин, що виконують 

технологічні операції, працюють в основному на режимах граничної [44] 

регуляторної характеристики рис 1.1 
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Рисунок 1.1 - Швидкісні характеристики дизеля 

 

Згідно з дослідженнями [45] дизеля КамАЗ-740 повністю завантаженого 

автомобіля КамАЗ-5320 повною масою 16т. в умовах інтенсивного міського 

руху, 62% часу двигун працює в діапазоні частот обертання 0,48-0,67 від 

номінальної частоти, а в області номінальної частоти обертання – не більше 

2,5%. Аналогічний розподіл режимів роботи отриманий [46] дослідниками 

для дизелів вантажних автомобілів КамАЗ-5320 (крива 1 на рис. 1.2) і МАЗ-

500 (крива 2 на рис. 1.2). Тривалість роботи цих дизелів на режимах 

номінальної потужності не перевищує 1,5% під час міжміських перевезень і 

знижується до 0,4-0,5% в умовах міського циклу. В міських умовах двигуни 

працюють з середньою частотою обертання, що дорівнює 60-70% від 

номінальної, і з навантаженням, що дорівнює 40-60% від повного 

навантаження рис 1.2. 
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Рисунок 1.2 - Розподіл режимів роботи дизеля 

 

В роботі [47] встановлено, що високий рівень завантаженння міських 

магістралей і постійні зупинки автомобіля приводять до того, що 

протяжність руху з усталеною швидкістю в загальному балансі часу в місті 

складає біля 30%, а протяжність ділянок розгону і гальмування складає 30-

80% загального шляху, який пройшов автомобіль. 

Автори робіт [48, 49] вважають, що за неусталених режимів роботи, 

наприклад при розгоні, зміна значень ефективних показників двигуна 

визначається зміною індикаторних показників і затрат на зміну кінетичної 

енергії при розгоні обертових мас двигуна. При цьому відносні величини 

зміни затрат кінетичної енергії у колісних транспортних засобів з дизелями 

значно вищі, ніж у колісних транспортних засобів з бензиновими двигунами, 

через значні маси маховика, деталей циліндро-поршневої групи та 

кривошипно-шатунного механізму. 

Дослідження утворення шкідливих речовин в двигунах за різних умов 

роботи, проведене авторами [50] показало, що найінтенсивніше утворення 
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оксидів азоту (NOХ) спостерігається за навантажувальних та неусталених 

режимів руху. 

Отже, при русі КТЗ постійно змінюється швидкісний режим та 

наватаження на двигун. Якщо взяти до уваги специфіку експлуатації 

двигунів сільскогосподарських машин і автомобілів, які задіяні на 

транспортних роботах в сільскому господарстві, можна зробити висновок, що 

частка усталених режимів дуже незначна, а основний час дизелі 

сільскогосподарських машин працюють за неусталених режимів. 

В роботі [51] відзначається, що неусталені режими є найбільш типовими 

режимами роботи для всіх типів автотракторних двигунів, що відрізняються 

великою різноманітністю. В процесі експлуатації двигунів найчастіше 

зустрічаються неусталені режими роботи, які супроводжуються одночасною 

зміною таких показників: частоти обертання, навантаження і теплового стану 

двигуна. 

Дослідженням автомобільних двигунів за неусталених режимів роботи і 

зокрема на режимах розгону [48, 49] встановлено, що основними причинами 

погіршення енергетичних та економічних показників двигуна є 

невідповідність теплового стану двигуна і показників роботи окремих його 

систем новому режиму роботи, погіршення процесів наповнення циліндрів, 

порушення сумішоутворення і процесу згоряння, вплив інерції рухомих мас. 

Ступінь погіршення показників двигуна залежить від початкового положення 

органа керування подачі палива або горючої суміші, та закону його зміни 

переміщення. 

Дослідженням режимів роботи автотракторних двигунів, а також впливу 

режимів роботи на динамічні і економічні показники, а також на надійність 

та довговічність автомобілів та тракторів присвячені роботи Е.А. Чудакова, 

В.Н. Болтінського, В.С. Фалькевича, Л.В. Клименко, Д.А. Рубця, В.М. 

Архангельского, М.І. Лурьє та ін. 

На режим роботи тракторного двигуна значний вплив має закон зміни 

навантаження на зчіпному пристрої, при використанні трактора в складі 
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машинно-тракторного агрегата (МТА). За даними НАТИ [52] тягові зусилля 

на зчіпному пристрої трактора в МТА змінюються за законом Гаусса-

Лапласа і коливаються в широких межах. Наприклад, частотний спектр 

тягового опору плуга змінюється від 0 до 10 Гц.  

Для тракторних агрегатів степінь нерівномірності навантаження 

коливається за даними роботи [53] в межах від 0,12 до 0,35, при цьому 

навантаження змінюється по амплітуді та частоті. 

Дослідженнями проведеними ВИМом встановлено розподіл затрат часу 

та енергії на виконання різних сільськогосподарських робіт. Їх результати 

приведені в таблиці 1.1 

 

Таблиця 1.1 - Затрати часу та енергії на виконання різних типів 

сільськогосподарських робіт 

 

Вид робіт Затрати часу, % Затрати енергії, % 

Оранка 6,9-10 15,5-24,5 

Лущення 1,7-2,9 2,9-5,7 

Культивація 3,5-4,8 6,5-14,2 

Боронування 2,2-2,8 4,2-5,9 

Посів 1,6-6,4 2,6-8,7 

Прикатування посівів 0,3-1,6 0,5-2,3 

Міжрядний обробіток 1,9-7,2 1,6-8,8 

Збирання врожаю 11,6-22,2 12,5-20 

Транспортні роботи 29,7-36,7 16,1-24,8 

Інші роботи 13,9-27,3 10,4-15,2 

 

Згідно з дослідженнями В.І. Болтінського [36, 37, 38] були встановленні 

аналітичні вирази, які дозволяють розрахунковим шляхом, за неусталених 

режимів, визначити показники та побудувати характеристику дизеля, що 

працює в неусталених режимах. В.І. Болтінським було також встановлено, 
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що при сільськогосподарських роботах використання потужності двигуна 

складає біля 60-95 %. Причому ця величина має тенденцію до зниження [54]. 

Необхідно відзначити, що частка використовуваної потужності на різних 

видах робіт, яка отримана різними авторами відрізнялась, це можна пояснити 

різними умовами їх проведення. 

Багато науковців займалися пошуками шляхів зниження питомої витрати 

палива і оптимізації роботи дизелів з точки зору паливної економічності. 

Серед них такі як: П.І.Андрусенко, К.Є.Долганов, Ю.Ф.Гутаревич, 

А.Ф.Головчук, І.Є.Каньковський, В.Н.Болтінський, А.А.Болотін, 

Ю.К.Киртабай, А.А.Грунауер, В.Н.Емінбейлі, А.Є.Агеєв, Н.С.Ждановський, 

А.В.Ніколаєнко, Є.А.Козмодемянов, Л.Г.Гром-Мазнічевський, В.І. ахарчук, 

Л.Ф.Кормаков, В.Н.Шалягін та інші. Вони встановили, що найкращу паливну 

економічність дизель показує тоді, коли його завантаженість складає 80-90 % 

і носить рівномірний характер. 

За даними автора роботи [55], середнє експлуатаційне значення 

завантаження дизеля енергонасичених тракторів зазвичай не перевищує 50%, 

а найбільша частка енерговитрат припадає на транспортні та інші низько 

енергоємнісні роботи. Приблизний розподіл робіт по їх енергоємності 

наведено на рис. 1.3. 
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Рисунок 1.3 - Середньорічні завантаження дизеля трактора. 

 

За результатами досліджень автор [56] для підвищення завантаженості 

дизеля під час польових робіт пропонує: 1) підвищити використовувану 

потужність машинно-тракторного агрегата до номінального (максимального) 

значення, що розвиває дизель; 2) знизити  номінальну потужність дизеля до 

ефективного значення. 

Щоб вибрати режим роботи дизеля під час експлуатації, використовують 

в основному всережимний автоматичний регулятор частоти обертання 

колінчатого вала, яким оснащуються дизелі та який є невід’ємною частиною 

паливної апаратури. Цей напрям досліджували Н.Н. Настенко, А. Янте, П.І. 

Андрусенко, Є.М. Блаженов, К.Є. Долганов, Ю.Ф. Гутаревич, А.Г. Говорун, 

А.Ф. Головчук, В.Н. Болтинський, Б.Б. Чагар, В.І. Шестухин, та ін..  Вони 

запропонували на польових роботах для вибору експлуатаційних режимів 

роботи дизеля використовувати всережимний регулятор, а на транспортних 
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роботах і холостих переїздах – однорежимне або дворежимне регулювання 

шляхом переключення на цей режим універсального регулятора. 

Однак, на польових роботах зниження частоти обертання колінчастого 

вала дизеля для тягово-приводних агрегатів, які використовують вал відбору 

потужності, є недоцільним, тому що це призводить до порушення 

технологічного процесу при виконанні агротехнічних операцій. Для таких 

агрегатів доцільно переходити на часткові режими без порушення частоти 

обертання колінчастого вала дизеля шляхом всережимного регулювання. 

Висновком з наведених даних на рис. 1.3, є те, що найбільша частина 

робіт КТЗ припадає на виконання транспортних робіт. Частка використання 

тракторів на транспортних роботах невпинно зростає, за даними деяких 

досліджень, на теперішній час вона в середньому складає 60-75%. Зокрема, 

транспортні роботи, що виконуються тракторами у США більше 35%, у 

Німеччині цей показник становить 75%, а у Франції майже 90%. 

При такому завантажені питома витрата палива дизеля не обмежена 

будь-якими стандартами і технічними умовами та значно вища за 

номінальну. Так, за даними НАТИ, при завантаженні дизеля на 90% питома 

витрата палива у 1,09 рази нижча, ніж при завантажені на 50%. 

В Україні основна маса тракторів використовується при обробці земель 

сільськогосподарського призначення. За даним ДЕРЖКОМСТАТУ 

УКРАЇНИ [57,58, 59,60, 61, 62, 63, 64, 65, 66, 67], посівні площі в Україні за 

останні 20 років майже не змінилися, при цьому кількість тракторів, що 

задіяні при обробці земель значно зменшилася майже в 1,5 рази. 

Витрати палива при цьому для оброблення посівних площ змінювалося 

згідно з графіком на рис. 1.4, і в останні п’ять років кількість палива, що 

споживається у сільському господарстві майже незмінна. 
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Рисунок 1.4 - Графік споживання палива у сільському господарстві. 

 

Науковими дослідженнями, проведеними різними авторами 

[68,69,70,71,72], встановлено, що під час виконання транспортних та 

польових робіт дизель більшу частину часу працює за неусталених режимів, 

які призводять до збільшення витрати палива. 

Дослідження режимів роботи тракторних дизелів, а також види і 

характеристики навантажень були проведені Болтінським В.І. 

Дослідження таких вчених, як Долганов К.Є., Гутаревич Ю.Ф., Головчук 

А.Ф., Каньковський І.Є. та багатьох інших, довели значне підвищення 

експлуатаційної витати палива при роботі дизеля транспортного засобу при 

неповному завантаженні. 

В роботі В.І. Болтинського, показано, як за неусталених навантажень 

змінюється робочий процес двигуна і порушується робота системи 

регулювання подачі палива. Це впливає на величину крутного моменту, що 

розвиває двигун та його потужність. Тому за думкою авторів [36] 

характеристика двигуна за неусталених режимів значно відрізняється від 

статичних режимів. 

В роботі [73] відмічено, що при роботі двигуна по коректорній гілці (з 

перевантаженням) на величину крутного моменту практично впливає лише 

порушення робочого процесу. Тому, як при прискорені так і при сповільнені, 

в цьому випадку, крутний момент, який розвиває двигун, зменшується. 
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Вплив порушення робочого процесу при розгоні більш значний, ніж при 

гальмуванні за однакових абсолютних значень кутового прискорення. Це 

можна пояснити погіршенням наповнення циліндрів при прискорені через 

зменшення інерційного наддуву, а також збідненням робочої суміші через 

велику інерційність частинок палива. 

Як показують результати експериментальних досліджень, годинна 

витрата палива при усталених і неусталених режимах з однаковими 

середніми навантаженнями приблизно однакові [70]. Але потужність, що 

розвивається за неусталених режимів менша. Тому питома витрата палива за 

неусталених режимів руху вища, ніж при стаціонарних режимах. 

Встановлено, що питома витрата палива дизеля, який працює за неусталених 

режимів, збільшується на 30-50% в порівняні з питомою витратою палива 

при роботі за стаціонарних режимів [68]. 

Дослідження, які були проведені А.В. Златопольским, показали, що 

статичні характеристики дизелів, за реальних умов роботи, не співпадають з 

динамічними характеристиками, в першу чергу, через інерційність системи 

регулювання подачі палива [73]. 

За результатами досліджень [19, 20, 21, 22] було встановлено, що 

динамічні характеристики відхиляються від статичних майже при всіх 

режимах роботи двигуна. 

Автори робіт [73] намагаються пояснити ці невідповідності шляхом 

штучного введення понять статичних і динамічних характеристик. 

Проте, це доволі просто пояснюється, якщо прослідкувати закон зміни 

координати рейки паливного насосу при зміні налаштування регулятора під 

навантаженням. Але в цьому випадку слід говорити про миттєве значення 

потужності (Ne). Миттєві значення Ne визначаються координатою рейки 

ПНВТ, вони можуть значно відрізнятися від середнього значення, навіть при 

фіксованому положенні важеля керування регулятором. 
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Рисунок 1.5 - Експериментальні перехідні процеси дизеля Д-241 при зміні 

налаштування все режимного регулятора під навантаженням 

 

З рис. 1.5 видно, що в певний момент часу при роботі двигуна під 

навантаженням, зміна налаштування регулятора через невідповідність 

координати рейки ПНВТ (тобто крутного моменту Мкр) її статичному 

положенню має місце, як зменшення навантаження так і його збільшення, 

через коливання рейки в перехідному процесі. 

Як показали дослідження [19,74] визначальне значення на 

характеристику дизеля при роботі за неусталених навантажень має 

інерційність регулятора, тому підбір параметрів регулятора відіграє дуже 

важливу роль. Але, згідно з результатами досліджень [75], основну роль в 

«запізнюванні» переміщення муфти регулятора має не інерційність 

регулятора, а в’язке тертя. 

При цьому необхідно враховувати, що великий вплив на економічні 

показники КТЗ за неусталених режимів руху мають, як суб’єктивний фактор 

(майстерність водія) так і тип регулятора. Виконання технологічних 
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сільськогосподарських операцій здійснюється за фіксованого положення 

важеля регулятора, що керує подачею палива (за виключенням рушання КТЗ 

з місця), тобто залежить не від людського фактору, а від типу та параметрів 

регулятора. Як показали дослідження [76] трактора МТЗ-80 з двигуном        

Д-241, обмеження вимушених коливань рейки паливного насосу забезпечує 

зниження експлуатаційної витрати палива до 15 % при виконанні КТЗ 

транспортних операцій. 

В результаті невідповідності динамічних якостей існуючих тракторів та 

їх двигунів при змінних навантаженнях, які зазвичай доводиться долати 

трактору при виконанні сільскогосподарських робіт, як було встановлено в 

роботі [38] і є основним режимом роботи трактора, приводить до зниження 

потужності двигуна та відповідно втрат енергії. 

В.Н. Болтинський сформулював основні умови, які, на його думку, 

можуть привести до покращення показників тракторного двигуна за 

неусталених режимів: 

1 – покращення протікання безрегуляторної гілки швидкісної 

характеристики; 

2 – збільшення, приведеного до вала двигуна, моменту інерції маховика; 

3 – розширення ступеня “нечуттєвості” регулятора в допустимих межах. 

На нашу думку, не можливо погодитись з такими підходами, так як 

умови 2 і 3 можуть спричинити суттєве погіршення якості перехідного 

процесу. 

В результаті численних досліджень режимів роботи двигунів за 

неусталених навантажень, було зроблено висновок, що економічні показники 

залежать від процесу «перерегулювання», який викликаний впливом 

неусталеного режиму роботи двигуна. 

Під час досліджень неусталених режимів роботи двигунів в умовах 

експлуатації, більшість авторів практично одноголосно відмічають, що за 

неусталених режимів руху має місце збільшення питомої витрати палива і 
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зміна потужності двигуна, проте, кожен з дослідників має власне пояснення 

причин появи даного явища. 

Автори робіт [72,77], збільшення витрати палива за неусталених режимів 

роботи двигуна пояснюють зміною теплового стану, тобто погіршенням 

індикаторних показників двигуна, а в роботах [36, 37, 38] це явище 

пояснюється порушенням (зміною) динамічних властивостей регулятора 

двигуна, в результаті проходить невідповідність статичних і динамічних 

характеристик. 

Збільшення витрати палива, за неусталених режимів роботи дизеля, 

пояснюється зниженням індикаторного ККД через зміну теплового стану 

двигуна (його теплової інерції), але навряд чи можна рахувати таке 

твердження об’єктивним, так-як характер впливу на індикаторний ККД не є 

однозначним. За певних умов зміни навантаження двигуна (наприклад, в 

перехідному коливальному процесі), теплова інерція може як збільшувати, 

так і зменшувати індикаторний ККД. 

В роботі [78] показано, що за умов розгону дизеля з всережимним 

регулятором, орган керування подачею палива (рейка ПНВТ) знаходиться 

значну частину часу на зовнішній швидкісній характеристиці, що призводить 

до збільшення витрати палива. Однак, таке явище інтенсифікує перехідний 

процес і не являється причиною втрати енергії. Потужність, що витрачається 

на прискорення КТЗ, йде на збільшення його кінематичної енергії, але вона 

повертається КТЗ при сповільненні його руху. 

Автори робіт [41, 76, 79, 80, 81,] прийшли до висновку, що за умов 

неусталених режимів роботи двигуна, в системі автоматичного регулювання, 

виникають коливальні процеси, що приводять до розсіювання енергії, яка 

поглинається основою КТЗ. Одним з перших, хто звернув увагу на це явище 

був А.Зоммерфельд [82], який дослідив розсіювання енергії машини при 

роботі за явища резонансу. Під час досліду А.Зоммерфельд закріпив 

невеличкий електричний двигун постійного струму до поверхні столу. До 

двигуна був прикріплений вантаж ексцентрично відносно його осі, тому при 
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обертанні двигуна виникала збуджуюча сила, яка діяла на стіл. При 

поступовому збільшенні швидкості обертання двигуна було встановлено, що 

при 310 хв
-1

. мало місце велике горизонтальне переміщення столу. Це 

вказувало на виникнення резонансу для системи, що складалася з дошки 

стола та його ніжок. При цих коливаннях дошка стола вела себе, як тверде 

тіло, а горизонтальний рух відбувався лише внаслідок згину ніжок столу. Це 

свідчило про виникнення явища резонансу. Поступово збільшуючи напругу, 

було показано, що двигун зберігає постійну швидкість обертання, яка 

відповідає стану резонансу, тому було зроблено висновок, що додаткова 

енергія викликає лише подальше збільшення амплітуди вимушених 

коливань, яка поглинається фундаментом. Лише після того, як значно була 

збільшена напруга, двигун зміг збільшити свою швидкість обертання вище 

критичної границі резонансу, після чого вимушені коливання згасли. 

 

 
Рисунок 1.6 - Дослід А. Зоммерфельда 

 

 Електродвигун, закріплений на гнучкій стальній балці на двох опорах, в 

режимі коливань викликав коливання, що її згинали. У випадку примусової 

фіксації балки, її коливання припинялись, а електродвигун збільшував 

частоту обертання без зміни величини напруги, що подавалася. 
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Цей дослід свідчить про те, що в режимі коливань частина енергії, що 

приводиться до двигуна, поглинається основою, на якій він встановлений, а 

не йде на виконання корисної роботи. 

Автори роботи [76], крім розглянутих вище причин втрати енергії за 

неусталених режимів руху, вважають також причиною втрати енергії в 

умовах ненавмисного примусового холостого ходу при зміні налаштування 

регулятора в напрямку зменшення (збільшення) навантаження в тяговому 

режимі. 

При зміні налаштування регулятора в бік зменшення чи збільшення 

навантаження рейка ПНВТ в перехідному режимі в певний момент повністю 

вимикає подачу палива, викликаючи ненавмисний холостий хід двигуна в 

перехідному процесі, що веде до порушення балансу енергії двигуна, який 

працює в тяговому режимі, і, як наслідок, до збільшення витрати палива за 

період перехідного процесу для встановлення заданого швидкісного режиму. 

В своїй роботі О.Б. Леонов [83] пояснює збільшення витрати палива до 

25% на одиницю виробленої роботи двигуном за неусталених режимів 

зниженням індикаторного та механічного ККД. Зниження індикаторного 

ККД двигуна за неусталених режимів в основному стосується бензинових 

двигунів. Для дизелів збільшення витрати палива в таких режимах 

пояснюється зменшенням механічного ККД [84]. 

Для КТЗ з дизелем, що працює в умовах часто і швидкозмінних 

навантажень, виникають коливання крутного моменту двигуна, які 

призводять до розсіювання (поглинання) частини енергії, що виробляється 

двигуном. Це в кінцевому результаті, призводить до підвищення 

експлуатаційної витрати палива. 
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1.2. Необхідність та способи регулювання потужності дизелів. 

 

Особливості робочого процесу та специфічні умови роботи дизелів на 

КТЗ з дизелями призвели до необхідності встановлення на них систем 

автоматичного регулювання частоти (САРЧ) обертання колінчастого вала. 

Всережимний регулятор забезпечує на часткових режимах роботу двигуна 

лише на регуляторних гілках. Внаслідок цього відбувається підвищення 

експлуатаційної витрати палива через високу амплітуду коливань рейки 

паливного насосу при виконанні транспортним засобом основних 

технологічних операцій при фіксованому положенні важеля налаштування 

регулятора, коли потрібно підтримувати відповідний швидкісний режим у 

вузьких межах. 

 

 

Рисунок 1.7 - Принципова схема всережимного регулятора УТНМ. 

 

Всережимний регулятор частоти обертання колінчастого вала 

складається з проміжного важеля (1), основного важеля (2), упорного ролика 

(3), регулювального болта номінального режиму (4), штока коректора (5), 

корпусу коректора (6), пружини регулятора (7), тяги (8), що з’єднує 
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проміжний важіль з рейкою паливного насосу (9), важеля зміни 

налаштування пружини регулятора (10), пружини пускового збагачувача 

(11), зовнішнього важеля управління регулятором (12), обмежуючого болта 

максимальної частоти обертання муфти регулятора (13), муфти регулятора 

(14) і вантажів регулятора (15).  

Регулятор працює наступним чином. Проміжний і основний важелі 

зв’язані між собою обмежувачем ходу і мають спільну вісь коливання. В 

корпусі регулятора встановлені два жорсткі упори (обмежувачі ходу), один з 

яких обмежує переміщення основного важеля в сторону збільшення подачі 

палива, другий – в сторону її зменшення. Пружина регулятора з’єднана з 

основним важелем регулятора і важелем керування регулятором. Все 

режимний регулятор числа обертів колінчастого вала працює наступним 

чином: після пуску двигуна зі збільшенням частоти обертання вала, 

відцентрова сила тягарців чутливого елемента зростає, і коли вона перевищує 

силу попереднього натягу пружини пускового збагачувача, проміжний 

важіль разом з рейкою паливного насосу переміщується в сторону 

зменшення подачі палива в межах обмежувача ходу. В процесі збільшення 

частоти обертання двигуна, відцентрова сила продовжує зростати і коли вона 

перевищить силу попереднього натягу пружини коректора, проміжний 

важіль жорстко з’єднується з основним важелем. Під час подальшого 

збільшення частоти обертання, під дією відцентрової сили переміщуються 

блоковані основний і проміжний важелі разом з рейкою паливного насосу 

розтягуючи основну пружину регулятора. 

Так як в умовах експлуатації двигуни автомобілів та дизелі колісних 

тракторів, що виконують транспортні роботи, працюють за неусталених 

режимів за умов неповного навантаження при частих і швидко змінних 

навантажувальних та швидкісних режимах. При цьому двигуни зазвичай 

працюють на часткових режимах. Часткові характеристики дизеля 

визначаються типом регулятора та положенням важеля його керування. 
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У відповідності з функціональними задачами для КТЗ використовуються 

регулятори різних типів: 

- дворежимний регулятор, що обмежує максимальну частоту обертання 

та підтримує мінімальну частоту обертання холостого ходу. У діапазоні від 

мінімальної до максимальної частот обертання колінчастого вала зміна 

циклової подачі відбувається безпосередньо з допомогою зміни положення 

органа керування подачею палива; 

- всережимний регулятор, цей тип регулятора окрім мінімальної та 

максимальної частот обертання колінчастого вала здійснює регулювання 

частоти обертання у всьому діапазоні частот обертання колінчастого вала; 

- комбінований регулятор, являється комбінацією двохрежимного та 

всережимного регуляторів і має ступінчаті регуляторні характеристики; 

- універсальний регулятор; 

Швидкісні характеристики регуляторів наведені нижче: 

 

 

Рисунок 1.8 - Швидкісна характеристика зміни координати рейки ПНВТ з 

дворежимним регулятором 

1 – зовнішня коректорна гілка; 2 – часткова регуляторна гілка; 3 – 

зовнішня регуляторна гілка 

 

Дворежимний регулятор забезпечує роботу дизеля в режимі холостого 

ходу, щоб двигун не зупинявся через зниження частоти обертання 

колінчастого вала, крім того, регулятор обмежує максимальну частоту 

обертання колінчастого вала. 



31 

 
 

 

Рисунок 1.9 - Швидкісна характеристика зміни координати рейки ПНВТ з 

всережимним регулятором 

1 – зовнішня коректорна гілка; 2 – часткова регуляторна гілка; 3 – 

зовнішня регуляторна гілка 

 

Всережимний регулятор комплектують дизелі колісних транспортних 

засобів, які повинні довгий час рухатися з постійною швидкістю. 

Всережимний регулятор регулює частоту обертання колінчастого вала на 

всіх режимах роботи двигуна, не залежно від його навантаження. 

 

 

Рисунок 1.10 - Швидкісні характеристики зміни координати рейки 

ПНВТ з комбінованим регулюванням 

1 – зовнішня коректорна характеристика; 2 – часткова характеристика 2-х 

режимного регулювання; 3 – зовнішня регуляторна характеристика; 
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У випадках, коли з технологічних міркувань потрібне підтримання 

стабільної частоти обертання колінчастого вала двигуна в діапазоні 

підвищених чи понижених частот обертання, а для інших частот статичний 

нахил швидкісної характеристики надто великий для конкретних умов 

роботи, на дизелі КТЗ встановлюють ступінчаті регулятори дворежимно-

всережимні чи всережимно-дворежимні. В результаті, в одному діапазоні 

частот обертання вала ПНВТ регулятор працює як дворежимний, в іншому – 

як всережимний. 

На сільськогосподарських машинах, в переважній більшості, 

використовуються всережимні регулятори, оскільки специфіка виконання 

сільскогосподарських робіт вимагає підримання постійної заданої швидкості 

руху, яка забезпечується лише при всережимному регулюванні дизеля. При 

цьому дизель, в основному, працює на часткових швидкісних режимах. 

Дослідження по застосуванню різних типів регуляторів проводилися 

багатьма вченими: П.І. Андрусенком, К.Є. Долгановим, В.І. Шестухіним, Є.І. 

Блаженовим, Ю.Ф. Гутаревичем, А.Г. Говоруном, А.Ф. Головчуком, А.С. 

Жерновим, І.Є. Каньковським, В.І. Мельниченком, В.І. Захарчуком, В.Г. 

Лясковським, Р.М. Хараком, В.В. Чекменьовим [85, 86, 87, 88, 89, 90, 91, 92, 

93, 94, 95, 96, 55]. В процесі виявлено, що застосування всережимного 

регулятора веде до збільшення експлуатаційної витрати палива. 

В.І. Захарчук проводив дослідження впливу характеру протікання 

часткових швидкісних характеристик на витрату палива в залежності від 

способу регулювання тракторного дизеля за неусталених режимів руху [93, 

97]. За результатами цих досліджень було встановлено, що застосування 

однорежимного регулювання, при нестаціонарних режимах, дозволяє 

керувати інтенсивністю розгону в залежності від навколишньої обстановки. 

Таким чином витрата палива зменшується приблизно на 22,3% за період 

розгону, при цьому не має значення, який кут нахилу часткових швидкісних 

характеристик. 
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В.В.Чекменьов досліджував можливості підвищення ефективного 

використання потужності дизеля у складі МТА [56]. Автор розробив і 

досліджував універсальний регулятор частоти обертання дизеля, який 

складався з базового всережимного регулятора і незалежного механізму 

вибору режимів потужності дизеля корекцією подачі палива. Механізм 

вибору режимів потужності дизеля корекцією подачі палива розташовується 

між регулятором і паливним насосом, не впливаючи на їх взаємозалежність 

між собою рис. 1.11. 

 

 

Рисунок 1.11 - Схема регулятора з механізмом керування 

 

Така схема також дає можливість застосувати узгоджуючий механізм 

керування обома способами регулювання: всережимним і механізмом 

корекції подачі палива. При цьому подача палива здійснюється за такою 

характеристикою, що подібна до однорежимного регулювання. Економія 

палива, при застосуванні даного регулятора на тракторі, при виконанні всіх 

видів сільськогосподарських робіт, в тому числі транспортних, складає в 

середньому 5-10% [55]. 

Дослідження, проведені В.І. Шестухіним [98, 99, 100]  на дизелі ЯМЗ-

238 з різними типами регуляторів, показали, що при проведені дорожніх 

випробувань витрата палива за умов використання дворежимного регулятора 

на 6,5% нижча, ніж при використанні всережимного регулятора. 
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Дослідження, проведені А. Янте, В.І. Шестухіним та ін. показали, що 

найбільш доцільним на автомобілях з дизелями є застосування 

однорежимного регулятора, що забезпечує гіперболічний характер 

протікання кривих крутних моментів на часткових режимах. Такий регулятор 

має певні переваги, перед всережимним в порівнянні із однорежимним. Але 

його використання є недоцільним на тракторах, що працюють в сільському 

господарстві, адже для виконання певних технологічних 

сільськогосподарських операцій (посів чи збір урожаю) необхідно 

підтримувати постійну швидкість руху трактора в дуже вузьких межах, а це 

дає змогу зробити лише всережимний регулятор, який обмежує частоту 

обертання колінчастого вала двигуна на всіх режимах. 

В дослідженнях Ю.Ф. Гутаревича [101], що проводились на тракторі 

МТЗ-50Л з дизелем Д-50, який був обладнаний гідравлічним одно- та 

всережимним регуляторами частоти обертання, показано, що при 

використанні однорежимного регулювання на транспортних засобах 

забезпечується економія палива до 50% в порівняні з всережимним. 

А.Г. Говорун в своїх дослідженнях [102] на автомобілі МАЗ-503Б, 

показав, що при нестаціонарних режимах роботи паливна економічність 

автомобіля з однорежимним гідравлічним регулятором в залежності від умов 

руху і характеру виконуваної роботи на 3-7% вища, ніж із всережимним 

регулятором. 

Отже, можна зробити висновок, що паливна економічність залежить від 

способу регулювання дизеля. Саме це відобразив у своїх роботах В.І. 

Болтінський [38, 36]. Він дослідив, що під час роботи дизеля в неусталеному 

режимі коли рейка паливного насосу нерухома перевитрата палива становить 

10,8% відносно усталеного режиму роботи, а при всережимному регулюванні 

– до 25%. При переході на часткові режими, шляхом зменшення частоти 

обертання колінчастого вала, при використані всережимного регулятора 

можна досягти економію палива до 20-25%, як це показано в працях [38, 53, 

103, 104]. 
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Така зміна паливної економічності пояснюється тим, що при 

всережимному регулюванні під час перехідних процесів рейка паливного 

насосу здійснює «закиди» і виходить на максимальну подачу палива, що 

призводить до більш інтенсивного прискорення КТЗ і збільшення витрати 

палива. Але при цьому необхідно пам’ятати, що потужність, яка затрачається 

на прискорення руху КТЗ, йде на збільшення кінематичної енергії КТЗ, але 

вона повертається назад при сповільненні його руху. 

Результати досліджень траєкторії руху дозуючого органу паливного 

насосу високого тиску НД 22/6Б4, які виконав А.Ф. Головчук [89], доводять, 

що «закиди» рейки в паливному насосі із всережимним регулятором більші, 

ніж з однорежимним регулятором. 

В.І. Шестухін, Е.І. Блаженов, А.Ф. Головчук, І.В. Смірнов, А.С. 

Жерновий в своїх роботах досліджували способи регулювання частоти 

обертання дизеля та їх вплив на паливну економічність та токсичність 

відпрацьованих газів дизеля. Дані автори встановили, що за різних типів 

регулювання характер зміни руху рейки паливного насосу також різний, при 

однакових діях водія, що в свою чергу впливає на паливну економічність та 

екологічні показники дизеля. Так, з всережимним регулятором у всіх 

випадках розгону відбувається “закидання” рейки паливного насосу, що 

приводить до роботи дизеля на зовнішній швидкісній характеристиці з 

підвищеною витратою палива та токсичністю відпрацьованих газів. Однак, 

подальші дослідження стосовно “закидання” рейки паливного насосу дизеля 

[76] показали, що обмеження цього коливального процесу може покращити 

економічні та екологічні показники роботи дизеля.  

Дослідження в цьому напрямку не проводились, тому доцільно провести 

дослідження, які були б спрямовані на аналіз закону переміщення рейки 

паливного насосу та вдосконалення САРЧ дизеля. 

Відомо [76], що підвищенні коливання рейки ПНВТ і відповідно 

крутного моменту з всережимним регулятором за умов неусталених режимів 

руху викликають збільшення експлуатаційної витрати палива. Всережимний 
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регулятор підсилює коливання рейки ПНВТ і відповідно крутного моменту, 

це обумовлено відносно невеликою жорсткістю основної пружини 

регулятора, величина якої визначається з технічних умов забезпечення 

необхідної степені нерівномірності регулятора і технологічних призначення 

конкретного КТЗ. 

 

 

Рисунок 1.12 - Осцилограма коливань рейки паливного насосу з 

всережимним регулятором 

 

 

Рисунок 1.13 - Осцилограма коливань рейки паливного насосу з 

дворежимним регулятором 

 

На рис 1.12 та рис. 1.13 зображені приклади осцилограм коливань 

рейки паливного насосу при русі трактора МТЗ-80 з причепом мірною 

ділянкою поля з всережимним і дворежимним регуляторами. 

З рис 1.12 та рис. 1.13 видно, що амплітуда коливань рейки ПНВТ зі 

всережимним регулятором в 5 разів більша, ніж з дворежимним, тобто, якщо 

прийняти, що крутний момент на колінчастому валові двигуна змінюється 

пропорційно переміщенню рейки ПНВТ, то можна констатувати, що зміна 
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крутного моменту двигуна зі всережимним регулятором в 2,5 рази більша, 

ніж з дворежимним.  

При цьому витрата палива з дворежимним регулятором на 15,7 ± 4% 

менша, ніж з всережимним регулятором [76]. 

В процесі досліджень, які проводилися Чекменьовим В.В. [56] були 

отримані осцилограми (рис. 1.14), зняті з важеля регулятора і рейки 

паливного насосу в реальних умовах експлуатації під час виконання 

польових робіт при виборі режиму 50% потужності, що забезпечував роботу 

дизеля в інтервалі частот близьких до номінальної частоти обертання 

колінчатого вала двигуна. 

 

 

 

Рисунок 1.14 - Осцилограми впливу неусталених навантажень на 

коливання рейки паливного насосу 

 

Так як при виконанні технологічних сільськогосподарських операцій, 

необхідно підтримувати постійну швидкість КТЗ, що можливо лише за умови 

використання всережимного регулятора частоти обертання колінчастого 

вала, тобто, застосування всережимного регулятора для КТЗ 

сільськогосподарського призначення є найдоцільнішим. 
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Компанія Р.Бош [105] проводила дослідження раптової зміни 

навантаження та крутного моменту двигуна, які викликають коливання в 

трансмісії транспортного засобу. Пасажири сприймають ці коливання як 

неприємні періодичні зміни прискорення (рис.1.15. крива a). Основним 

завданням досліджень було здійснення активних демпфувань (поглинань) 

коливань трансмісії для зменшення змін прискорення/сповільнення (крива b). 

Це здійснювалось двома різними методами: 

1) при раптових змінах заданого водієм крутного моменту, 

коливання трансмісії зменшуються з допомогою точно визначеної 

фільтрувальної функції, тобто шляхом корекції закону подачі палива. 

2) коливання трансмісії визначаються за сигналом коливань частоти 

обертання колінчастого вала і корегуються активним регулюванням, яке 

зменшує величину циклової подачі палива при збільшенні частоти обертання 

колінчастого вала і збільшує циклову подачу при зменшенні частоти обертів 

колінчатого вала, щоб протидіяти виникаючим коливанням. 

 

 

Рисунок 1.15 - Активне коригування коливань трансмісії 
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Також дослідженнями коливань трансмісії займався Ротенберг Р.В., 

[106] який встановив, що основними джерелами коливань автомобіля можуть 

бути: 

- нерівності поверхні дороги; 

- ексцентриситет і нерівномірність обертання коліс; 

- незбалансованість коліс, обертових частин двигуна, трансмісії; 

- зміна навантаження на двигун та коливання крутного моменту. 

В процесі досліджень були отримані графіки коливань підвіски 

автомобіля (рис.1.16) при русі по дорозі. 

 

 

Рисунок 1.16 - Графік коливань підвіски автомобіля при русі по дорозі 

 

Зміна опору викликає періодичні коливання кутової швидкості 

колінчастого вала двигуна, що викликають процес «перерегулювання», а це в 

свою чергу приводить до погіршення динамічних та економічних показників 

роботи КТЗ [107]. 

За даними роботи [108],  іноді при роботі головного суднового двигуна з 

всережимним регулятором частоти обертів колінчатого вала,  для обмеження 

переміщень рейки паливного насосу встановлюється програмований упор, 

який зменшує подачу палива по мірі зменшення регульованого швидкісного 

режиму. Тоді характеристика судового двигуна має вид зображений на рис. 

1.17 
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Рисунок 1.17 - Характеристика судового двигуна з всережимним регулятором 

з програмованим упором рейки паливного насосу. 

1 - зовнішня характеристика; 2 – 5 – часткові характеристики; 6 – 

гвинтова характеристика споживача; 7 – 11 – регуляторні характеристики 

 

Встановлення програмованого обмежувача переміщення рейки 

паливного насосу дозволяє за неусталених режимів роботи зменшити 

коливання теплового навантаження на двигун за рахунок обмеження 

переміщення рейки в сторону збільшення подачі палива по мірі зменшення 

швидкісного режиму. 

Дослідження, направлені на покращення стійкості роботи дизеля ЯМЗ-

236 з серійним всережимним регулятором, були проведені Е.І. Блаженовим 

[109, 110]. В результаті досліджень встановлено, що при всережимному 

регулюванні рейка паливного насосу здійснює коливання, амплітуда яких 

приблизно оберенено пропорційна ступеню нерівномірності регулятора на 

даному режимі. Коливання рейки паливного насосу приводять до коливань 

кутової швидкості двигуна, а перерегулювання погіршує перехід 

регуляторної характеристики в безрегуляторну та стійкість роботи на 

часткових режимах і холостому ході. 

Для зменшення шкідливого впливу коливань рейки паливного насосу 

автор пропонує збільшити ступінь нерівномірності регулятора на часткових 

режимах. 
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Дослідження причин коливань рейки паливного насосу, характеру 

коливань і результатів їх впливу на роботу дизеля присвячено цілий ряд 

робіт. В результаті експериментальних досліджень [111] встановлено, що у 

всережимних регуляторів число максимальних ходів рейки в 2 рази більше, 

ніж у однорежимних, коливання приводять до короткочасної зміни 

сумішоутворення і збільшення токсичності відпрацьованих газів. 

Коливання рейки паливного насосу призводять до того, що припинення 

подачі палива в різних циліндрах відбувається при різних положеннях рейки 

[112]. В результаті погіршується рівномірність подачі палива по циліндрам і 

робота окремих циліндрів може переходити в зону димності [113]. 

Все це приводить до утворення великої кількості сажі та інших 

продуктів неповного згоряння [114], які забруднюють навколишнє 

середовище. Крім того, коливання збільшують зношування деталей 

"чуттєвого" елементу в результаті чого порушується стабільність 

налаштування регулятора. 

Також відомо, що високочастотні коливання знижують нечуттєвість 

регулятора і покращують динамічні показники регулювання. Нечуттєвість 

регулятора знижується тому, що сила тертя за кожне коливання муфти двічі 

змінює знак і як наслідок, не може зрівноважити будь-яку різницю 

приведених зусиль вантажів регулятора і пружини. Знижується також 

негативний вплив зазорів в з’єднаннях [115]. 

Недоцільність повного усунення коливань рейки паливного насосу, 

через можливість неконтрольованої роботи дизеля в разі обмеження 

мінімальної подачі палива, описується в роботі [116]. 

Розробкою механізмів активної корекції коливань рейки паливного 

насосу займалися інженери компанії BOSCH [105]. Вони використовували 

механізм активної корекції при коливаннях потоку палива, що виникали в 

системі впорскування через миттєві зміни навантаження на двигун в 

регуляторах моделі RSF. Активна корекція коливань потоку палива 

виконується з допомогою електронного блоку керування, датчика частоти 
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обертів колінчастого вала і силового електромагніту. Блок керування фіксує 

сигнали датчика і оцінює їх величину, після цього приводить в дію 

електромагніт, який розміщений на кришці регулятора (рис. 1.18). 

Електромагніт, діючи в протифазі коливанням рейки ПНВТ, що виникають, 

незначно зміщує нижню частину регулювального важеля, тобто рейку 

паливного насосу. Завдяки цьому відповідним чином зменшується величина 

циклової подачі, тобто відбувається протидія коливанням рейки паливного 

насосу. 

 

 

Рисунок 1.18 - Регулятор з механізмом активної корекції коливань рейки 

паливного насосу 

 

Також інженерами компанії BOSCH при дослідженнях дизель-

генераторних установок, для підтримання їх стабільної частоти обертання 

колінчастого вала і забезпечення мінімальних коливань цієї частоти, а також 

для зменшення нахилу статичних характеристик регулятора, застосовувався 

стабілізатор. Стабілізатор з гідравлічним приводом пружно з’єднаний з 

картером складається з плунжера 7 (рис 1.19), який з невеликим зазором 

встановлений в корпус 6, з’єднаний болтами з кришкою регулятора. Камера 

над плунжером з’єднується з масляним резервуаром 5 через дроселюючий 
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отвір. Пружина під плунжером зв’язана з пересувним валом. Масляний 

резервуар, з’єднаний з системою змащування двигуна, виконаний таким 

чином, щоб при будь-яких умовах виключити появу повітряних пробок в 

камері над плунжером. При зміні частоти обертання або її коливаннях 

переміщення відцентрових тягарців демпфується пружиною стабілізатора. Це 

підвищує динамічну характеристику регулятора. Після того, як при зміні 

режиму частота обертів знову стає стабільною пружина стабілізатора 

відключається. Таким чином, на статичний нахил характеристики регулятора 

робота стабілізатора не впливає. При розходженні або сходженні 

відцентрових тягарців жорсткість пружини стабілізатора додається до 

жорсткості регулювальної пружини. В результаті збільшується нахил 

характеристики регулятора, що стабілізує весь замкнутий контур 

регулювання. Так як другий кінець пружини стабілізатора закріплений на 

гідравлічному плунжері, останній рухається доти доки протидія пружини 

стабілізатора не зникне. Демпфуюча дія стабілізатора залежить від 

характеристики пружини стабілізатора і дроселюючого отвору в масляній 

системі між камерою над плунжером і масляним резервуаром. 

 

 

Рисунок 1.19 - Регулятор частоти обертання з стабілізатором. 
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1.3 Висновки до 1-го розділу. 

1. Основними експлуатаційними режимами роботи КТЗ є неусталені 

режими з частковим використанням потужності. При роботі на цих режимах 

погіршується паливна економічність двигуна, яка викликана безперервним 

перехідним процесом в САРЧ дизеля, якість яких, залежить від статичних та 

динамічних параметрів ланок САРЧ дизеля. 

2. Незважаючи на явні переваги та недоліки всіх існуючих типів 

регуляторів, неможливо вибрати метод регулювання, який підходив би для 

всіх дизелів, які використовуються на КТЗ. Під час вибору методу 

регулювання необхідно виходити з специфіки умов експлуатації, в яких буде 

використовуватись дизель, умов руху і характеру виконуваних робіт. 

3. Періодичні коливання рейки паливного насосу приводять до 

виникнення коливань крутного моменту, викликають розсіювання частини 

виробленої енергії, що приводить до підвищеної витрати палива та до 

підвищення викидів ШР в ВГ. 

4. Відомо, що при підвищенні коливань рейки ПНВТ і відповідно 

крутного моменту з всережимним регулятором за умов неусталених режимів 

руху викликає збільшення експлуатаційної витрати палива. Всережимний 

регулятор підсилює коливання рейки ПНВТ і відповідно крутного моменту, 

це обумовлено відносно невеликою жорсткістю основної пружини 

регулятора, величина якої визначається з технічних умов забезпечення 

необхідної степені нерівномірності регулятора та технологічного 

призначення конкретного КТЗ. 
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РОЗДІЛ II. УТОЧНЕННЯ МАТЕМАТИЧНОЇ МОДЕЛІ СИСТЕМИ 

АВТОМАТИЧНОГО РЕГУЛЮВАННЯ З МЕХАНІЧНИМ ГРАНИЧНО-

ВСЕРЕЖИМНИМ РЕГУЛЯТОРОМ. 

 

2.1. Розробка універсального регулятора на базі паливного насосу 

4УТН-М з можливістю перемикання на однорежимне, всережимне, 

гранично-всережимне та комбіноване регулювання. 

 

Широке поширення в сільському господарстві отримали універсальні 

колісні трактори, що використовуються практично однаковий час як на 

польових так і транспортних роботах. На цих тракторах, в залежності від 

виду виконуваних робіт, бажано використовувати різні САРЧ обертання 

колінчастого вала дизеля. В наш час на КТЗ використовуються всережимні 

регулятори, які забезпечують приблизно постійну швидкість руху КТЗ при 

виконанні технологічних сільськогосподарських операцій. 

Досвід розробки регуляторів для тракторних дизелів, який накопичений 

на кафедрі «Двигуни та теплотехніка» НТУ, показує, що при відповідній 

зміні принципу керування регулятором в ньому можуть бути реалізовані: 

штатне всережимне регулювання; однорежимне регулювання; комбіноване 

регулювання (однорежимно-всережимне регулювання); гранично-

всережимне регулювання. 

Так як статичні властивості регулятора мають значний вплив на якість 

виконання сільськогосподарських технологічних операцій, для виконання 

більшості яких необхідно підтримання приблизно постійної швидкості руху, 

тобто постійної швидкості обертання колінчатого вала двигуна. Але при 

цьому динамічні якості системи регулювання можуть мати більш значний 

вплив на технологічний процес і економічність роботи двигуна ніж статичні 

властивості. Одним з методів зниження витрати палива в умовах неусталених 

режимів роботи є обмеження амплітуди коливань регулюючого органу 

подачі палива (рейки паливного насосу) при роботі двигуна в умовах 
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неусталених навантажень. Це можливо за допомогою застосування 

однорежимного, гранично-всережимного та комбінованого регуляторів. 

На рис. 2.1 наведено закони переміщення рейки паливного насосу h в 

залежності від частоти обертання n вала двигуна при використанні різних 

типів регуляторів, а на рис. 2.2 - схема однорежимного, всережимного, 

гранично-всережимного та комбінованого регуляторів. 

 

  
а б 

  
в г 

Рисунок 2.1 - Швидкісні характеристики регуляторів 

 

де: а) однорежимний регулятор: 1 – зовнішня коректорна гілка, 2 – часткові 

швидкісні та регуляторні характеристики, 3 – зовнішня регуляторна гілка; 

б) всережимний регулятор: 1 – зовнішня коректорна гілка, 2 – часткова 

регуляторна гілка, 3 – зовнішня регуляторна гілка; 

в) комбінований регулятор: 1 – зовнішня коректорна характеристика,  
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2 – часткові швидкісні та регуляторні характеристики, 3 – зовнішня 

регуляторна характеристика; 

г) гранично-всережимний регулятор: 1 – зовнішня коректорна 

характеристика, 2 – часткові швидкісні та регуляторні характеристики, 3 – 

зовнішня регуляторна характеристика; 

 

 

Рисунок 2.2 - Кінематична схема однорежимного, всережимного, 

гранично-всережимного та комбінованого регуляторів 

 

c – хід штоку коректора 

b – максимальний хід основного важеля 
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Регулятор зі зміною способу регулювання (рис 2.2) [117] дає можливість 

об’єднати технологічну необхідність використання на КТЗ 

сільськогосподарського призначення всережимного регулювання САРЧ з 

перевагами гранично-всережимного регулювання. У випадку роботи КТЗ в 

транспортному режимі це досягається зміною способу регулювання, який 

використовується. Наприклад, перемиканням на гранично-всережимне 

регулювання, при якому забезпечується зміщення зовнішньої коректорної 

характеристики на будь-якому частковому режимі роботи двигуна, паливний 

насос працює на регуляторній гілці поблизу нової зовнішньої коректорної 

характеристики, а рейка паливного насосу на кожному режимі має 

обмежувач її переміщення в сторону збільшення подачі палива. 

Регулятор складається з чутливого елемента 1, зв’язаного через муфту 2, 

з упором 3 двоплечого важеля 4 і тяги 5 з органом дозування палива 6, 

регулятор обладнаний пружиною пускового збагачувача 7, пружиною 

регулятора 8 і пружиною коректора 9. Важелем керування 11, регулятор 

встановлено на вісі 12, шарнірно з’єднано з пружиною регулятора 8, що 

з’єднана з сергою 16. Остання шарнірно з’єднана з основним важелем 

регулятора 17, який, в свою чергу, зв’язаний з проміжним важелем 4, 

обмежувачем максимальної пускової подачі 18. В корпусі регулятора 

встановлено обмежувач номінальної подачі палива  19 з фіксатором 10 

обмежувач 20 максимального ходу основного важеля 17. В корпусі коректора 

подачі палива 21 встановлено шток з фіксатором 22. Також в корпусі 

регулятора встановлено упор максимальної частоти обертання двигуна 24 і 

зворотна пружина 15 важеля 14. 

Головна пружина регулятора працює на розтяг, а пружина коректора - на 

стиснення. 

Регулятор працює наступним чином. 

При всережимному регулюванні пружина регулятора може 

розтягуватися на будь-яку величину, що відповідає заданому швидкісному 

режиму роботи двигуна. Пружина 9 коректора подачі палива попередньо 
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стискається на необхідну величину. Регулятор працює як звичайний штатний 

всережимний регулятор. Для здійснення на штатному всережимному 

регуляторі однорежимного, гранично-всережимного та комбінованого 

регулювання в макетному зразку всережимного регулятора передбачено 

додатковий важіль 14 керування регулятором, що зв’язаний з однієї сторони 

з обмежувачем номінальної подачі 19, а з другої сторони з педаллю 

керування двигуном і пружиною 15. Штатний важіль регулятора 11 зв’язаний 

з сектором ручного налаштування швидкісного режиму. При однорежимному 

регулюванні важіль 11 встановлюється або в положення 
min..хх

n , в цьому 

випадку всережимний регулятор забезпечує роботу двигуна в режимі min 

обертів холостого ходу, або максимальної частоти обертання двигуна, 

керування двигуном при зміні навантаження здійснюється важелем 14, що 

зв’язаний з ножною педаллю керування і зворотною пружиною 15. При 

комбінованому регулюванні, керування двигуном здійснюється аналогічно 

однорежимному, лише з тією різницею, що швидкісне налаштування 

регулятора здійснюється на один з часткових швидкісних режимів. 

При гранично-всережимному регулюванні одночасно змінюється 

налаштування швидкісного режиму, з допомогою важеля 11 та 

навантажувального режиму, з допомогою важеля 14 керування регулятором. 

Використання різних систем автоматичного регулювання в залежності 

від виду виконуваних сільськогосподарських робіт дасть можливість 

підвищити ефективність використання КТЗ. 

При роботі КТЗ в транспортному режимі з допомогою зовнішнього 

важеля 11 керування швидкісним режимом роботи двигуна встановлюється 

задана частота його обертання. Керування навантаженням двигуна 

здійснюється важелем 14 через обмежувач 19 еквідистантним зміщенням 

зовнішньої швидкісної характеристики. В цьому випадку регулятор працює 

як звичайний однорежимний. 
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2.2. Зовнішня швидкісна характеристика зміни координати рейки 

паливного насосу високого тиску 4УТНМ-М. 

 

Базовим параметром при визначені швидкісних характеристик 

паливного насосу є координата муфти регулятора паливного насосу z  та 

кінематично пов’язана з нею координата рейки h  паливного насосу від 

частоти обертання колінчастого вала n . 

Характер зміни координати рейки паливного насосу і величина циклової 

подачі, відповідно, залежить від жорсткості пружин регулятора, які являють 

собою відновлюючу силу пружин регулятора ( E ) та підтримуючу силу 

регулятора (
в

P ), що характеризує зміну відцентрової сили вантажів 

регулятора від частоти обертання колінчастого вала n . 

Нахил швидкісних регуляторних характеристик залежить від жорсткості 

пружин регулятора і закону зміни підтримуючої сили регулятора 
в

P . 

На рис 2.3 показана типова зовнішня швидкісна характеристика зміни 

координати рейки паливного насосу. 

 

 

Рисунок 2.3 - Зовнішня швидкісна характеристика зміни координати рейки 

паливного насосу високого тиску з гранично-всережимним регулятором 
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У відповідності з рис 2.3 на зовнішній швидкісній характеристиці 

паливоподачі насосу є кілька ділянок. 

На першій ділянці (I) працює пружина пускового збагачувача. На другій 

ділянці (II) горизонтальний відрізок (безкоректоний) відображує зупинку 

муфти і рейки паливного насосу на проміжку між I та III відрізками. Третя  

ділянка (III) визначає формування зовнішньої коректорної гілки 

характеристики. Четверта горизонтальна ділянка (IV) відображає зупинку 

рейки паливного насосу між закінченням дії пружин коректора і початком дії 

основної пружини регулятора на зовнішній регуляторній гілці швидкісної 

характеристики. 

На коректорній та зовнішній швидкісній гілках характеристики нанесені 

приклади змін коливань рейки ПНВТ за однакової зміни амплітуди частоти 

обертання колінчатого вала двигуна, які можуть бути викликані, наприклад, 

зміною зовнішнього опору руху. З рис 2.3 наглядно видно, що статично при 

однакових змінах зовнішньої збуджуючої дії в вигляді функції  tsin , 

амплітуда коливань рейки 
h

A  паливного насосу, тобто і амплітуда коливань 

ефективного крутного моменту на коректорній 
Ме

A  гілці (т.2) характеристики 

суттєво менше, ніж Ah   на регуляторній гілці (т.1). 

Робота двигуна з гранично-всережимним регулятором в будь-якому 

швидкісному і навантажувальному діапазоні здійснюється в зоні переходу 

регуляторної гілки характеристики в коректорну т.3 рис. 2.3. 

Таке налаштування регулятора на робочий режим забезпечує зниження 

амплітуди коливань рейки паливного насосу в сторону збільшення подачі 

палива при коливаннях кутової швидкості колінчастого вала. 

 Із зазначеного вище можна зробити такий висновок: 

Універсальний регулятор з можливістю зміни способу регулювання дає 

можливість об’єднати технологічну необхідність використання на КТЗ 

сільськогосподарського призначення всережимних регуляторів САРЧ з 

перевагами гранично-всережимних регуляторів. Це досягається шляхом 
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зміни способу керування регулятором, тобто зміщенням зовнішньої 

коректорної характеристики двигуна на будь-якому частковому режимі 

роботи, паливний насос працює на регуляторній гілці поблизу нової 

зовнішньої коректорної характеристики, а рейка паливного насосу на 

кожному режимі має обмежувач її переміщення в сторону збільшення подачі 

палива. 

 

2.3. Математична модель системи автоматичного регулювання 

частоти обертання колінчастого вала дизеля з гранично-всережимним 

регулятором. 

 

Так як для більшості двигунів КТЗ сільськогосподарського призначення 

характерна їх робота за умов неусталених режимів руху, про що свідчать 

численні дослідження [41, 48, 74, 118, 119]. В результаті цих досліджень було 

встановлено, що за умов неусталених режимів руху КТЗ має місце 

збільшення витрати палива тобто нецільові витрати енергії і зниження 

ефективної потужності двигуна. 

Відомо, що одна з особливостей роботи дизелів КТЗ 

сільськогосподарського призначення при виконанні технологічних операцій 

(за виключенням транспортних) полягає в тому, що вони працюють за 

фіксованого положення важеля керування всережимним регулятором. 

Всережимний регулятор забезпечує приблизно постійну швидкість руху 

КТЗ при зміні зовнішнього опору руху, що необхідна за умовами виконання 

сільськогосподарських технологічних операцій. 

Аналіз проведених досліджень показує, що існує ряд основних версій 

втрат енергії колісним транспортним засобом під час його руху в умовах 

неусталених навантажень. За однією з них, ряд авторів [42, 108] 

висловлюють думку, що основною причиною втрат енергії колісним 

транспортним засобом при його русі в умовах неусталених навантажень 
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можна вважати зниження індикаторного коефіцієнта корисної дії двигуна, що 

викликано зміною його теплового стану (теплової інерції). 

Але проведені випробування [83] показали, що таке явище характерне 

лише для режиму розгону автомобіля з холодного старту. 

Зокрема в роботі відмічається, що: «При тривалій роботі двигуна за 

усталеного теплового стану та умов неусталених режимів параметри робочих 

циклів і теплового стану в елементарному перехідному режимі в меншій мірі 

відрізняються від подібних циклів усталених режимів, ніж робочі цикли 

одиничного перехідного режиму. Теплова та механічна інерційності 

робочого тіла і системи двигуна зменшуються, в порівнянні з одиничним 

перехідним режимом, діапазон зміни параметрів робочого процесу при тій же 

зміні подачі палива за цикл. Чим більше неусталений режим наближається по 

характеру до циклічного чи коливального, тим менше відхилення параметрів 

робочого процесу і теплового стану відносно якогось середнього значення 

для кожного з них» [83]. 

Слід зазначити, що існує ще одна поширена точка зору відносно втрат 

енергії КТЗ за умов неусталених режимів руху, згідно з якою втрати 

викликані зміною опору кочення при русі по дорогах з значними 

нерівностями мікропрофілю. Цілий ряд дослідників [120, 121] вважають, що 

втрати енергії КТЗ в таких умовах руху зв’язані з збільшенням коефіцієнта 

опору кочення [121]. Але, аналіз [76] показує, що додаткові втрати енергії, 

викликані збільшенням коефіцієнта опору кочення дійсно мають місце, але 

вони є виробничо-технологічними і не відносяться до нецільових затрат 

енергії, викликаних конструктивними особливостями САРЧ дизеля, 

особливістю роботи КТЗ за неусталених режимів, непостійного крутного 

моменту і непостійної кутової швидкості. 

Разом з тим існує й інша точка зору відносно втрат енергії КТЗ в умовах 

неусталених режимів руху. Автори робіт [42, 80, 120, 121] вважають, що 

втрати енергії та збільшення витрати палива двигунами КТЗ викликані 
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змінами сил тертя в ланках механізмів трансмісії, а також втратами енергії в 

них на розсіювання енергії при крутильних коливаннях (на опір коливанням). 

Зокрема, в роботі [119] відмічається: «Так як за динамічних режимів 

роботи у всіх елементах механізмів машин виникають безперервно змінні 

механічні навантаження, викликаючи змінні деформації в рухомих деталях 

(зокрема деформація кручення у валах двигуна і трансмісії КТЗ), шинах та їх 

відносні коливання, що призводить до поглинання механічної енергії в 

незворотній формі (для випадку КТЗ – в двигуні, коробці передач, редукторі 

головної передачі) та шинах, а також змінні сили внутрішнього тертя в 

матеріалах ланок механізмів через додаткові динамічні тиски, які понижують 

загальний ККД (двигуна і трансмісії)». Однак через проблеми з їх обліком і їх 

якби невеликі розміри коливальних ланок втрати енергії на внутрішнє тертя в 

їх матеріалах порівняно малі і ними зазвичай нехтують [79]. Хоча як показує 

практика експлуатації КТЗ ці нецільові втрати можуть досягати суттєвих 

значень [76]. 

Зазвичай, оцінюючи тягово-швидкісні характеристики транспортного 

засобу, приймають, що центр ваги КТЗ здійснює плоский рух, копіюючи 

повздовжній профіль поверхні, по якій рухається КТЗ, без коливань, що 

викликаються її нерівностями. 

Рівняння тягового балансу в цьому випадку, отримане на основі теореми 

моментів кількості руху, має вигляд: 

 








feđďđ
MM

t
I


,     (2.1) 

 

де 
пр

I  - приведений до вала двигуна момент інерції КТЗ; 

t


 - кутове прискорення колінчастого вала; 

ер
М - приведений момент рушійних сил; 

f
М


- приведений до вала двигуна момент всіх сил опору. 
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Але такий підхід, при якому не враховується коливальний рух КТЗ, не 

дає повної картини розподілу потенційної енергії, що отримується при 

згорянні палива в двигуні і перетворення її в кінетичну енергію 

(поступального, обертального і коливального) руху КТЗ. 

Рівняння тягового балансу з врахуванням коливального руху КТЗ, який 

викликаний нерівностями поверхні чи зміною моменту опору руху [41], має 

вид: 

 

дfeрпр
MMM

t
I 







,    (2.2) 

 

де 
д

M  - приведений до вала двигуна момент розсіювання енергії. 

Для визначення впливу параметрів САРЧ КТЗ з дизелем на величину 

енергетичних втрат на розсіювання енергії в КТЗ за умов неусталених 

режимів руху з метою спрощення розрахунків доцільно розглядати 

колінчастий вал двигуна і вали трансмісії як одномасову систему. 

З врахуванням втрат енергії на розсіювання рівняння тягового балансу 

КТЗ приведене до осі колінчастого вала двигуна [76], в загальному випадку 

має вигляд: 

 

,
fâěňěe

ĚĚĚMM


     (2.3) 

 

де 
e

M  - ефективний крутний момент двигуна; 

тм
M  та 

вм
М   - моменти механічних втрат в трансмісії і приводі відбору 

потужності. 

 

,
дміке

ММM        (2.4) 

 

де 
ік

М  - індикаторний крутний момент двигуна; 
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дм
М  - момент механічних втрат в двигуні. 

Моменти механічних втрат в двигуні, трансмісії і приводі відбору 

потужності для зовнішніх агрегатів 
дмтм

ММ ,  та 
вм

М  визначаються за 

емпіричними залежностями від кутової швидкості колінчастого вала двигуна 

дп
 , що отримані за відповідними швидкісними характеристиками 

механічних втрат [123]: 

 

nдм
baМ


  ;     (2.5) 

nтм
dсМ


  ;     (2.6) 

nвм
fеМ


  ,      (2.7) 

 

де fedcba ,,,,, – постійні дослідні коефіцієнти. 

Індикаторний крутний момент двигуна визначаємо за емпіричною 

залежністю від кутової швидкості колінчатого вала двигуна 
дп

  та циклової 

подачі палива 
ц

q  [123]: 

 

ццnцnік
qmqmqmM

212

2

112



 ,    (2.8) 

 

де 
212112

,, mmm  – постійні дослідні коефіцієнти. 

Циклова подача палива визначаємо за емпіричною залежністю від 

кутової швидкості вала ПНВТ 
дпнп

 5,0  та координати рейки ПНВТ h : 

 

02112
qhqqhqq

íďíďö
  ,    (2.9) 

 

де 
02112

,,, qqqq  – постійні дослідні коефіцієнти. 

Емпіричні залежності (2.8) та (2.9) отримуються за навантажувальними 

характеристиками двигуна. 
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Координата рейки ПНВТ пов’язана з координатою муфти регулятора z  

рівнянням: 

 zzuh
нв
  ,     (2.10) 

 

де u  – передаточне число важеля регулятора; 

пв
z  - максимальна координата муфти, що відповідає початку координат 

рейки ПНВТ при повному вимкненні подачі палива насосом. 

Сумарний момент опору обертанню колінчастого вала в загальному 

випадку визначається з рівняння [123]: 

 

jrwfnмmf
MMMMMMM 


,    (2.11) 

 

де 
т

M  – момент опору грунтооброблюючих робочих органів (якщо КТЗ 

працює в складі з грунтооброблюючим знаряддям); 

nм
M  - момент, що витрачається на привід збиральних машин, які 

потребують відбору потужності (якщо КТЗ працює в складі зі збиральною 

машиною); 

wf
MM ,  - моменти, що витрачаються відповідно на подолання опору 

коченню та опору повітря; 

r
M  - момент, що витрачається двигуном КТЗ при його русі на підйом чи 

набувається при спуску; 

j
M  - момент, що витрачається двигуном КТЗ при його прискоренні чи 

набувається при сповільненні [123]. 
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де Iк  – момент інерції колеса;  

Iд - момент інерції двигуна; 

д
r  - динамічний радіус колеса; 

i
u  - передаточне число коробки передач; 

p
u  - передаточне число головної передачі; 

0
m  - маса КТЗ; 

в
m  - маса вантажу; 

Момент опору грунтооброблюючих органів визначається за залежністю 

[124]: 

 

pi

дm

m
uu

grR
M  ,      (2.14) 

 

де g – прискорення вільного падіння; 

m
R  - тяговий опір робочих органів; 

 

BRR
m 1
 ,      (2.15) 

 

де 
1

R  – питомий опір робочих органів; 

B - ширина робочих органів. 

Момент, що витрачається на подолання опору коченню, визначається за 

залежністю [123]: 

 

  

pi

дaв

f
uu

grfAVfmm
M
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2

00


 ,   (2.16) 

 

де A  – постійний коефіцієнт; 

0
f  - коефіцієнт опору коченню; 

a
V  - швидкість КТЗ. 
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pi

дпд

a
uu

r
V


 ,      (2.17) 

 

Момент, що витрачається на подолання опору повітря, визначається за 

залежністю: 

 

pi

дa

w
uu

grkFV
M

2

 ,     (2.18) 

 

де kF  – фактор опору повітря. 

Момент, що витрачається двигуном КТЗ при русі на підйом чи 

набувається при спуску, визначається за залежністю: 

 

 

pi

дв

r
uu

grmm
M

sin
0


 ,     (2.19) 

 

де   – кут повздовжнього нахилу дороги. 

Координата z  муфти регулятора визначається з рівняння його 

динамічної рівноваги, приведеного до осі муфти [125]: 

 

впр
PE

t

z
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z
m 




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


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2

2

,     (2.20) 

 

де 
пр

m  – приведена до муфти маса всіх рухомих деталей регулятора; 

  - коефіцієнт в’язкого тертя, що визначається за лінійною або 

поліноміальною залежністю від кутової швидкості або задається середнім 

значенням для діапазону кутових швидкостей; 

в
P  - відцентрова сила вантажів регулятора; 

E  - відновлююча сила регуляторних пружин. 
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Для гранично-всережимного регулятора з обмежувачем коливань рейки 

паливного насосу коливання мають несемитричний характер так як при 

зростанні 
 f

M  збільшується приведена до муфти жорсткість пружин 

регулятора на коректорній гілці характеристики, зменшуючи амплітуду 

коливань при її переміщенні в сторону збільшення подачі палива (тобто в 

цьому випадку регулятор працює по коректорній характеристиці).  

В результаті рівняння (2.16) можна записати у вигляді системи рівнянь: 

при збільшенні навантаження зовнішньої збуджуючої дії: 

 

 zyсE
KkK
 ,     (2.21) 

 

де 
k

с  – жорсткість пружин коректора; 

K
y  - попередній натяг коректорних пружин; 

при зменшенні навантаження зовнішньої збуджуючої дії: 

 

 zycE
прР

 ,     (2.22) 

 

де 
пр

c  – жорсткість пружини регулятора, що визначається за лінійною 

або поліноміальною залежністю від кутової швидкості або задається 

середнім значенням для діапазону кутових швидкостей; 

y  - попередній натяг пружини регулятора. 

Відцентрова сила вантажів визначається за емпіричною залежністю від 

кутової швидкості вала, вантажів регулятора 
нп

  та координати муфти 

регулятора z , що отримується за відповідними швидкісними 

характеристиками регулятора [123]: 
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де 
0211211

,,,, ppppp  – постійні коефіцієнти. 

При визначені втрат на розсіювання енергії зазвичай допускають, що в 

пружній системі всі зміни опору, що викликані коливаннями зовнішнього 

навантаження, практично пропорційні швидкості, як при в’язкому терті [79], 

тобто момент розсіювання енергії, що діє на коливальні маси двигуна і КТЗ 

можна визначити з рівняння 2.24: 

 

t
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
 ,       (2.24) 

 

де   – коефіцієнт розсіювання енергії; 

з
  - кут закручування одномасової системи КТЗ. 

При роботі дизеля на регуляторній характеристиці зміна зовнішнього 

навантаження викликає зміну моментів, які скручують колінчастий вал 

двигуна, вали трансмісії та шини, що призводить до переходу системи в 

новий фазовий стан за коливальним чи аперіодичним законом. Рівняння 

руху, приведене до колінчастого вала  одномасової системи під дією 

гармонічного моменту 
 f

M  має вид: 

 




fпдjз
MMMM ,     (2.25) 

 

де 
jз

M  – приведений до осі колінчастого вала момент сил інерції, що 

виникає при зміні кута закручування; 

п
M  - момент пружних сил. 

 

звп
cM  ,      (2.26) 

 

де 
в

c  – приведена до осі колінчатого вала крутильна жорсткість 

одномасової системи КТЗ, Н·м. 
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Момент сил інерції, що виникає при зміні кута закручування, 

визначається за залежністю 
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В результаті перетворень рівняння (2.25) можна записати в наступному 

виді 
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Вільний рух одномасової системи з опором виражається рівнянням 

(2.28), при умові якщо прирівняти нулю ліву частину цього рівняння, тоді 

отримаємо: 
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При описанні перехідних процесів в САРЧ КТЗ, які мають аперіодичний 

характер [41], значення коефіцієнта розсіювання енергії   може находитись в 

межах: 
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де
в

  – власна кутова частота коливань, 1
c  
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а для затухаючого коливального процесу коефіцієнт розсіювання енергії   

менший за критичне значення [41]: 

 

 
дпрв

II  2 ,     (2.32) 

 

2.4. Складання програми розрахунку перехідних процесів в САРЧ 

дизеля КТЗ з гранично-всережимним регулятором і визначення втрат 

енергії на розсіювання енергії при русі. 

 

Проаналізуємо на математичній моделі руху КТЗ [71] вплив зміни 

зовнішнього опору руху за фіксованого положення важеля керування 

регулятором на: 

періодичне зниження потужності двигуна, викликане інерційністю 

механічного регулятора і в’язкого тертя в рухомих деталях регулятора; 

додаткові втрати енергії двигуна на розсіювання енергії через 

виникнення відносних коливань у валах і всіх елементах трансмісії та 

двигуна [71]; 

втрати енергії, пов’язані з виникненням позаштатних режимів роботи 

регулятора частоти обертання колінчастого вала двигуна, наприклад, режиму 

биття і режиму некерованого періодичного повного вимикання подачі палива 

в тяговому режимі [71]. 

Так як частіше всього при дослідженні динаміки двигунів КТЗ прийнято 

їх силові зв’язки розглядати, як абсолютно жорстку систему, і вважати, що 

крутний момент двигуна, який витрачається на збільшення потенціальної 

(при русі КТЗ на підйом) чи кінетичної (при прискоренні) енергії, 

повертається назад при спуску та уповільненні відповідно [69]. В реальних 

умовах КТЗ з двигуном є системою з пружними зв’язками, тому робота 

індикаторного крутного моменту двигуна, що витрачається на зміну 

кінетичної чи потенціальної енергії завжди більше тієї, що повертається 
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транспортному засобу при поверненні на попередній енергетичний рівень, на 

величину втрат на розсіювання енергії [76] в елементах трансмісії, двигуні та 

шинах. 

 В результаті узагальнена уточнена математична модель САРЧ дизеля з 

врахуванням коливального руху КТЗ, яка представляє собою систему трьох 

диференційних рівнянь (2.12, 2.27, 2.20) рівнянь динамічного балансу КТЗ і 

коливального руху валів двигуна і трансмісії, приведених до осі колінчастого 

вала, та приведеного до осі муфти регулятора рівняння його динамічної 

рівноваги. Застосування сучасних електронно-обчислювальних технологій 

дозволяє вирішувати задачу Коші для диференційних рівнянь і їх систем 

методом числового інтегрування. 

 При законі коливань рейки паливного насосу, що має несиметричний 

характер, через різну жорсткість пружин регулятора і коректора при 

збільшенні або зменшенні зовнішньої збуджуючої дії зменшується загальна 

амплітуда коливань рейки паливного насосу, тобто і 


М . 

Числове інтегрування рівнянь засобами MathCAD виконуємо для 

диференційних рівнянь, вирішених відносно похідної найвищого порядку. В 

результаті відповідних перетворень отримуємо систему диференційних 

рівнянь для двигуна КТЗ з гранично-всережимним регулятором виду: 

при зменшенні навантаження зовнішньої збуджуючої дії на регуляторній 

гілці швидкісної характеристики: 
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при збільшенні навантаження зовнішньої збуджуючої дії на коректорній 

гілці швидкісної характеристики: 
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Величини, що входять в системи (2.33, 2.34) визначаються 

алгебраїчними рівняннями (2.5…2.10, 2.13, 2.14, 2.16, 2.18, 2.19, 2.21… 2.23, 

2.26). 

Початкові умови інтегрування для систем рівнянь (2.33, 2.34): кутова 

швидкість уст

дп
 , колінчастого вала, попередній натяг пружини регулятора 

уст
y , кут закручування уст

з
  за усталеного режиму руху КТЗ визначаються за 

залежностями: 
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Положення муфти регулятора уст
z  за усталеного режиму руху КТЗ 

визначається за сумарним моментом опору руху уст

f
М


. 

В якості керуючого сигналу будемо розглядати зміну за часом 

попереднього натягу пружини регулятора )(tfy   або коефіцієнта опору 
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коченню )(
0

tff  . Форма керуючого сигналу може задаватись довільно (як 

постійна, одинична ступінчаста чи одинична імпульсна прямокутна, 

трикутна, гармонійна функція тощо). 

Для випадку стендових випробувань безпосередньо двигуна (наприклад, 

при скиданні чи накиданні навантаження або розгоні чи гальмуванні зміною 

положення важеля керування) сумарний момент опору 
 f

M  замінюється 

гальмівним моментом стенда 
г

M , величина якого може визначатись в 

залежності від кутової швидкості колінчастого вала 
дп

 , або задаватись 

законом зміни за часом, а приведений момент інерції мас 
пр

I  замінюється 

моментом інерції мас гальмівної машини 
г

I . 

Втрати енергії в коливальній системі КТЗ викликає падіння потужності 

за рахунок втрат на розсіювання енергії при неусталених режимах руху КТЗ, 

що визначається коефіцієнтами зниження індикаторної чи ефективної 

потужності. 
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де сер

e

уст

e

сер

i

уст

і
NNNN ,,,  – індикаторна та ефективна потужності двигуна за 

неусталеного та середнього режимів роботи, кВт. 

Відношення втрат на розсіювання енергії до середнього значення 

крутного моменту за неусталеного режиму умовно можна представити як 

величину відносних втрат крутного моменту в двигуні і трансмісії 
в

 , % 
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2.5 Розрахунок масових викидів шкідливих речовин у відпрацьованих 

газах. 

 

Визначення масових викидів ШР у відпрацьованих газах виконуємо 

згідно методики, що викладена в роботі [123]. Маса ШР, що потрапляють в 

атмосферу з ВГ, залежить, як від концентрації і-ої ШР Кі, так і об’єму 

продуктів згорання палива. 

Масу ШР, що входять в склад ВГ, визначаємо за залежністю: 

В сухих продуктах згорання палива: 

 

ВГii
M

Ki
G  

100
, кг/год      (2.40) 

 

В вологих продуктах згорання палива: 

 

В

ВГii
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G  

100
, кг/год,      (2.41) 

 

де 
i

K  - концентрація і-ої речовини, обємних %; 

i

i
K


100

 - об’ємні долі окремих компонентів у ВГ; 

ВГ
M  - кількість молей сухих продуктів згоряння палива, кмолей/год; 

В

ВГ
M  - кількість молей вологих продуктів згоряння палива, кмолей/год; 

i
  - молярна маса і-го ШР. 

Кількість молей продуктів згоряння палива визначаємо по витраті 

повітря та палива по рівнянням теорії ДВЗ: 
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GbGаM  , кмоль/год      (2.42) 
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де 
11

,,, bаbа  - постійні коефіцієнти. 

Визначення маси часток у ВГ, виконуємо по концентрації їх у масових 

одиницях об’єму ВГ: 

 

3
10

ВГсс
VСG , кг/год      (2.44) 

 

Об’єм вологих ВГ, приведений до нормальних фізичних умов, 

розраховуємо за залежністю: 
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В
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МV , м

3
/год      (2.45) 

 

При розрахунках кількості ВГ приймаємо, що для дизеля, працюючого 

при 1  проходить повне згоряння палива. Приймаємо, що склад ВГ 

складається з наступних основних компонентів: діоксиду вуглецю СО2, 

водяних парів Н2О, надлишкового кисню О2, атмосферного азоту N2. 

Кількість продуктів згоряння палива, кмолей/кг 

вологих продуктів: 
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сухих продуктів: 
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де 
HC

qq ,  - масові частки вуглецю і водню в паливі; 

  - коефіцієнт надлишку повітря; 

Lo  - теоретично необхідна кількість палива для згорання палива, 

кмолей/кг. 
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Годинна витрата палива 
iп

G  та масові викиди шкідливих речовин (ШР) з 

відпрацьованими газами (ВГ) 
CNOCHCO

GGGG ,,, , як показують 

експериментальні дослідження [76], задовільно описуються поліномом 

третього порядку для режимів примусового та активного холостого ходів 

показники роботи дизеля визначали тільки в залежності від частоти 

обертання колінчастого вала 
д

n  і ефективного крутного моменту 
К

М  виду 
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де 
9876543210

,,,,,,,,, аааааааааа  – постійні коефіцієнти полінома; 

Розглядаючи аргументом полінома (2.40) різницю ефективного моменту 

е
М  та моменту втрат на розсіювання енергії 

д
М , можна визначити витрату 

палива 
ів

G  та масові викиди ШР з ВГ з врахуванням компенсації втрат на 

розсіювання енергії (тобто з врахуванням збільшення витрати палива 

внаслідок необхідності збільшення крутного моменту на величину втрат 

моменту на розсіювання енергії) 
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Таким чином приймаємо, що залежності між вхідними вихідними 

(
CHiCOповпe

GGGM
,

,,,  та іншими) параметрами системи автоматичного 

регулювання дизеля в умовах неусталених режимів руху можуть описуватися 

квазістатичними рівняннями, характеристики яких отримані дослідним 

шляхом при випробуваннях двигуна на моторному стенді і описання 

відповідними поліноміальними залежностями. 

Відповідне відносне збільшення витрати палива та масових викидів ШР 

з ВГ за умов неусталеного режиму руху КТЗ можна визначити за виразом 
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сер

і

сер
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сер
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 ,     (2.50) 

 

Коефіцієнти полінома (2.49) отримуємо апроксимацією 

навантажувальних і токсичних характеристик методом найменших квадратів. 

Таким чином, уточнена динамічна модель САРЧ дизеля КТЗ, яка 

дозволяє визначати зміну параметрів САРЧ в перехідних процесах, 

викликаних, як зміною опору руху КТЗ, так і зміною положення важеля 

керування регулятором, а саме: зміну крутного моменту і потужності 

двигуна, кутової швидкості і прискорення колінчастого вала, координати 

рейки ПНВТ, концентрацій і масових викидів ШР з ВГ, витрати палива, втрат 

енергії на розсіювання тощо. 

Програма розрахунку параметрів САРЧ в перехідних процесах 

приведена в Додатку А. 

 

2.6 Розрахунково-експерементальна методика визначення 

розсіювання енергії КТЗ в умовах неусталених режимів руху. 

 

Більшість дизелів КТЗ сільськогосподарського значення обладнанні 

всережимним механічним регулятором частоти обертання. Робота таких 

регуляторів може неоднозначно впливати на величину додаткових затрат на 

розсіювання енергії КТЗ за умов неусталених режимів руху, оскільки 

специфіка роботи всережимного регулятора веде до збільшення амплітуди 

коливань крутного моменту. Завданням даного дослідження є розроблення 

методики визначення затрат на розсіювання енергії в коливальному русі КТЗ, 

тобто методики визначення коефіцієнта розсіювання енергії  , що входить в 

рівняння визначення моменту розсіювання енергії 2.24. Для вирішення цього 

рівняння приймемо, що коливання носять усталений характер, тобто енергія, 

що підводиться моментом збудження рівна енергії, яка розсіюється.  
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Відомо, що крутний момент двигуна і його кутова швидкість навіть за 

усталеного режиму роботи безперервно змінюється. Ці зміни викликані 

циклічністю роботи двигуна з частотним спектром для Д-241 40-70 Гц. 

Частотний спектр зміни тягового опору КТЗ і ефективного крутного 

моменту двигуна при виконанні технологічних сільськогосподарських 

операцій знаходиться в межах від 0 до 4 Гц. В зоні частот більше 5 Гц САРЧ 

двигуна практично не встигає реагувати на зміну зовнішнього опру. 

Для спрощення розрахунків приймемо, що основним частотним 

спектром і амплітудою коливань крутного моменту двигуна, за умов 

неусталених режимів руху за фіксованого положення важеля управління є 

частота і амплітуда коливань рейки паливного насосу, що викликані зміною 

імпульсів сил зі сторони двигуна чи споживача енергії. 

Для визначення M д  експериментальним шляхом визначаємо збільшення 

витрати палива КТЗ при його русі з значними коливаннями рейки паливного 

насосу по відношенню його руху з незначними коливаннями: 
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пп
GGG  ,      (2.51) 

 

де В

п
G  - витрата палива КТЗ при русі ділянкою дороги з всережимним 

регулятором, кг/год; 

ГВ

п
G  - витрата палива КТЗ при русі ділянкою дороги з гранично-

всережимним регулятором, кг/год. 

Кількість затраченої на розсіювання енергії теплоти, кДж/год: 

 

3
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Нпд
hGQ ,       (2.52) 

 

де 
Н

h  - нижча теплота згорання палива, 42500
Н

h , кДж/кг. 

Середнє значення розсіяної на розсіювання енергії потужності 
д

N , Вт: 
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де 
е

  - ефективний ККД двигуна на режимі, що розглядається. 

За значенням розсіяної на розсіювання енергії потужності визначаємо 

значення втраченого (розсіяного) моменту, Н∙м: 
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де 
сер

n  - середнє значення частоти обертання колінчастого вала при русі 

ділянкою ґрунтової дороги. 

Значення приведеного кута закручування колінчатого вала, рад: 
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 ,      (2.55), 

 

де 
М

А  - амплітуда коливань крутного моменту, Н∙м; 

прт
С  - приведена до осі колінчастого вала крутильна жорсткість. 

 Приведена до колінчастого вала жорсткість всіх елементів трансмісії 

визначаємо з умови рівності приведеної піддатливості всієї системи сумі 

піддатливостей окремих елементів: 
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де 
прт

C

1
 - піддатливість окремих елементів трансмісії; 

пртТР
С - приведена жорсткість всіх валів трансмісії; 

пртШ
С  - приведена жорсткість шин. 
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 Для спрощення розрахунків в зв’язку з відносно невеликим значенням 

3-5 членів рівняння знехтуємо ними, тоді приведена жорсткість елементів 

трансмісії: 

 

)(
222

пртТРпртШКРГ

пртТРпртШ

прт
ССUUU

СС
С




 ,    (2.57), 

 

Де 
прті

С - крутильна жорсткість (шин, валів, редуктора головної передачі, 

карданного вала, валів коробки передач). 

 Коефіцієнт розсіювання енергії   визначаємо: 

 

t

M
д







 ,       (2.58) 

 

замінивши похідну 
dt

d
 на приріст кінцевих величин за ¼ періоду коливань 

T


4 , отримаємо: 

 







4

T
M

д
    ,                                                  (2.59) 

 

де Т – період коливань крутного моменту і кутової швидкості. 

 Теоретична оцінка розсіювання енергії в трансмісії трактора за 

окремими елементами не дає задовільних результатів. В зв’язку з великою 

кількістю факторів, що впливають на неї. При кількісній оцінці коефіцієнту 

розсіювання енергії простіше за все визначити суму загального розсіювання 

енергії у всій системі трансмісії шинах і т.п., визначити характер розсіювання 

енергії, тобто зв'язок непружних сил з прийнятими загальними координатами 

[126]. 
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 У відповідності з прийнятими умовами, що загальний коефіцієнт   

лінійно залежить від Ам. Прийнявши, що розсіювання енергії рівні нулю при 

відсутності коливань моменту. 

 

 

Рисунок 2.3 - Зміна коефіцієнта розсіювання енергії в залежності від 

амплітуди коливань крутного моменту. 

 

З подібності трикутників OCD і O'CD' лінійною пропорцією 

визначаємо величину   

 

ГВ

M

В

M

В

M

AA

A


                                                        (2.60) 

 

де ГВ

М

В

М
АA ,  - амплітуда коливань крутного моменту при всережимному і 

гранично-всережимному регулюванні двигуна. 

 

2.7 Висновки до 2 розділу. 

1. Уточнена математична модель САРЧ дизеля з врахуванням 

коливального руху КТЗ, яка дає повну картину розподілення 

потенційної енергії, що отримується при згоранні палива в двигуні і 

перетворення її в кінетичну енергію поступального, обертального і 

коливального руху КТЗ. 
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2. Для гранично-всережимного регулятора з обмежувачем коливань 

рейки паливного насосу коливання мають несиметричний характер, 

так як при зростанні 
 f

M  збільшується приведена до муфти 

жорсткість пружин регулятора на коректорній гілці характеристики, 

зменшуючи амплітуду коливань при її переміщенні в сторону 

збільшення подачі палива. 

3. Складена програма розрахунку динамічної моделі САРЧ дизеля КТЗ, 

яка дозволяє визначати зміну тягово-швидкісних і паливо-

економічних та екологічних показників двигуна в умовах неусталених 

режимів руху КТЗ, а також визначити нецільові затрати енергії 

двигуна на опір коливанням КТЗ. 

4. Розроблена методика розрахунку коефіцієнта розсіювання енергії, яка 

враховує розсіювання енергії двигуна в умовах неусталених режимів 

руху. 
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РОЗДІЛ III. ЕКСПЕРИМЕНТАЛЬНІ ДОСЛІДЖЕННЯ МЕХАНІЧНОГО 

РЕГУЛЯТОРА З ПАРАМЕТРАМИ, ЩО ЗАБЕЗПЕЧУЮТЬ 

ПОКРАЩЕННЯ ПОКАЗНИКІВ ТРАНСПОРТНИХ ЗАСОБІВ В 

НЕУСТАЛЕНИХ РЕЖИМАХ. 

 

3.1. Мета і задачі експериментальних досліджень. 

 

Метою експериментальних досліджень є вибір раціонального способу 

регулювання потужності дизеля який буде забезпечувати зниження 

нецільових втрат енергії в умовах неусталених режимів роботи КТЗ для 

покращення паливної економічності та зменшення викидів ШР. 

У відповідності до поставленої мети в задачі дослідження входило: 

1. Визначення швидкісних характеристик паливоподачі паливного 

насосу 4УТН-М зі всережимним, однорежимним, гранично-всережимним і 

комбінованим регуляторами на безмоторному стенді. 

2. Визначення швидкісних характеристик дизеля Д-241 з паливним 

насосом 4УТН-М при різних способах регулювання дизеля. 

3. Визначення серії навантажувальних характеристик дизеля для 

отримання поліноміальних залежностей, що описують енергетичні, паливно-

економічні і екологічні показники двигуна (частоту обертання колінчастого 

вала, ефективний крутний момент, годинну витрату палива, концентрації 

оксидів вуглецю, вуглеводнів, оксидів азоту, димність) в різних швидкісних і 

навантажувальних режимах. 

4. Визначення коефіцієнта в’язкого тертя регулятора та перевірка 

адекватності динамічної математичної моделі САРЧ дизеля. 

5.Перевірка адекватності динамічної математичної моделі. 
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3.2. Методика експериментальних досліджень. 

 

Безмоторні дослідження  паливного насосу 4УТН-М з серійним 

всережимним і макетним зразком універсального регулятора виконувались 

на безмоторному стенді NC-104. Моторні дослідження  виконувалась на 

дизелі Д-241, встановленому на гальмівному стенді СГЕУ-55. 

Швидкісні характеристики паливного насосу 4УТН-М з серійним 

всережимним і макетним зразком гранично-всережимного регуляторами 

визначались у відповідності з вимогами ДСТУ 10578:2003 [127] і 

рекомендаціями, викладеними в роботах ГОСТ 17.2.2.05-97 [128], ГОСТ 

17.2.2.02-98 [129]. 

Регулювальні параметри паливного насосу 4УТН-М, призначеного для 

встановлення на двигуні Д-241, наведені в табл. 3.1. Дані взяті із технічних 

умов на регулювання паливного насосу типу 4УТН-М.  

 

Таблиця 3.1 - Регулювальні параметри паливного насосу 4 УТН-М 

№ Параметри Числові значення 

1. 
Номінальна частота обертання кулачкового вала 

насосу, n, хв
-1

 
1050 

2. 
Циклова подача палива при номінальній частоті 

обертання, 
ц.ном

q , мм
3
/цикл 

67,5–1,5 

3. 

Частота обертання кулачкового вала насосу, що 

відповідає максимальній частоті холостого ходу 

дизеля Д-240, хв
-1

 

1050+20 

4. 
Циклова подача паливного насосу на 

максимальних обертах холостого ходу, мм
3
/цикл 

25,5 

5. 
Частота обертання кулачкового вала насосу, що 

відповідає максимальному крутному моменту, хв
-1

 
750–20 

6. Коефіцієнт корекції подачі палива 1,15–1,2 
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ПНВТ випробовувався і регулювався у відповідності з вимогами 

регулювальних параметрів, наведених в табл.3.1, на безмоторному стенді 

NC-104 (рис. 3.1). 

 

  
а б 

Рисунок 3.1 -  Паливний насос 4УТНМ на безмоторному стенді NC-104 

а – загальний вид стенда; 

б – паливний насос з гранично-всережимним регулятором 

Замір витрати палива на безмоторному стенді здійснювався об’ємним 

способом за 100…300 впорскувань за допомогою мірних колб з ціною 

поділки 2 мм
3
. На стенді для регулювання паливної апаратури були 

встановлені стендові форсунки з імітаторами стендових розпилювачів, 

відрегульовані на тиск початку подачі палива 
п

р  = 17 МПа. 

В результаті безмоторних досліджень ПНВТ з всережимним, 

однорежимним, гранично-всережимним та комбінованим регуляторами було 

визначено формування закону паливоподачі від частоти обертання 

кулачкового вала насосу за різних налаштувань регуляторів, що 

випробовуються, а також визначені швидкісні характеристики паливоподачі 

за різних фіксованих положень рейки ПНВТ. 

Швидкісні і навантажувальні характеристики визначались у 

відповідності з ГОСТ 18509-88 [130]. 

Моторні експериментальні дослідження проводились на дизельному 

паливі ДСТУ 4840-2007 [131]. Швидкісна характеристика примусового 

холостого ходу визначалась в діапазоні від 1470 до 900 хв
-1

. Серія 
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навантажувальних характеристик визначалась в режимах з частотами 

обертання n = 1100, 1350, 1600, 1850 та 2100 хв
-1

. 

Зовнішні швидкісні характеристики з регуляторними гілками зі 

всережимним, гранично-всережимним і іншими типами регуляторів 

визначались в діапазоні частот обертання колінчастого вала від 
мах м

n  (частота 

обертання, яка відповідає максимальному крутному моменту) до 
маххх 

n  

(частота обертання, яка відповідає максимальній частоті обертання холостого 

ходу). 

При визначенні швидкісних і навантажувальних характеристик 

вимірювались: ефективний крутний момент двигуна eМ , момент механічних 

втрат в двигуні 
м

М , частота обертання колінчастого вала n , час заміру дози 

палива п  і повітря пов , температури відпрацьованих газів 
ВГ

t , 

охолоджуючої рідини 
ор

t  і оливи мt , тиск оливи в системі мащення 
м

p , 

концентрації шкідливих речовин у відпрацьованих газах (оксиду вуглецю 

CO
C , вуглеводнів 

nm HC
C , оксидів азоту 

xNO
C ), димність відпрацьованих газів N . 

Розрахунковим способом  визначались: індикаторна 
i

N  і ефективна eN  

потужності двигуна, годинні витрати палива пG  і повітря повG , коефіцієнт 

надлишку повітря  , питома витрата палива eg , масові викиди шкідливих 

речовин 
CO

G , 
nm HC

G , 
NOx

G , 
C

G . 

Показники токсичності відпрацьованих газів визначались в сухих 

продуктах згоряння палива, згідно методики ДСТУ 4277:2004 [132], димність 

– згідно методики, викладеній у ДСТУ 4276:2004 [133]. При визначенні 

вмісту ШР у ВГ використовувались рекомендації, викладені в ОСТ 

37.001.054–86 [134] і ГОСТ 17.2.1.01–76 (СТ СЕВ 136678) [135], відносно 

місця відбору проб ВГ. 

Оцінка динамічних показників виконувалась на дизелі Д-241, 

встановленому на гальмівному стенді СГЕУ-55. На дизелі встановлювався 
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насос 4УТНМ зі штатним всережимним і макетним зразком гранично-

всережимного регулятора. 

При дослідженні динамічних властивостей дизеля виконувався запис 

зміни кутової швидкості обертання колінчастого вала дизеля  , переміщення 

рейки ПНВТ h , за допомогою вимірювального комплексу, який включає 

датчики частоти обертання, переміщення рейки, USB-Oscilloscope, ПК (рис. 

3.2). 

 

 
 

Рисунок 3.2 – Вимірювальний комплекс, якій включає USB-Oscilloscope, ПК 

 

3.3. Об’єкт експериментальних досліджень.  

 

Експериментальні дослідження виконувались на дизелі Д-241, 

обладнаному ПНВТ 4УТН-М зі всережимним, однорежимним, гранично-

всережимним та комбінованим регуляторами. 
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Об’єктом безмоторних випробувань був ПНВТ 4УТН-М (рис. 3.1,б), 

виготовлений у 2005 р., який відповідає вимогам заводу-виробника. ПНВТ 

був встановлений на стенді для випробувань паливної апаратури Motorpal 

NC-104 (рис. 3.1,а). До початку досліджень насос напрацював близько 80 

годин. На паливному насосі, в залежності від призначення 

використовувались: всережимний серійний регулятор, розроблений 

гранично-всережимний регулятор, однорежимний або комбінований 

регулятори частоти обертання дизеля. 

Об’єктом моторних стендових досліджень був дизель 4Ч11,0/12,5 (Д-

241) №985654 (рис. 3.3) виготовлений на Мінському моторному заводі у 

1992 році, який відповідає вимогам заводу виробника. До початку 

досліджень дизель відпрацював близько 1600 годин, був обладнаний 

повітряним фільтром та водяним радіатором системи охолодження. 

 

 
Рисунок 3.3 - Двигун Д-241 на моторному стенді 

 

Схема установки для проведення моторних досліджень дизеля Д-241 

показана на рис.3.4. 
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Рисунок 3.4 – Схема установки для проведення моторних 

досліджень дизеля Д-241 
 

1 – стенд СГЕУ-55 з електрогальмівною машиною АКБ-92-4;  

2 – прилад для вимірювання частоти обертання колінчастого вала двигуна; 

3 – двигун; 

4 – витратомір повітря (РГ-600); 

5 – ваговий пристрій для вимірювання витрати палива;  

6 – радіатор; 

7, 8, 9 – термометри для вимірювання температури охолоджуючої рідини, 

відпрацьованих газів та оливи відповідно;  

10, 11, 12 – прилади для вимірювання концентрації у ВГ оксиду вуглецю СО, 

вуглеводнів СmНn, оксидів азоту NОх відповідно;  

13 – осушувач проб ВГ; 

14 – вимірювач димності ИНА -109; 

15 – тахогенератор; 

16 – USB-Oscilloscope;  

17 – датчик переміщення рейки паливного насосу; 

18 – ПК. 

Відведення відпрацьованих газів за межі приміщення здійснювалося 

через випускну трубу внутрішнім діаметром 90 мм і довжиною біля 9 м, яка 
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була виведена на дах будівлі. Технічна характеристика дизеля Д-241 

наведена в табл. 3.2. 

 

Таблиця 3.2 - Технічна характеристика дизеля Д-241 
 

Робочий об’єм, л 4,75 

Діаметр циліндра, мм 110 

Хід поршня, мм 125 

Ступінь стискання 16 

Номінальна потужність, кВт 52,9 

Номінальна частота обертання, хв
-1

 2100 

Запас крутного моменту, % 15 

Ступінь нерівномірності регулятора, % 8 

Питома витрата палива, г/кВтгод 235 

Максимальний крутний момент, Нм 268,8 

Частота обертання за максимального 

крутного моменту, хв
-1

 
1400 

Маса, кг 430...490 

 

Випробування проводилися на дизельному паливі марки Л ДСТУ 

4840:2007 [131], в дизель було залито моторну оливу марки М-10Г2(к) ГОСТ 

8581-78 [136]. При моторних дослідженнях використовувались серійні 

форсунки ФД-22 та серійні нагнітальні трубки високого тиску довжиною 400 

мм та внутрішнім діаметром 2+0,15 мм. 

 

3.4. Прилади, обладнання, апаратура, використані для проведення 

експериментальних досліджень. 

 

Оцінка похибок вимірювань при експериментальних дослідженнях 

здійснювалося виходячи з методу вимірювання. При прямих і 

опосередкованих одноразових вимірюваннях похибки вимірювань 

визначаються похибками використовуваних приладів. В табл. 3.3 приведені 

дані про вимірювальну апаратуру і прилади, що використовувались при 

експериментальних дослідженнях. Наведені дані дозволяють зробити 
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висновки про те, що вони відповідають вимогам, які пред'являються до 

вимірювальної апаратури. 

При проведенні експериментальних досліджень виконувалися прямі і 

опосередковані багатократні вимірювання. 

Схеми датчиків для вимірювання динамічних властивостей дизеля, а 

саме: кутової швидкості обертання колінчастого вала   та переміщення 

рейки ПНВТ h  показані на рис. 3.5 та 3.6. Вимірювання проводились за 

допомогою вимірювального комплексу, що включає в себе датчики частоти 

обертання, переміщення рейки, витрати палива, USB-Oscilloscope та ПК. 

 

Таблиця 3.3 - Похибки вимірювань приладів і обладнання 
 

Вимірювана величина Розмірність Засоби вимірювання Похибка 

Крутний момент Нм динамометр гальмівного 

стенда 
0,5 

Частота обертання 

колінчастого вала 
хв

-1
 тахометр цифровий ТЦ-

ЗМ 
±0,1 % 

Витрата палива при 

стендових випробуваннях 
кг/год терези типу ВНЦ 0,5 % 

Витрата палива при дорожніх 

випробуваннях 
л/год витратомір палива EDM 

1403 
0,001% 

Витрата повітря м
3
/год газовий 

лічильник 

РГ-600 

1,5 % 

Температура повітря на вході 

в двигун 

К спиртовий термометр 1 % 

Тиск повітря 
Па (мм. рт. 

ст.) 

барометр -анероїд НД- 

49-А 
±67 (±0,5) 

Тиск оливи в системі 

мащення двигуна 

Па 

(кГс / см
2
) 

манометр кл. 2,5 9800 (0,1) 

Температура води К термометр ТПП-СК +1,0 

Температура оливи К Логометр ±1,0 

Час заміру дози палива с секундомір ±0,1 

Вміст шкідливих речовин в 

складі відпрацьованих газів: 

оксиду вуглецю CO 

% 
газоаналізатор  

ИНФРАКАР08.01М 
±5,0 % 
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оксидів азоту NOx, млн
-1

 газоаналізатор 344ХЛ01 ±20,0 % 

вуглеводнів CтHn; млн
-1

 
газоаналізатор 

ИНФРАКАР 08.01М 

±5,0 % 

Час заміру мірної дози 

витрати палива 

c Витратомір EDM 1403 0,0001 

Шлях м Рулетка ±0,5 % 

 

 
Рисунок 3.5 – Електрична схема датчика для вимірювання кутовий швидкості  

обертання колінчастого вала дизеля   
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Рисунок 3.6 – Електрична схема датчика для вимірювання переміщення рейки 

ПНВТ h  

 

 

3.5. Результати експериментальних досліджень всережимного, 

однорежимного, гранично-всережимного і комбінованого регуляторів 

паливного насосу 4УТНМ на безмоторному і моторному стендах. 

 

Перед дослідженнями всіх типів регуляторів паливний насос 

регулювався на показники подачі палива, що відповідають технічним умовам 

на регулювання паливного насосу 4УТНМ, які встановлюються на дизель Д-

241. 

3.5.1. При безмоторних випробуваннях регуляторів забезпечувалася 

ідентичність налаштування зовнішньої безрегуляторної гілки і регуляторних 

характеристик паливного насосу при всережимному, однорежимному, 

гранично-всережимному та комбінованому регулюванні. 

На рис. 3.9 та 3.10 показані швидкісні характеристики паливоподачі 

(залежності циклової подачі палива 
ц

q  від частоти обертання кулачкового 

вала паливного насосу) з різними способами регулювання. 
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а) всережимний регулятор б) однорежимний регулятор 

Рисунок 3.7 – Швидкісні характеристики паливоподачі паливного насосу 

4УТНМ з всережимним та однорежимним регуляторами 

  
а) гранично-всережимний регулятор б) комбінований регулятор 

Рисунок 3.8 – Швидкісні характеристики паливоподачі паливного 

насосу 4УТНМ з гранично-всережимним та комбінованим регуляторами 

 

На рис 3.7 і 3.8 позначено: 

А, В – зовнішня коректорна і регуляторна гілки; 
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E, F, G – часткові швидкісні гілки характеристики; 

В1, В2, В3 – регуляторні гілки часткових швидкісних характеристик; 

d, e – точки, що відповідають режиму максимального крутного 

моменту nм і номінальній частоті обертання двигуна nн. 

При переході зі штатного всережимного регулювання на однорежимне, 

гранично-всережимне та комбіноване регулювання розміри основних 

деталей залишаються такі ж як і в серійному регуляторі, змінюється при 

цьому тільки принцип управління регулятором. 

3.5.2. При визначенні швидкісних характеристик двигуна 

забезпечувалися однакові умови навколишнього середовища за різних 

способів регулювання потужності дизеля [138]. 

На рис. 3.9, 3.10, 3.11 та 3.12 швидкісні характеристики дизеля Д-241 

при різних способах регулювання його потужності. 

  
а) момент 

е
M  б) потужність eN  

Рисунок 3.9 - Швидкісні характеристики дизеля Д-241 при всережимному 

регулюванні 
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а) момент 
е

M  б) потужність eN  

Рисунок 3.10 - Швидкісні характеристики дизеля Д-241 при гранично-

всережимному регулюванні 

 

  

а) момент 
е

M  б) потужність eN  

Рисунок 3.11 - Швидкісні характеристики дизеля Д-241 при однорежимному 

регулюванні 
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а) момент 

е
M  б) потужність eN  

Рисунок 3.12 - Швидкісні характеристики дизеля Д-241 при комбінованому 

регулюванні 

 

Основні показники дизеля Д-241 по зовнішній швидкісній 

характеристиці зі штатним всережимним і макетним зразком гранично-

всережимного і інших типів регуляторів практично ідентичні. Максимальна 

потужність eN  = 53 кВт, максимальний крутний момент дизеля складає кM  

= 260 Нм, запас крутного моменту 
м

K  =8%, ступінь нерівномірності 

регулятора   =7%. Ці показники досить близькі до показників, як вказані в 

технічних вимогах заводу-виробника (табл.3.2). 

Згідно заводської інструкції, для дизеля Д-241 запас крутного моменту 

M
K  = 15%, ступінь нерівномірності регулятора   = 8%, номінальна 

потужність 
e

N  = 52,9 кВт, максимальний крутний момент при n  = 1500 хв
-1

 

складає M  = 266,8 Нм. 

Потужність і крутний момент при роботі дизеля за регуляторними 

гілками з всережимним регулятором змінюються практично лінійно і мають 

класичний вид для подібного типу регуляторів. 
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При однорежимному регулюванні зміна потужності і крутного моменту 

при роботі двигуна за часткових режимів має поступово зростаючий характер 

по мірі зниження частоти обертання двигуна в межах від 
ном

n  до 
Ммах

n  

В результаті стендових випробувань двигуна Д-241 було отримано 

серію навантажувальних характеристик в широкому діапазоні роботи дизеля. 

Програма дослідження була складена таким чином, щоб отримані 

результати досліджень дизеля Д-241 можна було використовувати для 

математичного опису за допомогою поліноміальних залежностей основних 

показників дизеля (годинну витрату палива 
п

G , годинну витрату повітря 
пов

G , 

концентрації оксиду вуглецю 
CO

C , концентрації вуглеводнів 
nm HC

C , 

концентрації оксидів азоту 
xNO

C , димність відпрацьованих газів N , а також 

масові викиди ШР, які містяться у ВГ 
CO

G , 
nm HC

G , 
xNO

G , 
C

G ). 

На рис. 3.13 показано, як приклад, навантажувальні характеристики 

дизеля Д-241, отримані при частоті обертання колінчастого вала n  = 1100хв
-1

. 

Зміна концентрацій оксидів азоту 
xNO

C  і димності відпрацьованих газів 

N  зі збільшенням навантаження двигуна зростає практично пропорційно, 

Концентрації 
CO

C  і 
nm HC

C  зі збільшенням навантаження спочатку 

зменшуються, потім зростають. Такий характер їх зміни від навантаження 

відповідає природі їх утворення. 
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Рисунок 3.13 - Навантажувальна характеристика двигуна Д-241 при n= 1100 хв-1 

 

Масові викиди оксидів азоту 
xNO

G , сажі 
C

C , оксидів вуглецю 
CO

G , 

вуглеводнів 
nm HC

G  показані на рис. 3.14. 
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Рисунок 3.14 - Навантажувальна характеристика двигуна Д-241 при n=1100 хв-1 

 

 На рис. 3.15 і 3.16 показані швидкісні характеристики холостого ходу. 

Зі збільшенням частоти обертання з 900 хв
-1

 до 2200 хв
-1

 витрата палива 

двигуном збільшується з 0,8 кг/год. приблизно до 3,4 кг/год., а коефіцієнт 

надміру повітря   змінюється з 11  до 7 . 

 Концентрації продуктів неповного згоряння C О  і 
nm

HC  зі збільшенням 

частоти обертання поступово знижується, а потім плавно зростають. 
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 Оксиди азоту 
x

NO  в режимі холостого ходу утворюються в незначній 

кількості, вони зі збільшенням 
..хх

n  плавно знижуються з 225 млн
-1

 до 75 млн
-

1
. Вміст твердих часток С у ВГ двигуна на режимах х.х. зі збільшенням n  

збільшується. Натуральний показник ослаблення світлового потоку при зміні 

minхх
n до 

maxхх
n  змінюється в межах К=0,025 м

-1
 до К=0,0225 м

-1
. 

 

 
Рисунок 3.15 - Швидкісна характеристика холостого ходу двигуна Д-241 
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Рисунок 3.16 - Швидкісна характеристика холостого ходу двигуна Д-241 

 

3.6. Визначення коефіцієнтів поліноміальних залежностей 

динамічної математичної моделі САРЧ (двигуна, паливного насосу, 

регулятора), перевірка адекватності математичної моделі системи 

автоматичного регулювання частоти обертання дизеля з всережимним і 

гранично-всережиминим механічними регуляторами. 

 

Найбільш надійним і наглядним способом оцінки якості перехідних 

процесів САРЧ обертання колінчастого вала двигуна є натурне зняття 

перехідних процесів на гальмівних стендах чи їх аналітична побудова, 

шляхом рішення системи диференційних рівнянь [123], що описують САРЧ 

двигуна. 

Експериментальний метод зняття перехідних процесів є більш 

трудомістким, а в деяких випадках через відсутність відповідного 
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обладнання – неможливим. Наприклад, для більшості існуючих гальмівних 

стендів для двигунів досить просто отримати імпульс збуджуючої дії при 

миттєвому скиданні навантаження, але майже неможливо отримати 

збуджуючу дію миттєвого накидання (збільшення) навантаження. 

Аналітичний метод оцінки якості перехідних процесів таких обмежень 

не має. Однак при аналітичній оцінці якості перехідних процесів 

достовірність отриманих результатів залежить від адекватності математичної 

моделі. 

Розглянемо на прикладі САРЧ дизеля Д-241 з паливним насосом 

4УТНМ, обладнаним всережимним механічним регулятором, адекватність 

розрахунку на математичній моделі перехідних процесів в САРЧ дизеля за 

різних способів завдання зовнішньої збуджуючої дії порівнянням з 

результатами експериментальних досліджень. 

Рівняння динамічної рівноваги двигуна, встановленого на гальмівному 

стенді, має вид 

 

 
t

ω
ІІММ

дп






дсге
,                                           (3.1) 

 

де 
е

М , 
м

М , 
г

М  – ефективний крутний момент двигуна, момент 

механічних втрат, момент, створюваний гальмівним стендом, Н·м; 

с
І , 

д
І  – моменти інерції ротора гальмівного стенда і двигуна, кг∙м

2
; 

äď
ω  – кутова швидкість колінчастого вала двигуна, с

-1
. 

Для побудови перехідних процесів на математичній моделі необхідно 

визначити коефіцієнти поліноміальних залежностей, що описують момент 

механічних втрат двигуна )(
м дп

fМ  , індикаторний крутний момент двигуна 

),(
ці

qfМ
дп

 , відновлюючу силу регулятора ),(
пр

cfE
дп

 , підтримуючу 

силу регулятора )z,(
в дп

fP  , ПНВТ ),(
ц

hfq
дп

 , приведений до муфти 

регулятора коефіцієнт в’язкого тертя )(
дп

f   . 
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Момент механічних втрат в двигуні визначаємо методом провертання 

колінчастого вала прогрітого двигуна балансирною динамомашиною при 

вимкненій подачі палива на різних частотах обертання згідно рекомендацій 

роботи [138]. 

На рис. 3.17 показано залежність моменту механічних втрат дизеля Д-

241 від частоти обертання колінчастого вала. 

 

 
Рисунок 3.17 - Зміна моменту механічних втрат двигуна Д-241 від частоти 

обертання колінчастого вала 

 

Момент механічних втрат описується емпіричною поліноміальною 

залежністю першого порядку від однієї змінної [139]: 

 

дп
M 13169,035

м
  ,                                               (3.2) 

 

Індикаторний крутний момент ),(
ц дпi

qfM   дорівнює сумі 

ефективного eM  і моменту механічних втрат мM . Для математичного 

описання індикаторного і ефективного моментів від циклової подачі палива 

цq  і кутової швидкості колінчастого вала 
дп

 , скористаємося серією 

навантажувальних характеристик, отриманих при проведенні моторних 

випробувань дизеля, і залежністю (3.2), побудуємо графіки зміни iM  від 

циклової подачі палива цq  для різних фіксованих значень кутової швидкості 

колінчастого вала двигуна 
дп

  (рис. 3.18). 
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Рисунок 3.18 - Залежності зміни індикаторного моменту 
i

M  та ефективного 

моменту 
е

М  дизеля Д-241 від циклової подачі палива цq  при різних кутових 

частотах колінчастого вала 

 

Індикаторний крутний момент описуємо емпіричною поліноміальною 

залежністю [139]: 

 

цці
q,q,М 109557032770

2
 ,               (3.3) 

 

де 
ц

q  – циклова подача палива, мм
3
/цикл. 

Ефективний крутний момент також описуємо емпіричною 

поліноміальною залежністю другого порядку від 
ц

q  

 

,00158,0114,0801316485,37
32

ццце
qqq,М 

  
(3.4)

 
 

Для математичного опису ефективного коефіцієнта корисної дії 
е

  

скористаємося серією навантажувальних характеристик, отриманих при 

проведенні моторних випробувань дизеля та побудуємо графіки зміни 
е

  від 

крутного моменту 
К

М  для різних фіксованих значень кутової швидкості 

колінчастого вала двигуна (рис. 3.19). 



99 

 
 

 

Рисунок 3.19 – залежність зміни ефективного коефіцієнта корисної дії 

е
  від крутного моменту двигуна 

К
М  

 

Ефективний коефіцієнт корисної також описуємо емпіричною 

поліноміальною залежністю другого порядку від 
К

М : 

 

,1033749,500213014483,0
26

ККе
ММ, 




    
(3.5) 

 

Рівняння динамічної рівноваги регулятора частоти обертання, 

приведене до осі муфти регулятора: 

 

впр
РЕ

t

z
ν

t

z
m 









2

2

,                                    (3.6) 

 

де 
пр

m  – маса деталей регулятора і паливного насосу, що обертаються 

та рухаються поступально, кг; 

ν  – коефіцієнт в’язкого тертя, Нс/м; 

в
Р  – підтримуюча сила, Н; 

z  – переміщення муфти регулятора, м; 

Е  – відновлююча сила пружин регулятора, Н. 
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Відновлююча сила пружин регулятора визначається за залежністю: 

 

 zyсЕ
пр

 ,                 (3.7) 

 

де 
пр

с  – приведена до муфти регулятора жорсткість пружин, Н/м; 

y  – попередній натяг пружини регулятора, м. 

Для опису підтримуючої сили вантажів регулятора ),( zfР
в

  

використані експериментальні залежності зміни 
в

Р  від кутової частоти 

обертання колінчастого вала 
дп

ω  і координати муфти регулятора z , отримані 

для паливного насосу 4УТНМ за результатами досліджень (рис. 3.20) [123]. 

Підтримуючу силу регулятора описуємо поліномом другого порядку 

[123]: 

 

,52422667
2

191
2

61149
4

02690

2

,z,
ω

,
zω

,
ω

,Р
дпдпдп

в
     (3.8) 

 

 
Рисунок 3.20 -  Зміна підтримуючої сили вантажів регулятора, зведеної до осі 

муфти регулятора паливного насосу 4УТНМ 
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Зміну циклової подачі палива 
ц

q  від кутової швидкості кулачкового 

вала паливного насосу 
2

дп


 і координати рейки ПНВТ h  визначаємо за 

експериментальними залежностями, показаними на рис. 3.21. 

 

 
Рисунок 3.21 - Швидкісна характеристика паливоподачі ПНВТ 4УТНМ 

за фіксованих положень рейки 

 

Циклова подача палива ПНВТ описується поліномом третього порядку 

від двох змінних [139]: 

 

      
281,79,24606062,0617,26510625,3

01155,010104,3700223,010104422,5

26

22423835






hhh

hhhq

дпдп

дпдпдпдпц




,    (3.9) 

 

де h  – координата рейки паливного насосу високого тиску, м. 

 

 zzkh
н
 ,                                           (3.10) 

 

де k  – передаточне відношення між ходом муфти і рейки регулятора; 

н
z  – координата муфти регулятора за номінального режиму, м. 
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Зміну коефіцієнта в’язкого тертя описуємо емпіричним рівнянням в 

залежності від кутової швидкості колінчастого вала, отриманим за 

результатами досліджень (рис.3.22) [75, 140]. Результати проведених 

досліджень показали, що значення коефіцієнта в’язкого тертя ν, в кожного 

насосу різне і може відрізнятися в 10 разів. Тому при дослідженнях паливних 

насосів високого тиску з регуляторами необхідно  коефіцієнт в’язкого тертя 

ν визначати індивідуально для конкретного зразка. 

 

,10006528 
дп

ω,ν                                              (3.11) 

 

 

Рисунок 3.22 – Зміна  коефіцієнта в’язкого тертя регулятора 

  

Із зміною положення важеля керування зведена до муфти жорсткість 

пружин регулятора 
пр

с  паливного насосу 4УТНМ змінюється, що впливає на 

ступінь нерівномірності регулятора на часткових режимах роботи двигуна. 

Визначити залежність зміни зведеної жорсткості пружин регулятора 
пр

с  

можна шляхом кінематичного аналізу. Однак при цьому не буде врахована та 
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обставина, що зі зменшенням частоти обертання вала паливного насосу 

зменшується величина активного ходу плунжера (тобто і величина 
ц

q ), яка 

впливає на хід муфти регулятора і, як результат, на величину зведеної 

жорсткості пружин регулятора 
пр

с . 

Більш точно величину приведеної жорсткості пружин регулятора 

можна визначити розрахунково-експериментальним методом за 

регуляторними характеристиками паливного насосу. 

Зведена жорсткість пружин регулятора на номінальному швидкісному 

режимі визначалась за залежністю [123]: 

 

н

ном

прном
z

ΔE
с  ,                                                         (3.12) 

 

на часткових швидкісних режимах – за рівнянням: 

 

yн

пр
Δzz

ΔE
с


 ,                                                            (3.13) 

 

де 
ном

ΔE , ΔE  – зміна відновлюючої сили регулятора за регуляторною 

гілкою на номінальному і часткових швидкісних режимах, Н. 

Величину зменшення ходу муфти регулятора 
y

Δz , викликану 

зменшенням активного ходу плунжера визначаємо за залежністю: 

 

цн

цн

y
q

Δqz
Δz  ,                                                             (3.14) 

 

де 
цн

q  – циклова подача палива на номінальному режимі, мм3/цикл. 

Розрахунково-експериментальна залежність приведеної жорсткості 

пружин регулятора ПНВТ 4УТНМ від кутової швидкості колінчастого вала 

описується емпіричним рівнянням [123]: 

55454849683632
2


дпдппр

ω,ω,с ,                               (3.15) 

 



104 

 

3.7. Визначення коефіцієнта в’язкого тертя регулятора. 

  

Розрахунковим методом послідовних приближень (метод ітерації), 

змінюючи величину сил в’язкого тертя  , досягаємо максимального 

співпадання експериментальних і розрахункових перехідних процесів, що 

проходять в САРЧ дизеля. 

Першопочаткові значення зміни коефіцієнта в’язкого тертя   опишемо 

рівнянням в залежності від кутової швидкості колінчастого вала (3.11), 

отриманим за результатами експериментальних даних [75, 140]. 

Використовуючи загальновідоме рівняння динамічної рівноваги двигуна, 

що встановлений на гальмівному стенді (3.1) методом числового 

інтегрування рівнянь 3.1 та 2.22 засобами MatCAD виконуємо рішення 

диференціальних рівнянь, відносно похідної найвищого порядку: 
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t

z
VEP
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MMM
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,      (3.16) 

  

Початкові умови інтегрування для системи рівнянь (3.16): кутова 

швидкість уст

п
  колінчастого вала (2.34), положення муфти регулятора уст

z за 

усталеного режиму руху КТЗ, попередній натяг пружини регулятора y  

 

uа

МM
zz

Гш

нв

уст

1


  ,    (3.17) 

 

уст

пр

уст
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z

с

P
y  .     (3.18) 
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 Змінюючи коефіцієнт в’язкості, в межах можливої його зміни, що 

входить в систему рівнянь (3.16), можна визначити характер перехідних 

процесів в САРЧ, визначити величину запізнювання переміщення муфти 

регулятора z, визначити час перехідного процесу, величину «закидання» 

параметрів та ін. 

Початкове положення муфти регулятора 
уст

z  при скиданні навантаження 

визначали з рівняння динамічної рівноваги двигуна (3.1), попередній натяг 

пружин регулятора 
уст

y  визначається з рівняння динамічної рівноваги 

регулятора прирівнявши до нуля 
Г

M  (2.22). 

При скиданні навантаження попередній натяг пружини регулятора y  

залишається постійною величиною.  

При співставленні розрахунково отриманих на динамічній моделі 

перехідних процесів з перехідними процесами, отриманими 

експериментальним шляхом, при розрахунках приймаємо однакові з 

експериментальними початкові і кінцеві умови кутової швидкості двигуна 

дп
ω , ефективного крутного моменту 

е
М  і координати рейки паливного насосу 

h . 

Шляхом оцінки адекватності при розрахунку на математичній моделі 

перехідних процесів з різними   та порівняння їх з експериментальними за 

часом перехідного процесу 
ď
τ  і величинами закидання кутової швидкості 

колінчастого вала 
çŕę

ω  та координати рейки паливного насосу 
зак

h , 

визначались найбільш приближенні значення величини  . 

На рис 3.24 показані розрахункові і експериментальні перехідні процеси 

САРЧ дизеля Д-241. 
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Рисунок 3.24 - Перехідні процеси в САРЧ дизеля Д-241 при миттєвому 

скиданні 57% навантаження: 

експ
ω , 

експ
h  – експериментальні; 

розр
ω , 

розр
h  – розрахункові 

мНс /14167
1
 , мНс /17000

2
 , мНс /20400

3
  

 

З рис. 3.24 видно, що час перехідних процесів 
п

 , отриманий 

розрахунковим і експериментальним методом, практично співпадає, різниця 

величин закидання рейки паливного насосу не перевищує 7%, а закидання 

кутової швидкості – 3%, що свідчить про достатньо добре співпадання 

результатів розрахункових досліджень на математичній моделі і 

експериментальних перехідних процесів, що дозволяє проводити 

розрахункові дослідження з високою достовірністю результатів. 

Аналіз результатів отриманих при співставленні розрахункових і 

експериментальних перехідних процесів за часом перехідного процесу 
п

 , , 

величинами закидання рейки паливного насосу 
зак

h  і закидання кутової 

швидкості колінчастого вала 
зак

ω  у випадку миттєвого скидання 

навантаження, показав, що найкраще співпадання розрахункових і 

експериментальних показників отримано при значенні коефіцієнта в’язкого 

тертя мНс /17000
2
 . 
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3.8 Висновки до 3-го розділу. 

 

1. Сформульовані задачі і програма досліджень, що включає ряд 

послідовних етапів безмоторних досліджень ПНВТ УТНМ, 

моторних досліджень двигуна Д-241 з різними типами регуляторів. 

2. В результаті проведених моторних досліджень двигуна Д-241 

отримані значення всіх величин для визначення коефіцієнтів 

поліноміальних залежностей, які описують дизель, як джерело 

енергії, викидів ШР і споживач палива в умовах усталених режимів 

руху. 

3. Дослідженнями визначені коефіцієнти поліноміальних залежностей, 

що описують двигун, паливний насос та регулятор, як об’єкти 

системи автоматичного регулювання. 

4. Аналізом результатів отриманих при співставленні розрахункових і 

експериментальних перехідних процесів за часом перехідного 

процесу 
п

 , величинами закидання рейки паливного насосу 
зак

h  і 

закидання кутової швидкості колінчастого вала 
зак

ω  у випадку 

миттєвого скидання навантаження підтверджено адекватність 

динамічної математичної моделі. 

5. Розрахунковим шляхом на динамічній математичній моделі методом 

послідовних приближень визначений коефіцієнт в’язкого тертя в 

регуляторі. В результаті розрахунків було встановлено, що 

найкраще співпадання розрахункових і експериментальних 

показників отримано при значенні коефіцієнта в’язкого тертя 

мНс /17000
2
 . 
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РОЗДІЛ IV. РЕЗУЛЬТАТИ ДОРОЖНІХ ВИПРОБУВАНЬ ТРАКТОРА 

МТЗ-80 З РІЗНИМИ ТИПАМИ РЕГУЛЯТОРІВ ЧАСТОТИ 

ОБЕРТАННЯ КОЛІНЧАСТОГО ВАЛА ДИЗЕЛЯ 

 

4.1. Мета і задачі дорожніх випробувань. 

 

Метою дорожніх випробовувань було визначення оптимального способу 

регулювання потужності дизеля, в умовах неусталених режимів руху 

трактора МТЗ-80, який забезпечує зниження нецільових втрат енергії. 

У відповідності до мети випробувань в задачі входило: 

1. Проведення випробувань трактора МТЗ-80 з різними методами 

регулювання дизеля по визначенню впливу методу регулювання за 

неусталених навантажень на економічні показники КТЗ при його русі з 

постійною швидкістю по ґрунтовій дорозі на різних передачах без причепа та 

з причепом при різних значеннях нерівностей її мікропрофіля. 

Дорожні випробування трактора МТЗ-80 з серійним всережимним і 

макетним зразком гранично-всережимного регуляторами виконувались за 

вищевказаних умов руху. Для виключення впливу на результати 

експериментів суб’єктивних чинників (майстерності водія) при випробуванні 

трактора з різними типами регуляторів були створені однакові умови руху: 

постійна швидкість за фіксованого положення важеля керування подачею 

палива. Дорожні випробування проводились у відповідності з ГОСТ 20306-90 

[141] та ДСТУ ISO 789:2006 [142]. 
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4.2. Об’єкт дорожніх випробувань. 

 

Об’єктом дорожніх досліджень був трактор МТЗ-80 (державний номер 

25617 КА) (рис. 4.1) з дизелем Д-241 (рис. 4.2). Випробування проводилися 

на: дизельному паливі марки ДТ-Л-К5, сорт С (сертифікат відповідності 

№UA1.145.0058848-13 та паспорт палива Додаток В) ДСТУ 4840:2007 [128], 

моторній оливі марки М-10Г2(к) ГОСТ 8581-78 [134]. При дорожніх 

дослідженнях використовувались серійні форсунки ФД-22 та серійні 

нагнітальні трубки високого тиску довжиною 400 мм та внутрішнім 

діаметром 2+0,15 мм. 

 

 
 

Рисунок 4.1 - Трактор МТЗ-80 
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Рисунок 4.2 – Дизель Д-241,  встановлений на тракторі МТЗ-80 

 

Технічна характеристика та передаточні числа трансмісії трактора 

МТЗ-80 наведені в табл. 4.1 і 4.2. 

 

Таблиця 4.1 - Технічна характеристика трактора МТЗ-80 
 

Найменування параметрів Значення 

База трактора, мм 2370 

Загальна довжина трактора, мм 3850 

Ширина трактора, мм 1970 

Колія передніх коліс, мм 1350-1850 

Колія задніх коліс, мм 1400-1600 

Маса експлуатаційна, кг 3700 

Розмір шин передніх коліс 9,0-20 

Розмір шин задніх коліс 15,5 R38 
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Таблиця 4.2 - Передаточні числа трансмісії трактора МТЗ-80 

 

Загальне передаточне 

число 

Редуктор І 

(1,703) 

Редуктор ІІ 

(1,322) 
Передача 

1,000 0 0 V 

1,322 0 1 V 

1,860 0 0 IV 

2,203 0 0 III 

2,459 0 1 IV 

2,706 0 0 II 

2,912 0 1 III 

3,168 1 0 IV 

3,577 0 1 II 

3,752 1 0 III 

4,188 1 1 IV 

4,608 1 0 II 

4,960 1 1 III 

6,092 1 1 II 

7,838 0 0 I 

10,362 0 1 I 

13,348 1 0 I 

17,646 1 1 I 
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4.3. Прилади, обладнання, апаратура, використані для проведення 

експериментальних досліджень 

 

При русі трактора мірною ділянкою ґрунтової дороги проводився запис 

координати рейки ПНВТ за допомогою вимірювального комплексу, який 

включає датчик переміщення, USB-осцилограф, ПК (рис. 4.3). 

 
Рисунок 4.3 – Вимірювальний комплекс, на базі USB-осцилографа, ПК 

 

При визначені коефіцієнта розсіювання енергії в коливальному процесі 

доволі важко врахувати велику кількість факторів, що впливають на 

величину зміни навантаження трансмісії. Для спрощення розрахунків і 

зручності виконання аналізу по визначенню величини розсіювання енергії 

рух КТЗ здійснювався з постійною швидкістю за фіксованого положення 

важеля керування подачею палива, а навантаження на трансмісію, що 

приведене до осі колінчатого вала визначємо по відхиленню координати 

рейки паливного насосу від середнього значення. Величина відхилення 

показує циклову подачу палива і відповідно крутний момент двигуна Ме. 

Витрата палива двигуном трактора МТЗ-80 в умовах його руху по 

дорогам з різним станом мікропрофілю визначалася з допомогою 
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вимірювального комплексу на базі USB-Oscilloscope та ПК електронно-

механічним датчиком витрати палива EDM 1403, який дозволяє визначити 

практично миттєве значення витрати палива. 

Принцип дії датчика витрати палива заснований на вимірюванні часу 

витрати заданої об’ємної дози дизельного палива, що проходить через 

витратомір. На рис. 4.4 показаний зовнішній вигляд датчика витрати палива 

EDM 1403, а на рис. 4.5 принципова схема об’ємного витратоміра палива 

моделі EDM 1403. Схема встановлення витратоміра палива моделі EDM 1403 

в систему живлення трактора МТЗ-80 зображена на рис. 4.6 

 

 
Рисунок 4.4 – Зовнішній вид об’ємного витратоміра палива EDM 1403 
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Рисунок 4.5 – Принципова схема витратоміра палива EDM 1403 

 

На рис. 4.5 показано: 1 - впускний канал; 2 - корпус датчика витрати 

палива; 3 - овальні шестерні витратоміра; 4 - постійний магніт шестерні; 5 - 

мікросхема; 6 - контакти підведення електроживлення і контакт, що подає 

електричний сигнал; 7 - випускний канал; 8 - осі шестерень; 9 - нерухомі 

постійні магніти мікросхеми 

 

 
Рисунок 4.6 - Схема установки витратоміра палива EDM 1403 в 

систему живлення двигуна 

 

На рис. 4.6 показано: 1 – паливний бак; 2 – паливопідкачувальний 

насос; 3 – фільтр очистки палива; 4 – датчик витрати палива EDM 1403; 5 – 

USB-Osciloscope; 6 – ПК; 7 – паливний насос високого тиску; 8 – регулятор 

частоти обертання двигуна. 
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4.4. Результати дорожніх випробувань трактора МТЗ-80 з різними 

способами регулювання дизеля та визначення впливу неусталених 

навантажень на паливну економічність. 

 

Відомо, що режими роботи двигуна залежать від зовнішніх та 

конструктивних факторів САРЧ дизеля. Зовнішні фактори – рельєф 

місцевості, стан дорожнього покриття, вид виконуваних технологічних 

операцій, агротехнічні властивості ґрунту, умови безпеки та ін.. 

Конструктивні фактори визначають можливості двигуна (потужність яку 

можна отримати, швидкісний режим, витрату палива, здатність до 

переналагодження режимів та ін.). 

Для визначення впливу як зовнішніх, так і конструктивних факторів на 

паливну економічність дизеля було проведено випробування КТЗ при його 

русі по ґрунтовій дорозі з використанням різних типів регуляторів. 

При русі трактора ґрунтовою дорогою миттєву витрату палива 

визначали об’ємним витратоміром моделі EDM 1403 (q=л/год), електричний 

сигнал від якого подавався через USB Oscilloscope на портативний ПК. Час 

заміру, заданий конструкцією датчика, об’ємної дози палива коливалась від 

0,8 до 3 сек. В залежності від величини циклової подачі палива, період 

замірювання об’ємної дози складав від 6 до 30 обертів колінчатого вала 

двигуна. 

На рис. 4.7 та 4.8 у вигляді гістограм показано залежності зміни 

витрати палива від часу руху t, з інтервалом приблизно кожні 3 с., при русі 

трактора на третій передачі з всережимним та гранично-всережимним 

регуляторами по ґрунтовій дорозі з незначними нерівностями та наведено 

осцилограми коливань крутного моменту КТЗ при тих же умовах руху. 
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а) 

 

б) 

V=4,8 км/год, qср=3,65 л/год 

Рисунок 4.7 - Гістограма витрати палива та осцилограма зміни крутного 

моменту при русі трактора з всережимним регулятором на третій передачі по 

ґрунтовій дорозі з незначними нерівностями. 

 

а) 

 

б) 

V=4,7 км/год, qср=3,24 л/год 

Рисунок 4.8 - Гістограма витрати палива та осцилограма зміни крутного 

моменту при русі трактора з гранично-всережимним регулятором на третій 

передачі по ґрунтовій дорозі з незначними нерівностями. 
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Аналіз результатів досліджень залежностей витрати палива (Рис. 4.7 та 

4.8) показує, що при русі КТЗ з гранично-всережимним регулятором на 

третій передачі по ґрунтовій дорозі з незначними нерівностями витрата 

палива зменшується на 11% в порівнянні з всережимним регулятором. 

На рис. 4.9 та 4.10 також у вигляді гістограм показано залежності зміни 

витрати палива від часу руху t, з інтервалом приблизно кожні 3 с., при русі 

трактора на п’ятій передачі з всережимним та гранично-всережимним 

регуляторами по ґрунтовій дорозі з незначними нерівностями та наведено 

осцилограми коливань крутного моменту КТЗ при тих же умовах руху. 

 

 

а) 

 

б) 

V=7,1 км/год, qср =3,38 л/год 

Рисунок 4.9 - Гістограма витрати палива та осцилограма зміни крутного 

моменту при русі трактора з всережимним регулятором на п’ятій передачі по 

ґрунтовій дорозі з незначними нерівностями. 
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а) 

 

б) 

V=6,9 км/год, qср=3,14 л/год 

Рисунок 4.10 - Гістограма витрати палива та осцилограма зміни крутного 

моменту при русі трактора з гранично-всережимним регулятором на п’ятій 

передачі по ґрунтовій дорозі з незначними нерівностями.  

 

Аналіз результатів досліджень залежностей витрати палива (Рис. 4.9 і 

4.10) показує, що при русі КТЗ з гранично-всережимним регулятором на 

п’ятій передачі по ґрунтовій дорозі з незначними нерівностями витрата 

палива зменшується на 7% в порівнянні з всережимним. 

Отже, можна зробити висновок, що чим вище передача, тим менші 

втрати на розсіювання енергії при русі КТЗ по ґрунтовій дорозі з однаковими 

значеннями нерівностей її мікропрофілю. 

На рис. 4.11 та 4.12 у вигляді гістограм показано залежності зміни 

витрати палива від часу руху t, з інтервалом приблизно кожні 2 с., при русі 

трактора з причепом на третій передачі з всережимним та гранично-

всережимним регуляторами по ґрунтовій дорозі з незначними нерівностями 

та наведено осцилограми коливань крутного моменту КТЗ при тих же умовах 

руху. 
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а) 

 

б) 

V=4,8 км/год, qср=4,99 л/год 

Рисунок 4.11 - Гістограма витрати палива та осцилограма зміни крутного 

моменту при русі трактора з всережимним регулятором на третій передачі з 

причепом по ґрунтовій дорозі з незначними нерівностями. 

 

 

а) 

 

б) 

V=4,9 км/год, qср =4,46 л/год 

Рисунок 4.12 - Гістограма витрати палива та осцилограма зміни крутного 

моменту при русі трактора з гранично-всережимним регулятором на третій 

передачі з причепом по ґрунтовій дорозі з незначними нерівностями. 
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Аналіз результатів досліджень залежностей витрати палива (Рис. 4.11 і 

4.12) показує, що при русі КТЗ з гранично-всережимним регулятором на 

третій передачі з причепом по ґрунтовій дорозі з незначними нерівностями 

витрата палива зменшується на 10,6% в порівнянні з всережимним. 

На рис. 4.13 і 4.14 аналогічно показано фрагменти залежності зміни 

витрати палива від часу руху t, з інтервалом приблизно кожні 2 с., при русі 

трактора на третій передачі з всережимним та гранично-всережимним по 

ґрунтовій дорозі з значними нерівностями та наведено осцилограми коливань 

крутного моменту КТЗ при тих же умовах руху. 

 

 

а) 

 

б) 

V=4,9 км/год, qср =4,54 л/год 

Рисунок 4.13 - Гістограма витрати палива та осцилограма зміни крутного 

моменту при русі трактора на третій передачі з всережимним регулятором по 

ґрунтовій дорозі з значними нерівностями. 
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а) 

 

б) 

V=4,7 км/год, qср =3,42 л/год 

Рисунок 4.14 - Гістограма витрати палива та осцилограма зміни 

крутного моменту при русі трактора з гранично-всережимним регулятором 

на третій передачі по ґрунтовій дорозі з значними нерівностями. 

 

Аналіз результатів досліджень залежностей витрати палива (Рис. 4.13 і 

4.14) показує, що при русі трактора з гранично-всережимним регулятором на 

третій передачі по ґрунтовій дорозі з значними нерівностями миттєва витрата 

палива зменшується до 25%. Крім того за результатами експерименту 

встановлено, що при русі КТЗ з всережимним регулятором момент Ме, який 

розвивається двигуном значно більше, ніж Ме двигуна при русі КТЗ з 

гранично-всережимним регулятором. Останнє є підтвердженням того, що в 

умовах неусталених режимів роботи двигуна має місце розсіювання енергії. 

Для наглядності на рис. 4.15 і 4.16 показано залежності зміни витрати 

палива, при русі трактора на третій передачі при перемиканні регулятора з 

всережимного на гранично-всережимне регулювання і навпаки по ґрунтовій 
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дорозі з незначними нерівностями та наведено осцилограми коливань 

крутного моменту КТЗ за тих же умов руху. 

 

 

 

а) 

 

 

б) 

 

V = 4,6 км/год, qср = 3,5 л/год.,   V = 4,7 км/год, qср =  3,21 л/год. 

Рисунок 4.15 - Гістограма витрати палива та осцилограма зміни крутного 

моменту при русі трактора при перемиканні всережимного на гранично-

всережимний регулятор на третій передачі по ґрунтовій дорозі з незначними 

нерівностями.  
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а) 

 

б) 

V = 4,8 км/год, qср = 3,12 л/год.,   V = 4,7 км/год, qср = 3,36 л/год 

Рисунок 4.16 - Гістограма витрати палива та осцилограма зміни крутного 

моменту при русі трактора при перемиканні з гранично-всережимного на 

всережимне регулювання при русі на третій передачі по ґрунтовій дорозі з 

незначними нерівностями.  

 

Аналіз результатів досліджень залежностей витрати палива (Рис. 4.15 і 

4.16) показує, що при русі трактора при перемиканні з всережимного на 

гранично-всережимний регулятор на третій передачі по ґрунтовій дорозі з 

незначними нерівностями в результаті зменшенні амплітуди коливань 

крутного моменту двигуна витрата палива двигуна з гранично-всережимним 

регулятором знижується на 8,3% та 7,1% відповідно. 

При поперемінному підсиленні коливань рейки паливного насосу 

(битті) при русі трактора з всережимним регулятором, має місце періодичне 

підвищення амплітуди коливань крутного моменту, що в свою чергу 
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автоматично збільшує миттєву витрату палива та середнє крутного моменту 

Ме 

На рис. 4.17 приведені осцилограми зміни координати рейки з 

ділянками биття та гістограми витрати палива при русі трактора на третій 

передачі по ґрунтовій дорозі з незначним нерівностями (рис. 4.17 а), по 

ґрунтовій дорозі з значними нерівностями (рис. 4.17 б), по ґрунтовій дорозі з 

незначними нерівностями на третій передачі з причепом (рис. 4.17 в), а також 

приведені значення миттєвої витрати палива на цих ділянках. 

 

   

   

q =3,95 л/год. q =4,93 л/год. q =5,27 л/год. 

а) б) в) 

Рисунок 4.17 - Осцилограми зміни координати рейки та гістограми 

витрати палива з ділянками биття. 

 

Аналіз осцилограм зміни координати рейки на ділянках биття та 

гістограм витрати палива показав, що при русі трактора на третій передачі по 
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ґрунтовій дорозі з незначним нерівностями (рис. 4.17 а) витрата палива за 

рахунок биття зростає на 14%, при русі по ґрунтовій дорозі з значними 

нерівностями (рис. 4.17 б) витрата палива зростає на 16,5%, а при русі на 

третій передачі з причепом по ґрунтовій дорозі з незначними нерівностями 

(4.17 в) витрата палива зростає на 19,7%. 

На рис. 4.11 показано осцилограму зміни координати рейки з 

характерними ділянками биття. На рис. 4.12 показана також гістограма 

миттєвої витрати палива при русі трактора з приблизно постійною 

швидкістю по ґрунтовій дорозі з незначними нерівностями мікропрофіля. 

Збільшення витрати палива для розглядуваного прикладу за рахунок биття по 

відношенню до середньої витрати палива при русі трактора по цій же ділянці 

дороги з тією ж швидкістю з гранично-всережимним регулятором складає до 

20%. 

Встановлено, що усталене биття може бути спричинено чергуванням 

декількох нерівностей приблизно однакового розміру чи окремими 

нерівностями, які відокремлені одна від одної рівними ділянками. Крім того 

биття може виникати в системі регулювання двигуна, що зумовлено типом 

регулятора, який застосовують і його конструктивними особливостями. Крім 

биття в системі регулювання двигуна з всережимним регулятором можуть 

виникати й інші небажані явища,  наприклад, ненавмисний примусовий 

холостий хід. Суть якого полягає в тому, що при роботі двигуна в 

навантажувальному режимі, через надмірні коливання рейки паливного 

насосу, виникає епізодичне відключення палива при роботі двигуна в 

навантажувальному режимі, що призводить до втрати енергії на примусовий 

холостий хід і, в кінцевому результаті, збільшує витрату палива двигуном. 

Ненавмисний примусовий холостий хід може бути спричинений пороговими 

нерівностями мікропрофіля дороги. 

На рисунку 4.18 показано отримані осцилограми коливань рейки 

паливного насосу і гістограми миттєвої витрати палива при подоланні 
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граничних нерівностей з всережимним регулятором (рис. 4.18 а) та гранично-

всережимним регулятором (рис. 4.18 б) на прикладі залізничного переїзду. 

  

  

  

q =7,18 л/год. q =4,41 л/год. 

а) б) 

Рисунок 4.18 - Осцилограми зміни координати рейки та гістограми витрати 

палива  при переїзді перешкоди з граничним значенням опору. 

 

Аналіз отриманих результатів свідчить про те, що під час руху КТЗ з 

всережимним регулятором при подоланні порогових нерівностей, через 
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виникнення режиму ненавмисного примусового холостого ходу, значення 

миттєвої витрати палива може сягати суттєвих значень. В розглянутому 

прикладі (подолання залізничного переїзду) миттєва витрата палива двигуна 

з всережимним регулятором на 62,8%, більша за витрата палива двигуна 

гранично-всережимним регулятором. 

Отримані результати свідчать про те що основною причиною значного 

розсіювання енергії при русі КТЗ по ґрунтовій дорозі є підвищенні коливання 

крутного моменту (рейки паливного насосу) та кутової швидкості. 

Таким чином, аналіз результатів досліджень по визначенню впливу 

способу регулювання частоти обертання двигуна КТЗ (всережимного і 

гранично-всережимного) на витрату палива при русі з постійною швидкістю 

за фіксованого положення важеля керування подачею палива по ґрунтовій 

дорозі показав, що витрата палива двигуном КТЗ з гранично-всережимним 

регулятором менша ніж з всережимним на 6-11% при русі по ґрунтовій 

дорозі з незначними нерівностями її мікропрофілю, а при русі по ґрунтовій 

дорозі з значними нерівностями її мікропрофілю зниження витрати палива 

двигуном КТЗ з гранично-всережимним регулятором може складати до 25%. 

 

4.5 Висновки до 4-го розділу. 

 

1. За результатами дорожніх випробувань трактора МТЗ-80 виконана 

оцінка впливу способу регулювання двигуна на витрату палива при 

його русі по ґрунтовій дорозі з різними типами регуляторів. 

Встановлено, що при русі КТЗ з гранично-всережимним 

регулятором витрата палива менша ніж з всережимним на 6-11% 

при русі ґрунтовою дорогою з незначними нерівностями її 

мікропрофілю, а при русі ґрунтовою дорогою з значними 

нерівностями її мікропрофілю зниження витрати палива двигуном 

КТЗ з гранично-всережимним регулятором може складати до 25%. 

2. Аналіз результатів дорожніх досліджень під час руху КТЗ з 

постійною швидкістю за фіксованого положення важеля керування 
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подачею палива по ґрунтовій дорозі при виникненні епізодичного 

биття показав, що витрата палива двигуном трактора МТЗ-80 при 

використанні гранично-всережимного регулятора менша ніж при 

використанні всережимного регулятора на 14% при русі по 

ґрунтовій дорозі з незначними нерівностями, а із значними 

нерівностями -  зниження витрати палива складає 16,5%, а при русі 

трактора за тих же умов з причепом зменшення витрати палива 

становить 19,7%.  

3. Аналіз отриманих результатів свідчить про те, що під час руху КТЗ з 

всережимним регулятором в режимі ненавмисного примусового 

холостого ходу  при подоланні перешкод з пороговими значеннями 

нерівностей, миттєва витрати палива може сягати суттєвих значень. 

Наприклад при подоланні залізничного переїзду миттєва витрата 

палива двигуна з всережимним регулятором на 62,8%, більша за 

витрату палива двигуном з гранично-всережимним регулятором. 

4. За результатами дорожніх випробувань встановлено, що в режимі 

усталеного биття збільшення витрати палива двигуном з 

всережимним регулятором при русі КТЗ по ґрунтовій дорозі з 

незначними нерівностями може сягати до 20%. 
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Розділ V. РЕЗУЛЬТАТИ РОЗРАХУНКОВИХ ДОСЛІДЖЕНЬ НА 

МАТЕМАТИЧНИХ МОДЕЛЯХ КОЕФІЦІЄНТА РОЗСІЮВАННЯ 

ЕНЕРГІЇ, ВИТРАТИ ПАЛИВА І ВИКИДІВ ШР З ВГ. 

  
5.1 Результати розрахунку коефіцієнта розсіювання енергії в 

коливальній системі (трансмісії). 

 

Коефіцієнт розсіювання енергії визначаємо з результатів дорожніх 

випробувань КТЗ, порівнюючи паливну економічність при русі за 

неусталених навантажень, ґрунтовою дорогою з різними значеннями 

нерівностей її мікропрофіля при використанні всережимного та гранично-

всережимного регуляторів за методикою, що запропонована в розділі 2 [2.51-

2.61]. 

Відомо [41, 73], що основним, по відношенню до трансмісії, зовнішнім 

збуджуючим фактором є крутний момент двигуна, який однозначно 

визначається координатою рейки паливного насосу h. Для спрощення аналізу 

приймемо, що зміна амплітуди коливань крутного моменту двигуна 

ідентична амплітуді коливань рейки паливного насосу. 

В таблицях 5.1 - 5.4 приведені результати обробки експериментальних 

даних дорожніх випробувань трактора МТЗ-80 при його русі з постійною 

швидкістю ґрунтовою дорогою з різними значеннями нерівностей її 

мікропрофіля на 3-ій передачі без причепа та з причепом, на 4-ій та 5-ій 

передачах відповідно, за фіксованого положення важеля керування подачею 

палива, імітуючи рух КТЗ в умовах технологічних сільськогосподарських 

операцій. В таблицях 5.1 - 5.4 також приведені результати розрахунку 

коефіцієнта розсіювання енергії для вище вказаних умов. Крім того в 

таблицях 5.1-5.4 приведено результати розрахунку на математичній моделі 

моменту розсіювання енергії Мд для зазначених умов руху. Різниця 

розрахункових і експериментальних даних моменту розсіювання енергії Мд 

не перевищує 2%, що свідчить про адекватність математичної моделі. 
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Таблиця 5.1 - Результати розрахунку коефіцієнта розсіювання енергії за результатами дорожніх випробувань трактора 

МТЗ-80 при його русі ґрунтовою дорогою на третій передачі з різними значеннями  нерівностей її мікропрофіля.  
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0,143 5,30 6067,30 421,34 2,68 0,3956 2,528 6,44 17,88 0,09479 2,682 

0,161 6,01 6878,60 477,70 3,04 0,2381 4,2 7,34 29,74 0,10804 3,060 

0,194 7,22 8254,35 573,21 3,65 0,2660 3,76 8,74 26,85 0,12865 3,675 

0,281 10,46 11958,2 830,40 5,29 0,3259 3,068 12,54 21,98 0,1846 5,290 

0,361 13,46 15379,9 1068,04 6,8 0,2535 3,944 16,14 28,24 0,2376 6,805 

0,372 13,80 15803,2 1097,40 6,99 0,4310 2,32 16,59 16,59 0,244196 6,985 

0,381 14,20 16226,5 1126,80 7,17 0,3634 2,752 17,04 19,68 0,25082 7,175 

0,480 17,80 20424,2 1418,35 9,03 0,3571 2,8 21,32 20,14 0,3138 9,028 

0,532 19,78 22611,3 1570,20 9,93 0,3165 3,16 23,54 22,79 0,34649 9,996 

0,581 21,60 24727,8 1717,20 10,90 0,4931 2,028 25,68 14,65 0,377996 10,922 
 

Розрахунок виконувався для трактора МТЗ-80 за такими вихідними даними: mтр=3770 кг., спр=67,937 Нм/рад, 

V=4,7 км/год. 
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Таблиця 5.2 - Результати розрахунку коефіцієнта розсіювання енергії за результатами дорожніх випробувань трактора 

МТЗ-80 при його русі ґрунтовою дорогою на третій передачі з причепом за різних значень  нерівностей її 

мікропрофіля. 
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0,184 4,97 7831,05 696,1 4,43 0,2136 4,68 7,25 48,58 0,1067 4,43 

0,203 5,49 8642,4 768,2 4,89 0,3788 2,64 8,011 27,37 0,1179 4,88 

0,211 5,69 8959,85 796,4 5,07 0,2884 3,468 18,3 16,31 0,2693 5,06 

0,306 8,27 13016,48 1157,02 7,36 0,3506 2,852 12,1 29,50 0,1781 7,37 

0,311 8,4 13228,13 1175,8 7,48 0,2451 4,08 22,3 23,26 0,328 7,47 

0,432 11,68 18378,3 1633,6 10,4 0,3125 3,2 17,6 50,48 0,259 16,34 

0,434 11,74 18484,1 1643 10,46 0,2604 3,84 18,3 37,414 0,2693 10,49 

0,445 12,04 18942,7 1683,8 10,7 0,2049 4,88 20,44 43,53 0,300 10,7 

0,519 14,03 22082,2 1962,8 12,49 0,3411 2,932 21,9 28,49 0,322 12,51 

0,557 15,06 23704,8 2107,1 13,42 0,25 4 22,3 40,93 0,328 13,42 

0,601 16,25 25574,4 2273,3 14,47 0,3125 3,2 23,6 33,33 0,347 14,45 

0,703 18,99 29877,9 2655,8 16,9 0,2799 3,572 27,5 37,32 0,4047 16,91 

0,703 19,01 29913,2 2658,9 16,93 0,2976 3,36 27,5 35,13 0,4047 16,93 

0,739 19,97 31430,03 2793,8 17,8 0,3639 2,748 28,8 28,76 0,4239 17,74 

Розрахунок виконувався для трактора МТЗ-80 за такими вихідними даними: mтр=3770 кг., mпр=2000 кг., 

спр=67,937 Нм/рад, V=4,8 км/год. 
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Таблиця 5.3 - Результати розрахунку коефіцієнта розсіювання енергії за результатами дорожніх випробувань трактора 

МТЗ-80 при його русі ґрунтовою дорогою на четвертій передачі за різних значень  нерівностей її мікропрофіля. 
 

П
ер

ев
и

тр
ат

а 
п

ал
и

в
а,

 Δ
G

П
, 

к
г/

го
д

. 

П
ер

ев
и

тр
ат

а 
п

ал
и

в
а,

 Δ
G

П
, 

%
 

В
тр

ат
а 

те
п

л
о
ти

, 
Δ

Q
, 
Д

ж
 

В
тр

ат
а 

п
о
ту

ж
н

о
ст

і,
 Δ

N
e,

 

В
т 

В
тр

ат
а 

м
о
м

ен
ту

, 
Δ

М
e,

 

(е
к
сп

ер
и

м
ен

та
л
ь
н

и
й

 М
д
) 

Н
·м

 

Ч
ас

то
та

 к
о
л

и
в
ан

ь
, 
f,

 Г
ц

 

П
ер

іо
д

 к
о
л
и

в
ан

ь
, 
 

Т
, 
се

к
. 

П
р
и

р
іс

т 
ам

п
л
іт

у
д

и
 

к
о
л
и

в
ан

ь
 к

р
у
тн

о
го

 

м
о
м

ен
ту

, 
Δ

А
М

е,
 Н

м
 

П
р
и

р
іс

т 
к
о
еф

іц
іє

н
та

 

р
о
зс

ію
в
ан

н
я
 е

н
ер

гі
ї,

 Δ
ξ,

 

Н
м

·с
/р

ад
 

П
р
и

р
іс

т 
к
у
та

 з
ак

р
у
ч
у
в
ан

н
я
, 

Δ
φ

ср
, 
р
ад

 

М
о
м

ен
т 

р
о
зс

ію
в
ан

н
я
 

ен
ер

гі
ї 

р
о
зр

ах
у
н

к
о
в
и

й
 М

д
 

0,002 0,057 63,05 4,41 0,028 0,3787 2,64 0,07 25,315 0,00073 0,028 

0,015 0,56 627,9 43,60 0,28 0,2717 3,68 0,68 35,9 0,0071 0,277 

0,035 1,32 1474,5 102,39 0,65 0,4167 2,4 1,59 23,5 0,0166 0,650 

0,091 3,46 3873,2 268,9 1,71 0,2841 3,52 4,15 34,73 0,04339 1,712 

0,11 3,87 4331,77 300,82 1,92 0,2193 4,56 4,64 45 0,048 1,895 

0,12 4,29 4719,8 327,765 2,087 0,2336 4,28 5,05 42,15 0,053 2,088 

0,13 5,01 5601,7 389,01 2,48 0,4167 2,4 5,99 23,73 0,062 2,452 

0,15 5,69 6377,7 442,9 2,82 0,3289 3,04 6,81 30,09 0,071 2,811 

0,17 6,42 7189,05 499,24 3,18 0,2907 3,44 7,67 33,88 0,0802 3,160 

0,25 9,44 10575,5 734,41 4,68 0,2809 3,56 11,24 35,54 0,1175 4,692 

Розрахунок виконувався для трактора МТЗ-80 за такими вихідними даними: mтр=3770 кг., спр=95,641 Нм/рад, 

V=6,1 км/год. 
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Таблиця 5.4 - Результати розрахунку коефіцієнта розсіювання енергії за результатами дорожніх випробувань 

трактора МТЗ-80 при його русі ґрунтовою дорогою на п’ятій передачі за різних значень нерівностей її мікропрофіля. 
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0,006 0,24 271,62 18,86 0,12 0,3575 2,8 0,3 94,61 0,00089 0,120 

0,09 3,42 3785,0 262,84 1,67 0,3325 3 4,066 102,13 0,0122 1,661 

0,17 6,35 7030,31 488,22 3,11 0,34 2,96 7,53 100,78 0,0227 3,091 

0,199 7,63 8441,31 586,2 3,73 0,2425 4,12 9,01 140,62 0,0272 3,713 

0,23 8,81 9746,5 676,84 4,31 0,3075 3,24 10,4 111,55 0,0314 4,324 

0,25 9,67 10698,91 742,98 4,73 0,4 2,48 11,4 85,7 0,0344 4,755 

0,26 10,08 11157,48 774,82 4,93 0,295 3,4 11,9 116,8 0,0358 4,919 

0,28 10,63 11757,2 816,47 5,2 0,295 3,4 12,51 116,44 0,0378 5,178 

0,29 11,2 12392,1 860,56 5,48 0,4625 2,16 13,2 74,3 0,039 5,366 

0,294 11,33 12533,2 870,36 5,54 0,3325 3 13,3 103,91 0,04 5,542 

Розрахунок виконувався для трактора МТЗ-80 за такими вихідними даними: mтр=3770 кг., спр=330,878 Нм/рад, 

V=7,1 км/год. 
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Коефіцієнт розсіювання енергії визначаємо відносно середніх значень 

амплітуд коливань крутного моменту з врахуванням відносного збільшення 

«миттєвої» витрати палива ΔGп при русі КТЗ з всережимним регулятором в 

порівнянні з параметрами (АМеср і Gср) при його русі з гранично-всережимним 

регулятором рис.4.7-4.12 

Розрахунками на динамічній математичній моделі та результатами 

експериментальних досліджень встановлено, що амплітуда коливань 

крутного моменту двигуна (рейки паливного насосу) з гранично-

всережимним регулятором значно менше, в 5-7 разів, ніж при роботі двигуна 

з всережимним регулятором. Останнє пояснюється тим, що в гранично-

всережимному регуляторі передбачено рухомий обмежувач переміщення 

рейки в сторону збільшення подачі палива. 

Найбільш поширеним неусталеним режимом руху КТЗ є його рух по 

пересіченій місцевості. Рух за таких умов викликає безперервну дію на рейку 

паливного насосу, що приводить до безперервних перехідних процесів, 

наслідком яких, як відомо, є зміна потужності двигуна і втрати енергії на 

розсіювання [143, 144, 145]. 

Для визначення впливу неусталеного характеру зовнішнього 

навантаження на амплітуду коливань крутного моменту двигуна і втрат 

енергії на розсіювання енергії задамося законом зміни опору руху ± ΔМоп у 

вигляді симетричної прямокутної функції рис. 5.1, таким щоб середнє 

значення амплітуди періоду декількох коливань Т залишалось незмінним по 

відношенню з усталеним режимом руху. Вплив такого режиму руху КТЗ на 

амплітуду коливань рейки паливного насосу визначено для найбільш 

поширених частот зовнішньої збуджуючої дії. 
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Рисунок 5.1 – Закони зміни моменту опору руху 

 

Для наглядності на рис. 5.2 та 5.3 показані приклади розрахунків 

перехідних процесів в системах автоматичного регулювання дизеля з 

штатним всережимним і гранично-всережимним регуляторами частоти 

обертання колінчастого вала дизеля. З Рис. 5.2 та 5.3 видно, що амплітуда 

коливань рейки паливного насосу з гранично-всережимним регулятором або 

взагалі відсутня, або стає значно меншою в порівнянні з амплітудою 

коливань рейки за використання всережимного регулятора. 

 

 
а)                                                    б) 

Рисунок 5.2 - Приклади перехідних процесів в САРЧ дизеля Д-241 при 

прямокутній періодичній зміні опору (T = 1 c; 
ОП

M = 19 Н∙м). 

а) штатний всережимний регулятор; б) гранично-всережимний регулятор 
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а)                                                    б) 

Рисунок 5.3 - Приклади перехідних процесів в САРЧ дизеля Д-241 при 

прямокутній періодичній зміні опору (T = 0,5 c; 
ОП

M = 19 Нм). 

а) штатний всережимний регулятор; б) гранично-всережимний регулятор 

 

Отже, розрахунками на динамічній математичній моделі встановлено, 

що обмеження вимушених коливань рейки паливного насосу високого тиску 

забезпечує зниження амплітуди коливань рейки паливного насосу. 

За результатами обробки осцилограм коливань крутного моменту і 

гістограм витрати палива приведених в таблицях 5.1-5.4 будуємо залежності 

зміни приросту коефіцієнта розсіювання енергії Δξ і частку перевитраченого 

палива ΔGП, % від приросту амплітуди коливань крутного моменту ΔАМе 

На рис. 5.4, 5.5, 5.6 та 5.7 показані залежності зміни приросту 

коефіцієнта розсіювання енергії Δξ від приросту амплітуди коливань 

крутного моменту ΔАМе двигуна Д-241 при русі трактора МТЗ-80 на третій 

передачі з причепом та без нього, а також четвертій та п’ятій передачах 

відповідно по ґрунтовій дорозі з різними значеннями нерівностей її 

мікропрофіля. Аналіз залежностей, що приведені на рис. 5.4, 5.5 та 5.6 

показує, що приріст коефіцієнта розсіювання енергії Δξ практично 

пропорційно збільшується зі збільшенням приросту амплітуди коливань 

ΔАМе крутного моменту, крім того приріст коефіцієнта розсіювання енергії  

Δξ залежить від частоти коливань крутного моменту. При русі на третій, 

четвертій та п’ятій передачі зі збільшенням частоти коливань крутного 
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моменту приріст коефіцієнта розсіювання енергії Δξ знижується, а при русі 

на третій передачі з причепом навпаки. 

При русі КТЗ з причепом приріст амплітуди коливань крутного 

моменту двигуна зростає, збільшується також і приріст коефіцієнта 

розсіювання енергії Δξ, а при русі на четвертій та п’ятій передачі збільшення 

приросту коефіцієнта розсіювання енергії Δξ спостерігається через 

збільшення приведеної жорсткості спр системи. 
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 - 3 передача f=0,3956 (=0,09479); f=0,3259 (=0,1846); f=0,2535 (=0,2376)

 - 3 передача f=0,4310 (=0,244196); f=0,3571 (=0,3138); f=0,3165 (=0,1471)
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Рисунок 5.4 - Зміна коефіцієнта розсіювання енергії від амплітуди і частоти 

коливань крутного моменту трактора МТЗ-80 на 3-ій передачі 
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 - 3 передача з причепом

при f=0,2604 (=0,2693); f=0,25 (=0,328); f=0,2976 (=0,4047)

 - 3 передача з причепом

при f=0,3788 (=0,1179); f=0,2883 (=0,1781); f=0,3506 (=0,2511); f=0,3411 (0,322)

А
Ме
,Нм

Рисунок 5.5 - Зміна приросту коефіцієнта розсіювання енергії від амплітуди і 

частоти коливань крутного моменту трактора МТЗ-80 при русі на 3-ій 

передачі з причепом 
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 -  4 передача f=0,3787 (=0,00073); f=0,285 (=0,04339); f=0,235 (=0,053)

 - 4 передача f=0,4175 (=0,0166); f=0,33 (=0,071); f=0,28 (=0,1175)
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Рисунок 5.6 - Зміна коефіцієнта розсіювання енергії від амплітуди і частоти 

коливань крутного моменту трактора МТЗ-80 на 4-ій передачі 
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 - 5 передача f=0,3075 (=0,0314); f=0,295 (=0,0358)

 - 5 передача f=0,4 (=0,0344); f=0,3325 (=0,04) 
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Рисунок 5.6 - Зміна коефіцієнта розсіювання енергії від амплітуди і частоти 

коливань крутного моменту трактора МТЗ-80 на 5-ій передачі 

 

Для наглядності на рис. 5.8, 5.9, 5.10 та 5.11 показані залежності зміни 

частки перевитраченого палива ΔGП, % двигуном трактора МТЗ-80 при його 

русі ґрунтовою дорогою з постійною швидкістю за різних значень 

нерівностей її мікропрофіля з всережимним регулятором від приросту 

амплітуди коливань крутного моменту дизеля ΔАМе. Рух трактора 

здійснювався з причепом та без нього. 
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Рисунок 5.8 - Залежність збільшення частки (%) перевитраченого палива при 

русі трактора МТЗ-80 на 3-ій передачі 
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Рисунок 5.9 - Залежність збільшення частки (%) перевитраченого палива при 

русі трактора МТЗ-80 на 3-ій передачі з причепом 
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Рисунок 5.10 - Залежність збільшення частки (%) перевитраченого палива 

при русі трактора МТЗ-80 на 4-ій передачі 
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Рисунок 5.11 - Залежність збільшення частки (%) перевитраченого палива 

при русі трактора МТЗ-80 на 5-ій передачі 

 

З рис. 5.8, 5.9, 5.10 та 5.11 чітко видно, що збільшення частки палива, що 

перевитрачається двигуном Д-241 трактора МТЗ-80 при його русі зі 

всережимним регулятором пропорційно залежить від приросту амплітуди 
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коливань крутного моменту ΔАМе двигуна як при русі з причепом так і без 

нього. Зі збільшенням амплітуди коливань крутного моменту частка 

перевитраченого палива збільшується. 

Якщо абстрагувати результати експериментальних досліджень, що 

представлені на рис. 5.8, 5.9, 5.10 та 5.11 по визначенню впливу приросту 

амплітуди коливань крутного моменту ΔАМе двигуна на збільшення витрати 

палива, то можна зробити висновок, що при русі КТЗ ґрунтовою дорогою з 

постійною швидкістю за різних значень нерівностей її мікропрофіля при 

використанні гранично-всережимного регулятора збільшення витрати палива 

не перевищує 2-4 %, в той час як з всережимним регулятором збільшення 

витрати палива може складати 25 %. 

Таким чином, аналіз проведених досліджень показує, що коефіцієнт 

розсіювання енергії збільшується пропорційно збільшенню амплітуди 

коливань крутного моменту двигуна при русі КТЗ з постійною швидкістю по 

ґрунтовій дорозі з різними значеннями нерівностей її мікропрофіля. Крім 

того, можна зробити висновок, що зі збільшенням амплітуди коливань 

крутного моменту при русі КТЗ, за умов що наведені вище, з всережимним 

регулятором в умовах змінних навантажень частка розсіяної енергії 

збільшується. Під час руху КТЗ з гранично-всережимним регулятором, 

частка розсіяної енергії залишається практично постійною і не перевищує 2-4 

%, в результаті отримуємо, чим гірший стан мікропрофіля дороги, тим вища 

ефективність використання гранично-всережимного регулятора. 
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5.2 Визначення коефіцієнтів поліноміальних залежностей витрати 

палива й масових викидів шкідливих речовин з відпрацьованими 

газами дизеля в умовах усталених і імітації неусталених режимів руху. 

 

Тенденція розвитку дизелебудування спрямована на зниження рівня 

викидів шкідливих речовин з ВГ та підвищення паливної економічності. Для 

цього дизелі останнього покоління, як правило обладнують системою 

рециркуляції відпрацьованих газів (для зменшення вмісту оксидів NOх у ВГ), 

а підвищення паливної економічності на сучасних дизелях застосовують 

нерозділені камери згоряння та системи паливоподачі з високим (до 200 

МПа) тиском впорскування. Але на даний час в експлуатації знаходиться 

велика кількість КТЗ на яких встановлені класична система живлення з  

механічним регулятором, який, як відомо, погіршує паливну економічність 

дизеля за неусталених режимів роботи.  

Як вже відмічалося, для проведення розрахункових досліджень на 

математичних моделях за усталених режимів витрати палива, повітря та 

масових викидів ШР (оксиду вуглецю 
СО

G , вуглеводнів 
CmHn

G , оксидів азоту 

NOx
G , частинок 

С
G ) необхідний їх попередній математичний опис у вигляді 

поліноміальних залежностей (2.40-2.50). Коефіцієнти поліноміальних 

залежностей, що описують витрату палива, повітря та масові викиди 

шкідливих речовин у ВГ визначаємо за допомогою масиву 

експериментальних отриманих даних, що отримані при стендових 

дослідженнях двигуна на моторному стенді. 

Показники двигуна (
п

G ,
пов

G ,
СО

G ,
CmHn

G , 
NOx

G , 
С

G ), які отримані за 

результатами моторних досліджень дизеля при визначенні навантажувальних 

та швидкісних характеристик, що охоплюють весь навантажувальний та 

швидкісний діапазон режимів роботи дизеля, характерних для реальних умов 

експлуатації від параметрів, які визначають режим роботи двигуна – 

крутного моменту 
К

M  та частоти обертання колінчастого вала двигуна 
д

n . 

Коефіцієнти поліноміальних залежностей визначаємо за допомогою 
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вбудованих функцій алгоритмічного походження оболонки MathCAD за 

методикою 2.48-2.49.  

При визначені коефіцієнтів поліноміальних залежностей, що описують 

витрату палива в неусталених режимах та масові викиди ШР з ВГ, одним з 

аргументів поліноміальних залежностей приймемо різницю ефективного 

моменту 
e

M  та моменту втрат на розсіювання енергії 
д

M , а іншим - кутову 

швидкість обертання колінчастого вала 
дп

 . Таким чином визначаємо витрату 

палива в неусталених режимах роботи та масові викиди ШР з ВГ, за 

допомогою використання програми обробки двофакторного експерименту з 

поліномом третього порядку, враховуючи в математичній моделі збільшення 

фактичної витрати палива і викидів шкідливих речовин при врахуванні 

неусталених режимів роботи двигуна, в залежності від типу регулятора, що 

використовується 2.49. 

Втрати моменту на розсіювання енергії визначаємо з умови відносного 

збільшення витрати палива при русі КТЗ зі всережимною та гранично-

всережимною САРЧ дизеля по ґрунтовій дорозі. Знаючи збільшення годинної 

витрати палива 
п

G , можна визначити середнє значення розсіяної енергії 

ефективної потужності 2.53. 

По середньому значенню затраченої ефективної потужності на 

розсіювання енергії визначаємо середнє значення затраченого на розсіювання 

енергії моменту 2.54. 

Оскільки показники роботи двигуна за неусталених режимів значно 

відрізняються від режимів роботи двигуна на моторному стенді, тому при 

математичному описі основних показників двигуна (витрати палива 
п

G  та 

масових викидів ШР у ВГ) від параметрів які визначають режими роботи 

двигуна: частоти обертання колінчастого вала 
д

n , ефективного крутного 

моменту 
e

M , будемо враховувати зовнішній фактор (стан мікропрофілю 

дороги), а також конструктивні параметри САРЧ обертання двигуна 

(всережимне, гранично-всережимне регулювання). 



 145 

Для оцінки паливо-економічних і екологічних показників КТЗ 

розрахунковим методом будемо враховувати неусталені режими роботи 

використовуючи квазістатичні характеристики дизеля, отримані на 

моторному стенді. 

Використання такого підходу можна вважати цілком правомірним, це 

підтверджується результатами досліджень неусталених режимів роботи 

двигуна КТЗ [84], в роботі зазначено, що чим більше неусталений режим 

приближується до циклічного чи коливального, тим менше відхилення 

параметрів робочого циклу від показників отриманих на усталених режимах, 

тим самим підкреслюється, що розсіювання енергії за неусталених режимів 

роботи не пов’язано з змінами індикаторних показників циклу двигуна. 

Коефіцієнти поліноміальних залежностей витрати палива і масових 

викидів ШР з ВГ 
п

G ,
пов

G ,
СО

G ,
CmHn

G , 
NOx

G , 
С

G  - для усталених режимів роботи 

дизеля Д-241, а також при імітації неусталених режимів роботи двигуна 

приведені в таблицях 5.5 – 5.10 з часткою розсіювання енергії 5%, 10% і 15%. 

Значення коефіцієнтів апроксимації поліноміальних залежностей 

приведено в таблицях 5.5 – 5.10. 

 

Таблиця 5.5 - Коефіцієнти поліноміальних залежностей витрати палива 

Коефіцієнт 

Витрата палива Gп, кг/год 

Усталений режим Неусталені режими 

Me eд
MM 05,0  

eд
MM 1,0  

eд
MM 15,0  

a0 -0,1075 -0,1075 -0,1075 -0,1075 

a1 0,001 0,001 0,001 0,001 

a2 0,0187 0,0197 0,0208 0,022 

a3 -9,2097·10
-8

 -9,20970·10
-8

 -9,2097·10
-8

 -9,2097·10
-8

 

a4 -7,4062·10
-5

 -8,2063·10
-5

 -9,1435·10
-5

 -1,0251·10
-4

 

a5 -3,878600·10
-7

 -4,0828·10
-7

 -4,3096·10
-7

 -4,5631·10
-7

 

a6 1,5239·10
-10

 1,5239·10
-10

 1,5239·10
-10

 1,5239·10
-10

 

a7 2,0334·10
-7

 2,3717·10
-7

 2,7893·10
-7

 3,3111·10
-7

 

a8 3,8141·10
-9

 4,0149·10
-9

 4,2379·10
-9

 4,4872·10
-9

 

a9 2,7029·10
-8

 2,9949·10
-8

 3,3369·10
-8

 3,741·10
-8
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Таблиця 5.6 - Коефіцієнти поліноміальних залежностей витрати повітря 

Коефіцієнт 

Витрата повітря Gпов, кг/год 

Усталений режим 

Me 

a0 303,0322 

a1 -0,4592 

a2 0,1682 

a3 4,1087·10
-4

 

a4 -3,9972·10
-4

 

a5 -2,0986·10
-4

 

a6 -8,7794·10
-8

 

a7 1,1447·10
-7

 

a8 5,1416·10
-8

 

a9 1,8035·10
-7

 
 

Таблиця 5.7 - Коефіцієнти поліноміальних залежностей масових викидів 

оксиду вуглецю GСО 

Коефіцієнт 

Масові викиди оксиду вуглецю GСО, кг/год 

Усталений режим Неусталені режими 

Me eд
MM 05,0  

eд
MM 1,0  

eд
MM 15,0  

a0 0,2656 0,2656 0,2656 0,2656 

a1 1,8969·10
-4

 1,8969·10
-4

 1,8969·10
-4

 1,8969·10
-4

 

a2 -0,0032 -0,0033 -0,0035 -0,0037 

a3 -3,1001·10
-7

 -3,1001·10
-7

 -3,1001·10
-7

 -3,1001·10
-7

 

a4 -2,4081·10
-5

 -2,6682·10
-5

 -2,9729·10
-5

 -3,333·10
-5

 

a5 3,1529·10
-6

 3,3189·10
-6

 3,5033·10
-6

 3,7094·10
-6

 

a6 1,0044·10
-10

 1,0044·10
-10

 1,0044·10
-10

 1,0044·10
-10

 

a7 1,8048·10
-7

 2,1051·10
-7

 2,4758·10
-7

 2,9389·10
-7

 

a8 -3,0104·10
-10

 -3,1689·10
-10

 -3,3449·10
-10

 -3,5417·10
-10

 

a9 -1,2862·10
-8

 -1,4252·10
-8

 -1,5879·10
-8

 -1,7802·10
-8

 
 

Таблиця 5.8 - Коефіцієнти поліноміальних залежностей масових викидів 

вуглеводнів GСnHm 

Коефіцієнт 

Масові викиди вуглеводнів GСnHm, кг/год 

Усталений режим Неусталені режими 

Me eд
MM 05,0  

eд
MM 1,0  

eд
MM 15,0  

a0 0,0494 0,0483 0,0494 0,0494 

a1 -7,3143·10
-5

 -7,0351·10
-5

 -7,3143·10
-5

 -7,3143·10
-5

 

a2 -1,7527·10
-4

 -1,8968·10
-4

 -1,9475·10
-4

 -2,062·10
-4

 

a3 3,8596·10
-8

 3,6224·10
-8

 3,8596·10
-8

 3,8596·10
-8

 

a4 -1,6289·10
-7

 -2,0822·10
-7

 -2,011·10
-7

 -2,2546·10
-7
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a5 2,1599·10
-7

 2,3773·10
-7

 2,3999·10
-7

 2,541·10
-7

 

a6 -3,9856·10
-12

 -3,3611·10
-12

 -3,9856·10
-12

 -3,9856·10
-12

 

a7 5,327·10
-11

 1,7333·10
-10

 7,3073·10
-11

 8,6741·10
-11

 

a8 -1,3924·10
-10

 -1,4932·10
-10

 -1,5471·10
-10

 -1,6381·10
-10

 

a9 6,6934·10
-10

 7,3181·10
-10

 8,2635·10
-10

 9,2643·10
-10

 
 

Таблиця 5.9 - Коефіцієнти поліноміальних залежностей масових викидів 

оксидів азоту GNOx 

Коефіцієнт 

Масові викиди оксидів азоту GNOx, кг/год 

Усталений режим Неусталені режими 

Me eд
MM 05,0  

eд
MM 1,0  

eд
MM 15,0  

a0 -1,2122 -1,2122 -1,2122 -1,2122 

a1 0,0025 0,0025 0,0025 0,0025 

a2 0,0012 0,0012 0,0013 0,0014 

a3 -1,6273·10
-6

 -1,6273·10
-6

 -1,6273·10
-6

 -1,6273·10
-6

 

a4 1,6782·10
-5

 1,8596·10
-5

 2,0719·10
-5

 2,3228·10
-5

 

a5 -6,1824·10
-7

 -6,5078·10
-7

 -6,8693·10
-7

 -7,2734·10
-7

 

a6 3,354·10
-10

 3,354·10
-10

 3,354·10
-10

 3,354·10
-10

 

a7 -6,3122·10
-8

 -7,3623·10
-8

 -8,6587·10
-8

 -1,0278·10
-7

 

a8 4,0976·10
-10

 4,3132·10
-10

 4,5528·10
-10

 4,8207·10
-10

 

a9 8,8235·10
-10

 9,7768·10
-10

 1,0893·10
-9

 1,2212·10
-9

 
 

Таблиця 5.10 - Коефіцієнти поліноміальних залежностей масових викидів 

твердих часток GС 

Коефіцієнт 

Масові викиди твердих часток GС, кг/год 

Усталений режим Неусталені режими 

Me eд
MM 05,0  

eд
MM 1,0  

eд
MM 15,0  

a0 0,024 0,024 0,024 0,024 

a1 -3,5586·10
-5

 -3,5584·10
-5

 -3,5586·10
-5

 -3,5586·10
-5

 

a2 -4,324·10
-4

 -4,5516·10
-4

 -4,8044·10
-4

 -5,087·10
-4

 

a3 1,6368·10
-8

 1,6368·10
-8

 1,6368·10
-8

 1,6368·10
-8

 

a4 9,6482·10
-7

 1,069·10
-6

 1,1911·10
-6

 1,3354·10
-6

 

a5 4,6291·10
-7

 4,8727·10
-7

 5,1435·10
-7

 5,446·10
-7

 

a6 -2,0354·10
-12

 -2,0354·10
-12

 -2,0354·10
-12

 -2,0354·10
-12

 

a7 2,2063·10
-9

 2,5733·10
-9

 3,0265·10
-9

 -3,5926·10
-9

 

a8 -1,0693·10
-10

 -1,1256·10
-10

 -1,1881·10
-10

 -1,258·10
-10

 

a9 -5,6633·10
-10

 -6,2751·10
-10

 -6,9917·10
-10

 -7,8385·10
-10

 

Приклад зміни розрахункових і експериментальних масових викидів 

оксидів азоту 
NOx

G , сажі 
С

G , оксидів вуглецю 
СО

G , вуглеводнів
CmHn

G  показані 

на рис. 5.12. 
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Рисунок 5.12 - Навантажувальна характеристика дизеля Д-241 при 

n=1100 хв
-1 

На рисунку 5.12. зображено:  

•   - експериментально визначені викиди і-ої шкідливої речовини на 

моторному стенді; 

- - - – розрахунково визначені викиди і-ої шкідливої речовини на 

математичній моделі з використанням поліноміальних залежностей; 

··· – розрахунково визначені викиди і-ої шкідливої речовини на 

математичній моделі з використанням поліноміальних залежностей при 

eд
MM 05,0 ; 
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-·-·- – розрахунково визначені викиди і-ої шкідливої речовини на 

математичній моделі з використанням поліноміальних залежностей при 

eд
MM 1,0 ; 

-··-··- – розрахунково визначені викиди і-ої шкідливої речовини на 

математичній моделі з використанням поліноміальних залежностей при 

eд
MM 15,0 . 

Характер зміни масових викидів ШР з ВГ при роботі дизеля за 

навантажувальною характеристикою аналогічний характеру зміни їх 

концентрацій. 

Як показали дослідження [84], характер зміни миттєвих значень витрат 

палива, повітря і концентрацій ШР у ВГ в неусталеному режимі роботи 

двигуна аналогічні до концентрацій ШР у ВГ до відповідних показників в 

усталеному режимі, тому в неусталених режимах роботи, з високим ступенем 

достовірності можна визначити їх масові викиди, використовуючи 

поліноміальні залежності, що описують навантажувальні характеристики, 

отримані при стендових випробуваннях з врахуванням фактичного 

збільшення витрати палива і викидів шкідливих речовин при врахуванні 

неусталених режимів роботи двигуна, в залежності від типу регулятора, що 

використовується. 

Визначення масових викидів ШР з ВГ виконувалось за методикою, 

викладеною в роботі [146]. Відомо, що маса ШР, які викидаються в 

атмосферу з ВГ, залежить від концентрації і-ї ШР 
i

C , так і від об’єму 

продуктів згоряння палива. 

Загальна кількість продуктів згоряння палива коли 1  при роботі 

дизеля в усталених режимах можна визначити по відомим залежностям: 

 

в вологих відпрацьованих газах 
П

HCВ

ВГ
GLL

qq
M )21,0

212
(

00
    (5.1) 

в сухих відпрацьованих газах 
П

C

ВГ
GLL

q
M )21,0

12
(

00
     (5.2) 
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При роботі двигуна за неусталених навантажувальних режимів витрата 

палива збільшується на величину 
П

G  через розсіювання частини енергії на 

коливання, загальна кількість продуктів згоряння палива зростає. 

Для визначення викидів ШР в дискретних циклах та при врахуванні 

неусталених режимів роботи дизеля шляхом їх математичного моделювання 

можна використовувати наступні залежності. 

У випадку при 1  кількість вологих продуктів згорання палива можна 

визначити за формулою: 

 

))(21,0
212

(
00 ПП

HCВ

ВГ
GGLL

qq
M   ,   (5.3) 

де 
П

G  - годинна витрата палива; 

 
П

G  - збільшення витрати палива, що витрачається на розсіювання 

енергії при коливаннях. 

Сухих продуктів згорання палива за формулою: 

 

))(21,0
12

(
00 ПП

C

ВГ
GGLL

q
M        (5.4) 

 

де 
С

q  – частка вуглецю в дизельному паливі; 

H
q – частка водню в дизельному паливі;  

0
L  – теоретично необхідна кількість повітря для згорання 1 кг 

дизельного палива, кмоль/год.  495,0
0
L  кмоль/кг; 

  – коефіцієнт надлишку повітря: 

 

П

ПОВ

П

ПОВ

GL

G

Gl

G







000


 ,     (5.5) 

 

де
0

  - молярна маса повітря. 97,28
0
 кг/кмоль; 

ПОВ
G  - година витрата повітря 

Після підстановки числових значень в рівняння 5.1 і 5.2 отримаємо 

кількість продуктів згоряння палива: 
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вологих:    )1)(924,0(03452,0 КGGM
ППОВ

В

ВГ
  (5.6) 

 

сухих:     )1)(911,0(03452,0 КGGM
ППОВВГ

 , (5.7) 

 

де 
П

П

G

G
К


  - частка розсіювання енергії за неусталених режимів роботи 

двигуна. 

Маса ШР, яка входить у склад ВГ, визначається за залежністю [146]: 

 

ВГi

i

i
М

C
G  

100
, кг/год      (5.8) 

 

де 
i

С  - концентрація і-ї ШР, % за об’ємом; 

i
  - молярна маса і-ї ШР, кг/кмоль 

В

ВГВГ
ММ ,  - об’єм сухих чи вологих продуктів згоряння палива, кмоль/кг. 

В

ВГВГ
ММ , розраховуємо за витратою повітря і палива з використанням 

відомих з теорії двигунів залежностей 5.1-5.4. 

Масові викиди оксидів азоту 
NOx

G , оксидів вуглецю 
СО

G  та 

вуглеводнів
CmHn

G  визначались в сухих продуктах згоряння палива, масові 

викиди сажі 
С

G  - у вологих продуктах згоряння палива [146]. 

Математична модель дозволяє визначити зміну енергетичних паливно-

економічних та екологічних показників КТЗ в експлуатаційних умовах з 

різними типами САРЧ дизеля. Порівняльна оцінка вище перелічених 

показників виконувалась при імітації руху КТЗ з постійною швидкістю за 

фіксованого положення важеля керування регулятором по ґрунтовій дорозі з 

різними значеннями нерівностей мікропрофіля. 

Значення крутного моменту для розглядуваного випадку визначали за 

рівняннями 2.16, 2.17, 2.18. 
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5.3. Перевірка адекватності поліноміальних залежностей, які 

описують дизель Д-241 як джерело енергії, викидів ШР з ВГ, 

споживача палива та повітря математичної моделі трактора МТЗ-80 

при русі з постійною швидкістю. 

 

Перевірка адекватності поліноміальних залежностей математичної 

моделі КТЗ виконувалась при імітації його руху з постійною швидкістю по 

ґрунтовим дорогам з різними значеннями нерівностей їх мікропрофіля. 

Адекватності поліноміальних моделей для середньої точки поверхні 

проводилась за допомогою F-критерія Фішера [147, 148, 149]. Якщо 

отримане розрахунком значення F-критерію не перевищує табличних даних 

ТР
FF  , то з певною надійною імовірністю модель можна вважати 

адекватною. Під час перевірки адекватності використовувалися таблиці F-

критерію при 5% рівні значимості, тому надійна імовірність становить 95%: 
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F  ,       (5.9) 

 

де 2

АД
S - дисперсія адекватності; 

2

][Y
S  - дисперсія досліду. 

Дисперсія адекватності визначається за формулою: 
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де 
0

Y  - експериментальне значення параметра; 

P
Y  - отримане за допомогою математичної моделі значення параметра; 

1
f  - число ступенів свободи, яке визначається як різниця між числом 

дослідів N та числом коефіцієнтів k  апроксимації )(
1

kNf  . 
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Дисперсія досліду визначається за формулою: 
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

 ,       (5.11) 

 

де  
i

Y  - значення параметра, яке отримується в  i -тому досліді; 

Y  - середнє значення параметрів, які вимірюються; 

1
2

 nf , число ступенів свободи ( n  - число повторних дослідів). 

Для визначення дисперсії експериментальних досліджень економічних 

та екологічних параметрів двигуна визначалась серія навантажувальних 

характеристик згідно плану експерименту. З використанням значень 

параметрів, отриманих експериментально, та розрахованих на математичній 

моделі, визначалась дисперсія адекватності. За цими дисперсіями F-критерій 

порівнювався з табличними значеннями. Результати порівняння є свідченням 

адекватності математичної моделі. 

Для прикладу в табл. 5.11 наведено результати перевірки поліноміальних 

залежностей моделі параметрів двигуна при умовному русі КТЗ.  

 

Таблиця 5.11 - Результати перевірки адекватності поліноміальних 

залежностей, отриманих з експериментальних даних за роботи дизеля з 

різними типами регуляторів 

Показники 

двигуна 

Дисперсія 

адекватності 
2

АД
S

 

Дисперсія 

досліду 
2

][Y
S

 

Розрахункове 

значення 
Р

F  

Табличне 

значення 

Т
F  

Gпал 0,007 0,023 0,304 19,33 

 

З табл. 5.11 видно, що за показником витрати палива умова 
TP

FF   

виконана, що свідчить про адекватність рівнянь, що описують двигун Д-241 

як джерело енергії, шкідливих викидів та споживача палива і повітря. 
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Адекватність моделей двигуна за роботи з всережимним та гранично-

всережимним регуляторами оцінювали за величиною середньоквадратичного 

відхилення та коефіцієнтом множинної кореляції [150, 151]. Результати 

перевірки наведені в табл. 5.12. 

 

Таблиця 5.12 - Результати перевірки адекватності поліноміальних 

залежностей, отриманих з експериментальних даних за роботи дизеля з 

різними типами регуляторів 

Показники 

двигуна 

Всережимний регулятор 
Гранично-всережимний 

регулятор 

Коефіцієнт 

кореляції R 

Середньо-

квадратичне 

відхилення σ 

Коефіцієнт 

кореляції R 

Середньо-

квадратичне 

відхилення σ 

Gп 0,999 0,288 0,999 0,241 

 

Технічні характеристики трактора МТЗ-80, які було прийнято для 

дослідження на математичній моделі їздового циклу наведені в табл. 4.1 та 

4.2. 

Крім того адекватність поліноміальних залежностей статичної 

математичної моделі оцінюємо порівнянням експериментальних і 

розрахункових основних показників двигуна: витрата палива 
п

G , витрата 

повітря 
пов

G , масових викидів ШР з ВГ
СО

G ,
CmHn

G , 
NOx

G , 
С

G  при роботі двигуна 

по навантажувальній характеристиці отриманій при стендових 

випробуваннях. 

На рис. 5.13 та 5.14 в якості прикладу, показані експериментальні і 

розрахункові навантажувальні характеристики дизеля Д-241. З рисунків 5.13 

та 5.14 видно, що має місце доволі високе співпадання розрахункових та 

експериментальних даних, останнє свідчить про адекватність математичної 

моделі. 
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Рисунок 5.13-Навантажувальна характеристика дизеля Д-241 при n=1600 хв
-1 

На рисунку 5.13. зображено:  

•   - експериментально визначена витрата палива 
п

G  та витрата повітря 

пов
G   на моторному стенді; 

- - - – розрахунково визначені витрата палива 
п

G  та витрата повітря 
пов

G   

на математичній моделі з використанням поліноміальних залежностей; 

··· – розрахунково визначені витрата палива 
п

G  та витрата повітря 
пов

G  

на математичній моделі з використанням поліноміальних залежностей при 

eд
MM 05,0 ; 

-·-·- – розрахунково визначені витрата палива 
п

G  та витрата повітря 

пов
G на математичній моделі з використанням поліноміальних залежностей 

при 
eд

MM 1,0 ; 

-··-··- – розрахунково визначені витрата палива 
п

G  та витрата повітря 

пов
G на математичній моделі з використанням поліноміальних залежностей 

при 
eд

MM 15,0 . 
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Рисунок 5.14-Навантажувальна характеристика дизеля Д-241 при n=1600 хв
-1 

На рисунку 5.14. зображено:  

•   - експериментально визначені викиди і-ої шкідливої речовини на 

моторному стенді; 

- - - – розрахунково визначені викиди і-ої шкідливої речовини на 

математичній моделі з використанням поліноміальних залежностей; 

··· – розрахунково визначені викиди і-ої шкідливої речовини на 

математичній моделі з використанням поліноміальних залежностей при 

eд
MM 05,0 ; 

-·-·- – розрахунково визначені викиди і-ої шкідливої речовини на 

математичній моделі з використанням поліноміальних залежностей при 

eд
MM 1,0 ; 

-··-··- – розрахунково визначені викиди і-ої шкідливої речовини на 

математичній моделі з використанням поліноміальних залежностей при 

eд
MM 15,0 . 

Таким чином підтверджена адекватність математичної моделі. 
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5.4. Розрахунок на математичній моделі масових викидів ШР з ВГ 

дизеля КТЗ в режимі дискретного 8-ми ступеневого випробувального 

циклу за усталеного режиму і при імітації неусталеного режиму 

роботи дизеля. 

 

Нормативна оцінка викидів ШР з ВГ двигунів КТЗ категорії Т 

(тракторів) в країнах членах Женевської угоди 1956 року була введена в 1995 

році, прийняттям Правил ЄЕК ООН №96 [152]. Згідно з цими Правилами 

викиди ШР визначаються при випробуваннях дизеля, що встановлений на 

моторному стенді в 8-ми ступеневому дискретному циклі за усталених 

режимів. Визначення викидів ШР можна провести також і розрахунковим 

методом. 

На математичній моделі з використанням поліноміальних залежностей, 

що описують дизель Д-241, як джерело енергії та шкідливих викидів, 

споживача палива і повітря, внісши параметри трактора МТЗ-80 можна 

розрахувати витрату палива 
п

G , витрату повітря 
пов

G  та масові викиди ШР 

СО
G ,

CmHn
G , 

NOx
G , 

С
G  з ВГ дизеля Д-241 за роботи в умовах 8-ми ступеневого 

випробувального циклу за правилами ЄЕК ООН №96. 

Питомі викиди ШР з ВГ, г/кВт·год, згідно методики Правил №96 

визначаємо з врахуванням коефіцієнта вагомості Кваг для кожного режиму: 
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q ,       (5.12) 

 

де 
i

G  - середні масові викиди ШР з ВГ в режимі, що розглядається, г/год; 

i
N  - середня ефективна потужність, що розвивається в одному з 8-ми 

розглядуваних режимів, кВт. 
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Режими і умови роботи двигуна на моторному стенді, кардинально 

відрізняються від реальних режимів роботи двигуна КТЗ при його русі в 

умовах неусталених навантажень ґрунтовою дорогою чи ділянкою поля, тому 

для фактичної оцінки економічних і екологічних показників двигуна будемо 

враховувати величину розсіювання енергії за неусталених режимів роботи, 

використовуючи методику оцінки згідно Правил 96. 

В таблиці 5.12 наведені умови виконання і початкові дані 8-ми 

ступеневого випробувального циклу. 

В таблицях 5.13 та 5.14 приведені результати розрахунків питомих 

викидів ШР з ВГ в усталених режимах роботи, а також при врахуванні 

величини розсіювання енергії за неусталених режимів в 8-ми ступеневому 

випробувальному циклі при різних величинах розсіювання енергії 

відповідно. 

 

Таблиця 5.13 - Дискретний 8-ми ступеневий випробувальний цикл в 

усталеному режимі 

 

№ 
Ме, 

% 
n,хв.

-1 
Ne, 

кВт 
К ваг GCO GCmHn GNOx GC 

Питомі викиди, г/кВт∙год 

qCO qCmHn qNOx qC 

1 100 2100 52,44 0,15 302 19,5 614,5 36,5 45 2,9 92,1 5,48 

2 75 2100 39,33 0,15 61,4 4,86 501,2 20,5 9,2 0,73 75,1 3,1 

3 50 2100 26,22 0,15 31,2 4,87 389,5 11,4 4,7 0,73 58,4 1,7 

4 10 2100 5,24 0,1 63,9 9,78 208,9 4,14 6,4 0,98 20,9 0,4 

5 100 1600 43,98 0,1 709 29,46 516,2 42,8 70 2,9 51,6 4,3 

6 75 1600 32,98 0,1 188 18,53 552,1 21,6 18 1,85 55,2 2,2 

7 50 1600 21,99 0,1 71,9 7,46 494,8 9,43 7,2 0,75 49,5 0,9 

8 0 1000 0 0,15 159 9,66 44,9 2,75 23 1,45 6,74 0,4 
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Таблиця 5.14 - Результати розрахунків питомих викидів ШР з ВГ в режимах 

8-ми ступеневого випробувального циклу в усталених режимах. 

 

Питомі викиди шкідливих речовин, 

г/кВт∙год 
qCO qCmHn qNOx qC Σ qCO 

Нормативні значення згідно Правил №96 

на 15.12.1995 
6,5 1,3 9,2 0,85 424 

Фактично отримані значення 

(експериментально) 
6,6 0,43 14,51 0,65 631,7 

 

Таблиця 5.15 - Результати розрахунків питомих викидів шкідливих речовин в 

режимах 8-ми ступеневого дискретного циклу при імітації неусталених 

режимів руху КТЗ зі всережимним і гранично-всережимним регуляторами. 

 

Тип регулятора 

Питомі викиди шкідливих речовин, 

г/кВт∙год 

qCO qCmHn qNOx qC Σ qCO Δ,% 

Гранично-всережимний регулятор  6,6 0,43 14,51 0,65 631,7  

Всережимний регулятор 
e

M05,0  6,9 0,45 15,2 0,72 663,6 5 

Всережимний регулятор 
e

M1,0  7,3 0,48 16,02 0,81 701,2 10,9 

Всережимний регулятор 
e

M15,0  7,7 0,51 16,9 0,92 744,8 17,9 

 

За результатами розрахунку питомих викидів ШР з ВГ в режимах 8-ми 

ступеневого дискретного циклу в усталених режимах (табл. 5.12) визначаємо 

наступні питомі викиди ШР: оксидів азоту 
NOx

q , сажі 
С

q , оксидів вуглецю 

СО
q , вуглеводнів

CmHn
q . Величини питомих викидів сажі 

С
q  та вуглеводнів

CmHn
q  

були значно менше, ніж це передбачено нормами викидів згідно з Правилами 

№96 ЄЕК ООН, а питомі викиди оксиду вуглецю 
СО

q  та оксидів азоту 
NOx

q  на 

1% та 37% відповідно більше встановлених норм. 

Підвищений вміст оксидів вуглецю та оксидів азоту, тобто підвищення 

їх питомих викидів можна пояснити тим, що дослідний двигун знаходиться в 
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експлуатації з 1992 року, і відповідно за такий період експлуатації 

погіршився процес сумішоутворення і процес згоряння, крім того з 

врахуванням року його виробництва норми викидів ШР за Правилами №96 

не поширюються на даний двигун, так як він випущений раніше ніж набули 

чинності дані Правила. Тому, використовуючи методику Правил №96 

проводимо оцінку якісних змін екологічних показників двигуна при русі КТЗ 

за неусталених навантажень з використанням різних типів САРЧ. 

Математична модель дає можливість проаналізувати вплив неусталених 

режимів роботи двигуна КТЗ при врахуванні величини розсіювання енергії за 

неусталених режимів на якісні зміни показників двигуна (витрату палива, 

викиди шкідливих речовин з ВГ) у вище зазначених умовах. 

Якщо прийняти до уваги специфіку сфери застосування тракторного 

двигуна при виконанні технологічних сільськогосподарських операцій, 

особливістю яких є те, що вони виконуються при приблизно постійній 

швидкості руху КТЗ за фіксованого положення важеля керування подачею 

палива, але при змінному зовнішньому опорі, то проаналізувавши на 

математичній моделі вплив неусталеного зовнішнього опору на викиди ШР в 

режимах 8-ми ступеневого дискретного циклу можна визначити вплив 

неусталених режимів на зміну питомих викидів ШР з ВГ. 

Розрахунки питомих викидів ШР на статичній математичній моделі при 

врахуванні неусталених режимів роботи двигуна показують, що питомі 

викиди всіх ШР на неусталених режимах для прикладів, що розглядаються 

при русі КТЗ з всережимним регулятором, збільшуються пропорційно 

збільшенню моменту розсіювання енергії. Результати розрахунків питомих 

викидів ШР показали, що зниження сумарної токсичності при використанні 

гранично-всережимного регулятора в порівнянні з всережимним складає: при 

e
M05,0  - 5%, при 

e
M1,0  - 10,9%, а при 

e
M15,0 - 17,9%. Отже, використання 

гранично-всережимного регулятора за неусталених режимів роботи дає змогу 

знизити сумарну токсичність відпрацьованих газів дизеля. 
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Розрахунки питомих викидів ШР з ВГ на математичній моделі виконані 

для статичного та квазістатичного режимів роботи двигуна згідно з 

Правилами ЄЕК ООН №96 тобто при врахуванні показників двигуна, що 

працює в умовах неусталених режимів. 

Адекватність математичних моделей оцінювалась за різницею 

розрахункових і експериментальних значень витрат палива в умовах 

неусталених режимів руху, результати розрахунків наведено в таблиці 5.16. 

 

Таблиця 5.16 - Витрати палива за розрахунками та за даними експерименту 

при русі КТЗ за неусталених режимів руху з всережимним та гранично-

всережимним регулятором. 

 

Джерело даних 

Питома витрата палива, л/год 

При русі з всережимним 

регулятором 

При русі з гранично-

всережимним регулятором 

Математична модель 3,69 3,3 

Експериментальні дані 3,65 3,24 

 

Відхилення даних, що отримані при розрахунках від даних отриманих за 

результатами експерименту, пояснюється незначними відмінностями умов 

при проведені випробувань, а також похибкою вимірювального обладнання. 

Але відхилення склало 1,08% та 1,8% відповідно, при швидкості 4,8 км/год., 

що свідчить про достатньо високу адекватність розробленої математичної 

моделі. 

Підтвердження адекватності статичної математичної моделі шляхом 

розрахунку витрати палива GП  дає змогу в подальшому визначити 

розрахунковим методом на математичній моделі викиди шкідливих речовин, 

таких як: оксиди вуглецю CO, вуглеводневих сполук CmHn, оксидів азоту 

NOx, та твердих часток С (N) з відпрацьованими газами двигуна та судити 

про ефективність роботи двигуна на КТЗ з гранично-всережимним 

регулятором. 



 162 

Результати розрахунків на математичній моделі витрат повітря і палива, 

а також викидів ШР з ВГ та результати експериментальних даних, які 

отримані при випробовуваннях двигуна Д-241 на моторному стенді 

практично ідентичні, це підтверджує адекватність статичної математичної 

моделі.  

Таким чином, по результатам розрахунку на статичній математичній 

моделі визначені питомі викиди ШР з ВГ в режимах дискретного 8-ми 

ступеневого циклу за усталених умов згідно з Правилами ЄЕК ООН №96 і 

при врахуванні неусталених режимів руху КТЗ з різними типами САРЧ 

дизеля. Порівняльні результати розрахунку на статичній математичній 

моделі показали, що при імітації руху КТЗ по ґрунтовій дорозі з значними 

нерівностями її мікропрофіля має місце зниження витрати палива з гранично-

всережимним регулятором в порівнянні з всережимним регулятором до 26% 

(останнє підтверджується результатами дорожніх випробувань КТЗ), крім 

того при використанні гранично-всережимного регулятора пропорційно 

зниженню витрати палива зменшується емісія шкідливих речовин з 

відпрацьованими газами. 

 

5.5 Висновки до 5-го розділу 

1. Розрахунками на динамічній математичній моделі та результатами 

експериментальних досліджень встановлено, що амплітуда коливань 

крутного моменту двигуна (рейки ПНВТ) з гранично-всережимним 

регулятором значно менше, в 5-7 разів, ніж при роботі двигуна з 

всережимним регулятором. 

 

2. Аналіз залежностей, отриманих за результатами розрахунків, показує, 

що приріст коефіцієнта Δξ практично пропорційно збільшується зі 

збільшенням приросту амплітуди коливань ΔАМе крутного моменту, 

крім того приріст коефіцієнта розсіювання енергії Δξ залежить від 

частоти коливань крутного моменту. Зі збільшенням частоти коливань 
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крутного моменту приріст коефіцієнта розсіювання енергії Δξ 

знижується. 

 

3. Розрахунки на математичній моделі витрат палива, повітря і масових 

викидів ШР з ВГ показали, що різниця розрахункових і 

експериментальних даних витрат палива, повітря і масових викидів ШР 

не перевищує 2%, що свідчить про адекватність поліноміальних 

залежностей математичної моделі. 

 

4. Розрахунки питомих викидів ШР на статичній математичній моделі при 

імітації неусталених режимів роботи двигуна показав, що питомі викиди 

ШР з ВГ на неусталених режимах роботи збільшуються приблизно 

пропорційно збільшенню моменту розсіювання енергії на при 

eд
MM 05,0  - 5% при 

eд
MM 1,0  - 10,9%, а при 

eд
MM 15,0  - 17,9%. 

 

5. Порівняльні результати розрахунку на статичній математичній моделі 

показали, що при імітації руху КТЗ по ґрунтовій дорозі з значними 

нерівностями її мікропрофіля має місце зниження витрати палива з 

гранично-всережимним регулятором в порівнянні з всережимним 

регулятором до 26% (останнє підтверджується результатами дорожніх 

випробувань КТЗ). 
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Загальні  висновки 

 

1. Підтверджено, що основними експлуатаційними режимами 

роботи колісних транспортних засобів є неусталені режими руху з частковим 

використанням потужності. При роботі в цих режимах погіршується паливна 

економічність двигуна, через розсіювання частини енергії: на подолання 

додаткових динамічних тисків в кінематичних парах трансмісії; на опір 

пружним коливанням в двигуні та трансмісії; на поглинання в матеріалах 

механічної енергії в значній кількості; на гістерезис в шинах. 

2. Аналіз всіх існуючих типів регуляторів, показав, що неможливо 

вибрати якийсь один метод регулювання, який підходив би для всіх дизелів, 

які використовуються на різних за призначенням колісних транспортних 

засобах. Під час вибору методу регулювання необхідно виходити з специфіки 

умов експлуатації в яких буде застосуватись дизель, умов руху і характеру 

виконуваних робіт. Вперше розроблено універсальний регулятор, що дає 

змогу вибірково, при русі КТЗ змінювати метод регулювання дизеля в 

залежності від характеру виконуваної роботи. 

3. Уточнена математична модель САРЧ дизеля з врахуванням 

коливального руху КТЗ, яка дає повну картину розподілення потенційної 

енергії, що отримується при згоранні палива в двигуні і перетворення її в 

кінетичну енергію поступального, обертального і коливального руху КТЗ, а 

також вперше розроблена методика визначення сумарного коефіцієнта 

розсіювання енергії в умовах неусталених режимів руху КТЗ, яка дала змогу 

провести оцінку впливу типу регулятора та стану мікропрофіля дороги на 

величину розсіювання енергії. 

4. Дослідження впливу способу регулювання дизеля на його 

витрату палива в умовах неусталених режимів руху ґрунтовою дорогою з 

різними значеннями нерівностей її мікропрофіля показали, що гранично-

всережимне регулювання дозволяє зменшити витрату палива КТЗ в 

порівнянні з всережимним регулюванням на 6-25 %, причому чим гірший 
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стан поверхні мікропрофіля дороги, тим вища економічна ефективність 

використання гранично-всережимного регулятора. 

5. Розроблено методику, яка дала змогу дослідити показники 

роботи дизеля КТЗ в неусталених режимах руху за програмою 8-ми 

ступеневого випробувального циклу. Розрахунки питомих викидів ШР на 

статичній математичній моделі при врахуванні неусталених режимів роботи 

двигуна показали, що зниження викидів ШР при використанні гранично-

всережимного регулятора в порівнянні з всережимним складає: при 
e

M05,0  - 

5%, при 
e

M1,0  - 10,9%, а при 
e

M15,0 - 17,9%. 

6. За результатами дорожніх досліджень трактора МТЗ-80 

підтверджено, що частина енергії двигуна при русі КТЗ на різних передачах 

дорогою з різними значеннями нерівностей її мікропрофілю розсіюється в 

незворотній формі та визначено значення коефіцієнтів розсіювання енергії. 

7. Розрахунки на математичній моделі витрат палива, повітря і 

масових викидів ШР з ВГ показали, що різниця розрахункових і 

експериментальних даних витрат палива, повітря і масових викидів ШР не 

перевищує 2%, що свідчить про адекватність поліноміальних залежностей 

математичної моделі. 

8. Результати дослідження прийняті до використання ХК 

«АвтоКрАЗ» та ДП «ДержавтотрансНДІпроект». 
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