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Рассмотрена актуальная проблема, связанная с некачественной работой двигателей транспортных средств с 

неполной загрузкой и работой на частичных скоростных режимах. Показано, что такие режимы работы двига-
телей составляют основную часть времени особенно при работе транспортного средства в городских условиях. 
Некачественная работа двигателя на этих режимах приводит к снижению топливной экономичности и экологи-
ческих показателей. Для повышения технических показателей дизельных двигателей предложено устройство, 
позволяющее управлять неравномерным вращением кулачкового вала топливного насоса дизеля транспортного 
средства. Разработаны кинематические схемы преобразователей угловых скоростей для привода кулачкового 
вала топливного насоса, методика кинематического и силового расчета привода. Применено математическое 
моделирование управляемого неравномерного вращения кулачкового вала топливного насоса высокого давле-
ния, позволяющие улучшить характеристики впрыскивания топлива на частичных скоростных режимах работы 
дизеля. Улучшение характеристик впрыскивания топлива предложено достичь стабилизацией линейной скоро-
сти плунжеров топливного насоса независимо от частоты вращения коленчатого вала дизельного двигателя 
транспортного средства. 
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Кременчуцький національний університет імені Михайла Остроградського 
вул. Першотравнева, 20, м. Кременчук, 39600, Україна. Е-mail: mykolai.moroz@gmail.com 
Розглянута актуальна проблема пов'язана з неякісною роботою двигунів транспортних засобів з неповним 

завантаженням і роботою на часткових швидкісних режимах. Показано, що такі режими роботи двигунів стано-
влять основну частину часу особливо при роботі транспортного засобу в міських умовах. Неякісна робота дви-
гуна на цих режимах призводить до зниження паливної економічності та екологічних показників. Для підви-
щення технічних показників дизельних двигунів запропоновано пристрій, що дозволяє управляти нерівномір-
ним обертанням кулачкового вала паливного насоса дизеля транспортного засобу. Розроблено кінематичні схе-
ми перетворювачів кутових швидкостей для приводу кулачкового валу паливного насоса, методика кінематич-
ного і силового розрахунку приводу. Згідно з розробленою в статті методики можна також організувати керо-
ване нерівномірне обертання кулачкового вала паливного насоса високого тиску, що покращить характеристи-
ки впорскування палива. Застосовано математичне моделювання керованого нерівномірного обертання кулач-
кового вала паливного насоса високого тиску, що дозволить поліпшити характеристики впорскування палива на 
часткових швидкісних режимах роботи дизеля. Це запропоновано досягти стабілізацією лінійної швидкості 
плунжерів паливного насоса незалежно від частоти обертання колінчастого вала дизельного двигуна транспор-
тного засобу. У силовій передачі, що зв'язує колінчастий вал дизеля з кулачковим валом насоса, послідовно 
пропонується встановити два ідентичних перетворювача кутових швидкостей, які в цьому пристрої можуть бу-
ти виконані у вигляді важільно-кулачкових механізмів. Розроблено принципову кінематична схема для важіль-
но-кулачкового механізму. Згідно з розробленою в статті методики розрахунку на основі математичної моделі 
визначено миттєве передавальне відношення j для кутових швидкостей 2, 1 валів яке залежить від форми 
профілю кулачкової шайби механізму, тому якщо виконати профіль повторюваним з періодом Фп = 360К, де К 
 ціле число , то такий же період буде мати закон зміни передавального відношення j. Визначено закон зміни 
передавального відношення j між приводним валом і валом паливного насоса. Отримано графіки цієї функції, а 
також наведені форми визначених законів зміни передавального відношення j(10). Наведено розроблений кі-
нематичний розрахунок здвоєного важільно-кулачкового механізму. При роботі такого варіанту пристрою мак-
симальний робочий момент, відповідний максимальній силі тиску палива на плунжер, передається через шарні-
рно-важільні ланцюга у вигляді стискаючого, а не розтягуючого зусилля. Це знижує величину реакцій в шарні-
рах механізму і максимальне значення контактних напружень на профілі кулачкової шайби, що підвищує його 
надійність і довговічність. 

Ключові слова: дизель, паливний насос, кулачковий вал, двигун. 
 

АКТУАЛЬНОСТЬ РАБОТЫ. Современные ав-
томобильные двигатели в эксплуатации, особенно в 
городских условиях, имеют низкую загруженность. 
Режимы малых нагрузок и холостого хода [1] со-
ставляют более 50%. При этом увеличиваются за-
траты топлива и ухудшаются экологические показа-
тели. Проблема повышения эксплуатационных эко-
номических и экологических показателей есть акту-
альной. Проведенные исследования пассажиропото-

ка в работах [2, 3, 4] подтверждают неполную за-
грузку двигателя транспортного средства при экс-
плуатации в городском режиме. Эксплуатационная 
топливная экономичность дизельного двигателя 
транспортного средства определяется экономично-
стью режимов частичных загрузок проведенными 
исследованиями в работе [5, 6, 7]. 

В работе [8] описаны основные принципы орга-
низации управляемого неравномерного вращения 
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распредвала четырехтактного двигателя внутренне-
го сгорания транспортного средства. Согласно этой 
методики можно также организовать управляемое 
неравномерное вращение кулачкового вала топлив-
ного насоса высокого давления, позволяющие 
улучшить характеристики впрыскивания топлива на 
частичных скоростных режимах [9, 10, 11, 12] рабо-
ты дизеля. Это можно достичь стабилизацией ли-
нейной скорости плунжеров топливного насоса не-
зависимо от частоты вращения коленчатого вала 
дизельного двигателя транспортного средства. В 
силовой передаче, связывающей коленчатый вал 
дизеля с кулачковым валом насоса, последовательно 
предлагается установить два идентичных преобра-
зователя угловых скоростей, которые в данном уст-
ройстве могут быть выполнены в виде шарниров 
Гука. К преимуществам такого выбора преобразова-
телей следует отнести то, что, во-первых, эти шар-
ниры относятся к традиционным и хорошо изучен-
ным элементам механических передач, выпускае-
мым серийно. Во-вторых, на один оборот ведущего 
вала шарнира Гука приходится не один (как для 
большинства других типов преобразователей), а два 
периода изменения угловой скорости выходного 
вала, что облегчает использование этих преобразо-
вателей для привода кулачковых валов с большим 
числом кулачков. В-третьих, как выяснилось в ре-
зультате выполненного кинематического анализа 
нового привода, закон изменения угловой скорости, 
обеспечиваемый шарниром Гука, оказался очень 
удачным для расчёта механизма, использующего 
два последовательно работающих преобразователя 
угловых скоростей. И, наконец, в-четвертых, при 
использовании этих шарниров привод остается ки-
нематически замкнутым и обеспечивает расчётный 
закон изменения угловой скорости кулачкового вала 
при знакопеременном характере передаваемого кру-
тящего момента. 

Стенд, оснащенный указанными преобразовате-
лями и устройством для ручной регулировки степе-
ни неравномерности вращения вала насоса, даст 
возможность получать экспериментальные данные о 
зависимости параметров рабочего процесса от ин-
тенсивности впрыскивания топлива для каждого 

характерного режима работы двигателя, что, в свою 
очередь, позволит повысить качество проектирова-
ния его топливной аппаратуры. 

Указанное выше увеличение габарита привода 
вызвано тем, что шарнир Гука относится не к пло-
ским, а к пространственным механизмам. Поэтому в 
данной работе предлагается использовать в качестве 
преобразователя кинематический аналог шарнира 
Гука который относится к классу плоских рычажно-
кулачковых механизмов. 

Цель работы разработка управляемого привода 
топливного насоса высокого давления транспортно-
го дизеля и методики определения его основных 
параметров для повышения топливной экономично-
сти. 

МАТЕРИАЛ И РЕЗУЛЬТАТЫ ИССЛЕДОВА-
НИЙ. Для управления неравномерным вращением 
кулачкового вала топливного насоса на частичных 
режимах работы дизеля в этой работе предлагается 
применить рычажно-кулачковый преобразователь 
угловых скоростей вращения валов. Принципиаль-
ная кинематическая схема рычажно-кулачкового 
механизма показана на рис. 1.  

Буквами A, B, C, D обозначены оси цилиндриче-
ских шарниров, соединяющих звенья шарнирно-
рычажной цепи. Точка А расположена на общей оси 
входного 1 и выходного 2 валов преобразователя. 
При качении ролика 3 по внутреннему профилю 
кулачковой шайбы 4 изменяется угол ВАD между 
ведущим 5 и ведомым 6 кривошипами, в результате 
чего на одних участках профиля ведомый кривошип 
обгоняет ведущий, а на других  отстает. Мгновен-
ное передаточное отношение j для угловых скоро-
стей 2, 1 валов 2 и 1 зависит от формы профиля, 
поэтому если выполнить профиль повторяемым с 
периодом Фп=360К, где К  целое число, то такой 
же период будет иметь закон изменения передаточ-
ного отношения j. Для кулачковой шайбы, показан-
ной на рис. 1, Фп=90. Заметим, что получить такой 
период при использовании шарниров Гука можно 
было только при помощи дополнительных, цилинд-
рических передач  повышающей перед новым уз-
лом и понижающей после этого узла. 

 
Рисунок 1 – Принципиальная кинематическая схема рычажно-кулачкового механизма 
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Схема, приведенная на рис. 1, не раскрывает ме-
ханизм кинематического замыкания высшей пары. 
Поэтому в предложенном механизме была разрабо-
тана схема кинематического замыкания, показанная 
на рис. 2.  

 
 

Рисунок 2 – Схема кинематического замыкания  
рычажно-кулачкового механизма 

 
Для решения указанной задачи преобразователь 

угловых скоростей снабжается дополнительным ры-
чажно-кулачковым механизмом, идентичным перво-
му. Кривошипы 5,6,5,6 и шатуны 7,8,7,8 этих меха-
низмов образуют в плоскости шарнирно-рычажных 
цепей выпуклый A, B, C, D и невыпуклый A, B, C, 
D четырехугольники с одинаковыми углами BAD и 
BAD между ведущим и ведомым кривошипами. 
Ролики 3 и 3 первого и второго механизмов контак-
тируют с одним рабочим профилем общей кулачко-
вой шайбы 4. Угол между ведущими кривошипами 5 
и 5 (а также угол между ведомыми кривошипами 6 и 
6) этих механизмов кратен половине угла Фп перио-
дического повторения формы профиля кулачковой 
шайбы 4 (на рис. 2 угол Фп равен 90, а угол между 
ведущими (ведомыми) кривошипами  135). При 
работе такого устройства ролики 3 и 3 катятся по 
общему профилю кулачковой шайбы, а четырех-
угольники ABCD и ABCD попеременно становятся 
выпуклыми и невыпуклыми. В том механизме, шар-
нирно - рычажная цепь которого выпукла (на рис. 2 - 
цепь ABCD), ролик 3, упираясь в профиль, препятст-
вует уменьшению угла между ведущим и ведомым 
кривошипами, при этом ролик другого механизма (на 
рис. 2 - ролик 3), упираясь в тот же профиль, препят-
ствует увеличению угла между ведущим и ведомым 
кривошипами. Поскольку ведущие кривошипы 5, 5 и 
ведомые кривошипы 6, 6 жестко связаны между со-
бой, такая схема обеспечивает безотрывную работу 
профиля кулачка и роликов. В остальном работа уст-
ройства аналогична описанной выше. 

В таком устройстве кривошипы 5 и 6 сближаются 
при удалении шарнира С от прямой BD как в сторону 
точки А, так и в противоположную от нее сторону. 
Поэтому в данном случае период Ф2 изменения угло-
вой скорости 2 вращения ведомого вала 2 (рис. 1) 
составляет только половину от угла Фп периодическо-
го повторения формы профиля кулачковой шайбы, а 
угол между кривошипами 5 и 5, кратен этой половине 

угла Фп (т.е. кратен углу Ф2). В частности это означает, 
что профилю кулачковой шайбы с четырьмя выступа-
ми, представленному на рис. 2, отвечает значение угла 
Ф2 = 45, и преобразователь с такой кулачковой шай-
бой должен использоваться в приводе кулачкового 
вала с 8-мью кулачками. На рис. 3 показаны формы 
профилей кулачковых шайб, используемых в приводе 
6-ти, 4-рех и 2-ух кулачковых валов. 

 

 
                         а)                                      б) 

 
в) 

Рисунок 3 – Формы внутреннего профиля  
кулачковых шайб для: а) шестиплунжерных;  

б) четырехплунжерных; в) двухплунжерных насосов 
 

Заметим, что группа цилиндров двигателя, 
плунжера топливных насосов которых приводятся в 
движение данным кулачковым валом, при использо-
вании такой схемы кинематического замыкания обя-
зана иметь равномерное чередование вспышек топ-
лива в цилиндрах. 

Проведем кинематический расчёт сдвоенного 
рычажно-кулачкового механизма. На рис. 4 пред-
ставлена кинематическая схема сдвоенного рычаж-
но-кулачкового механизма, в котором оси роликов 
13 и 25 вставлены в гнезда 19 на ведущих шатунах 
17, 30 преобразователя 45. На ведомых шатунах 18, 
31 преобразователя 46 цилиндрические отверстия 85 
расположены на равных расстояниях от геометриче-
ской оси 8 кулачковых шайб 7. 

Кулачковые шайбы 7 выполнены с внутренними 
профилями 9. Шарнирно-рычажные цепи собраны 
так, что ведомые кривошипы провернуты по отно-
шению к ведущим кривошипам в направлении их 
вращения. Кулачковые шайбы 7 вставлены в гнезда 
11 с противоположной ориентировкой профилей  9.  

Указанная совокупность признаков обеспечивает 
выполнение условия идентичности законов переда-
точного отношения j45(), j46(). Кроме того, при 
работе такого варианта устройства максимальный 
рабочий момент, соответствующий максимальной 
силе давления топлива на плунжер, передается через 
шарнирно-рычажные цепи в виде сжимающего, а не 
растягивающего усилия (ведущие звенья «толкают» 
ведомые звенья). При этом указанную нагрузку вос-
принимают только те цепи, которые в этот момент 
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имеют конфигурацию выпуклого четырехугольника 
(на рис. 2 цепь АВСD, а не цепь АВСD). Это сни-
жает величину реакций в шарнирах механизма и 
максимальное значение контактных напряжений на 
профиле 9 кулачковой шайбы 7, что повышает его 
надежность и долговечность.  

 

 
 

Рисунок 4 – Кинематическая схема сдвоенного РКМ 
 
Структурная схема привода, использующего ры-

чажно-кулачковые механизмы описанной конструк-
ции, приведена на рис. 5. Между распределитель-
ным валом 9 дизеля и валом 10 топливного насоса 
последовательно установлены два идентичных пре-
образователя угловых скоростей 11 и 12, схема ко-
торых была показана на рис. 1 и 2.  

Рисунок 5 – Укрупнённая структурная схема 
механизма, используемая при его кинематическом 

расчёте 
 

В данном устройстве степень неравномерности 
вращения вала насоса регулируется автоматическим 
регулятором 13, разворачивающим кулачковые 
шайбы преобразователей 11 и 12 на определенные 
углы 1 и 2 и фиксирующим их в каждом новом 
положении при помощи специальных самотормозя-
щихся фиксаторов 14, 15. Поворот кулачковых шайб 
изменяет фазы передаточных функций. Закон изме-
нения передаточного отношения j между привод-

ным валом 9 и валом топливного насоса 10 опреде-
ляется следующими зависимостями 
 

)](2sin[)1(221 110
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где R0  параметр неравномерности. 

 
)sin()(5.0 0

1
00 KAAR    

где   относительный сдвиг кулачковых шайб,   
21; 1 2 фазы синусоид, 1=0.5 20.5. 
 

]5.0)()](5.0[)/5,0( 1
00    KtgAAarctgK  ,       (3) 

 
где   односторонний сдвиг кулачковых шайб, 
1+2; 9, 10  текущие значения углов поворота 
валов 9 и 10;  0=cos 

Относительный сдвиг 0 валов 9 и 10, вычислен-
ный в момент максимума передаточного отношения 
j, теперь, как это следует из формул (1) - (3), опре-
деляется зависимостью 
 

KKKtgAAarctg /]))()(5.0([ 1
000     .           (4) 

 
Используемая в формуле (4) функция  

 
  )()( tgZarctgf                        (5) 

 
на промежутке углов 0;2] неотрицательна (при 
Z>1), равна нулю на его концах и  принимает мак-
симальное значение  
 

)2/()1(max ZZarctgf   .                   (6) 
 

Анализ полученных зависимостей для характер-
ных значений входящих в них параметров 
0=1.3...1.5, Z=0.5(0+0

-1), K=2...4 показал, что в 
данном устройстве, изменение угла  не приводит к 
значительному перемещению по шкалам углов 9 и 
10 участков максимальных значений передаточного 
отношения j; не происходит и существенного изме-
нения угла  опережения впрыскивания. При работе 
нового привода величина  относительного сдвига 
кулачковых шайб определяет форму закона измене-
ния передаточного отношения j(10). Если =0, то 
выполняется тождество j(10)1, и вал топливного 
насоса вращается равномерно. При возрастании ве-
личины  от нуля до предельного значения 180/(2К) 
степень неравномерности монотонно увеличивается, 
а максимальное значение jmax передаточного отно-
шения j изменяется в соответствии с формулой 
 

5.02
00

2
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График этой функции, а также формы получаю-
щихся законов изменения передаточного отношения 
j(10), приведены на рис. 6. 

 

 
 

Рисунок 6 – Кинематические характеристики РКП 
 
Поскольку зависимости R0 и 0 от  при значени-

ях К  4 становятся существенно нелинейными, 
интервал изменения регулировочного угла  реко-
мендуется уменьшить в два раза. Величина  одно-
стороннего сдвига кулачковых шайб не влияет на 
степень неравномерности вращения вала насоса и 
форму законов j(9), j(10) изменения передаточного 
отношения. Варьирование этой величиной приводит 
к согласованному изменению фаз функций j(9) и 
j(10), что используется в данном устройстве для 
получения требуемой зависимости угла опережения 
впрыскивания  от частоты nд вращения вала дизеля.  
При  определении значения регулировочного угла  
можно пользоваться приближенной формулой 

 
 )1(5.0 max0 jн    ,             (8) 

 
где н угол опережения  на номинальном режиме, 
а величины 0 и jmax заданы зависимостями (4), (7). 
Рычажно-эксцентриковый регулируемый привод 
топливного насоса двухцилиндрового дизеля. Ана-
лиз особенностей решаемой задачи для двухцилин-
дрового дизеля позволил существенно упростить и 
улучшить схему рычажно-кулачкового преобразова-
теля. Если внутренний профиль кулачковой шайбы 
описать окружностью постоянного радиуса, то, для 
передаточной функции между углами 1,2 поворота 
1-го и 2-го кривошипов удалось получить следую-
щую формулу 
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где Rдлина кривошипа; r  радиус центрового 
профиля; e  эксцентриситет эксцентрика; L  длина 
шатунов. При этом условие совместимости двух 
параллельно работающих цепей (выпуклой и не вы-
пуклой) имеет вид 
 

2222 LreR    .               (10) 

Если в правой части формулы (9) оставить толь-
ко первое слагаемое (т.е. выполнить механизм с со-
отношением звеньев r = L), то передаточная функ-
ция примет вид 
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Формула (11) совпадает с аналогичной переда-

точной функцией шарнира Гука. При этом среднее 
расстояние между кривошипами будет составлять 
90. Таким образом, РКМ с эксцентриковым профи-
лем при выполнении условия L = r является кинема-
тическим аналогом шарнира Гука. Пусть, как и ра-
нее, jп  максимальная степень неравномерности, 
создаваемая в одном преобразователе угловых ско-
ростей указанной конструкции. Тогда размеры 
звеньев шарнирно-рычажной цепи могут быть опре-
делены из следующей системы соотношений 
 

2

п

п22 R
1j

jrL 









   ,                   (12) 

 
2

п

п2 R
1j
1je 




   .                        (13) 

 
При характерном значении jп = 1,4 эти соотно-

шения имеют вид R.rL 750 а эксцентриситет 
Re 4.0 . 

Дополнительные упрощения механизма связаны 
с изменением схемы замыкания высшей пары. Из-
вестно, что эксцентриковый кулачок можно заме-
нить рычагом радиуса r, закреплённым в его центре. 
В этом случае вторая шарнирно-рычажная цепь для 
кинематического замыкания механизма оказалась 
излишней. Кинематическая схема, получаемого при 
этом механизма, показана на рис. 7.  
 

 
 

Рисунок 7 – Кинематическая схема рычажно-
эксцентрикового механизма 
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При конструктивном исполнении этой схемы 
рычаг был заменён внутренним кольцом подшипни-
ка качения, расположенным эксцентрично оси ме-
ханизма. Наружное кольцо подшипника качения 
было предложено установить в поворотную шайбу 
которая имеет возможность поворота в корпусе ре-
гулируемого провода неравномерного вращения. 
Такая схема удачно решает поставленную задачу. 
Простота описанного выше технического решения 
позволяет рекомендовать его и для многоцилиндро-
вых дизелей. В этом случае до и после этого меха-
низма устанавливается повышающая и понижающая 
зубчатые передачи. 
Остановимся на некоторых  особенностях кинема-
тического и прочностного анализа данного меха-
низма. 

Схема сил, нагружающих звенья одной из ступе-
ней регулируемого провода неравномерного враще-
ния, приведена на рис. 8.  
 

 
Рисунок 8 – Схема нагружения звеньев в рычажно-

эксцентриковом механизме 
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1 2 связанными следующей системой 
соотношений  
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Мгновенное передаточное отношение j между 
угловыми скоростями кривошипов ОА и ОС может 
быть получено путём дифференцирования равенства 
(14), также j может быть найдено как функция углов 
передачи усилия  и   

 
J = sin()/sin() .            (15) 

 
С учётом приведенной схемы и аналитических 

соотношений движущие силы и реакции в звеньях 
согласно расчету связаны следующими зависимо-
стями 
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Особенность использования данного механизма 
состоит в том, что на номинальном режиме работы 
дизеля, где крутящий момент, передаваемый кулач-
ковому валу топливного насоса, максимальный, об-
щее передаточное отношение (по двум ступеням) 
равняется 1. При этом соответствующие элементы 
шарнирно-рычажных цепей движутся синхронно и 
образуют между собой в каждый фиксированный 
момент  времени  одинаковые углы, т.е. 1 = 2;  
1 = 2;  1 = 2.  

В моменты активного хода плунжера угол 1 по-
ворота ведущего кривошипа первой ступени (и, со-
ответственно, ведомого кривошипа второй ступени) 
удовлетворяет равенству 1  45. 

С учётом этого равенства по приведенным выше 
формулам могут быть последовательно получены 
все интересующие значения углов и реакций  
 = 22,5+arctg(1/jп); i=2jп/(jп2+1) и т.д.  

Анализ получаемых при этом результатов пока-
зал, что в диапазоне значений jп = 1,3…1,6, харак-
терном для устройств данного назначения, макси-
мальные значения движущих сил и реакций связаны 
следующими приближёнными равенствами 
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где величина 
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му крутящему моменту Мкр 
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Приведенные соотношения создают основу для 

прочностного расчёта валов, звеньев, шарниров ме-
ханизма на стадии его проектирования, который 
целесообразно произвести с использованием мето-
дики [13, 14]. 
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ВЫВОДЫ. Предложен новый, более совершен-
ный по сравнению с известными аналогами, тип 
управляемого привода топливного насоса высокого 
давления дизеля, использующий сдвоенный рычаж-
но-кулачковый или рычажно-эксцентриковый меха-
низм. Разработан алгоритм кинематического расчёта 
и метод выбора параметров кинематической схемы 
этих предложенных механизмов исходя из заданных 
технических требований. Выбрана рациональная 
схема замыкания высшей пары в рычажно-
кулачковом преобразователе неравномерного вра-
щения. Разработаны кинематические схемы и най-
дены значения параметров, соответствующие сфор-
мулированным техническим требованиям, приведен 
кинематический расчет и основы прочностного рас-
чёта механизма. 
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DRIVE OF A FUEL PUMP SHAFT OF A DIESEL VEHICLE 

S.O. Korol, M.M. Moroz, O.O. Bugayov, E.R. Kantemyrova 
Kremenchuk Mykhailo Ostrohradskyi National University  
vul. Pershotravneva, 20, Kremenchuk, 39600, Ukraine. E-mail: portkor@mail.ua 
Purpose. The article aims to develop the drive of the fuel pump of a transport diesel engine to control the uneven ro-

tation of the cam shaft and methods for determining its design parameters. The article considers the actual problem as-
sociated with poor-quality operation of vehicle engines with incomplete loading and work at partial speed modes. Me-
thodology. Mathematical modeling of the controlled non-uniform rotation of the camshaft of the high-pressure fuel 
pump has been applied, which allows improving the fuel injection characteristics at partial high-speed diesel operation 
modes. According to the methodology developed in the article, it is also possible to organize controlled non-uniform 
rotation of the cam shaft of the high-pressure fuel pump, which allows improving the fuel injection characteristics at 
partial high-speed diesel operation modes. Results. The basic kinematic diagram of the lever-cam mechanism has been 
developed. The law of change in the gear ratio j between the drive shaft and the shaft of the fuel pump is determined. 
The graphs of this function are obtained, and the forms of the resulting laws of change in the gear ratio j (10) are shown. 
The developed kinematic calculation of a double lever-cam mechanism is presented. During the operation of such a 
variant of the device, the maximum working moment corresponding to the maximum fuel pressure force to the plunger 
is transmitted through the articulated link chains in the form of compressive rather than tensile force. Practical value. 
On the basis of the obtained mathematical model, a block diagram of a drive using lever-cam mechanisms has been 
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developed. Using the same calculation method, an analysis was made of the features of the problem being solved for a 
two-cylinder diesel engine, which made it possible to significantly simplify and improve the lever-cam converter circuit, 
i.e., describe the internal profile of the cam washer with a circle of constant radius and determined the lever-cam me-
chanism with an eccentric profile when the condition L = r reproduces the Hook joint function.  

Key words: diesel, fuel pump, camshaft, engine. 
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