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ВВЕДЕНИЕ 

Курсовая работа по дисциплине «Автомобильные двигатели» 
является одним из видов промежуточной аттестации обучающегося

Цель курсовой работы – проверить обучающегося на конкретном этапе 
обучения на соответствие требования ФГОС ВО в части умений решать задачи 
профессиональной деятельности.

В соответствии с целью курсовой работы  при её выполнении 

обучающийся должен проявить:

– знания рабочих процессов, принципов и особенностей работы автомо-

бильного двигателя, его конструкции и элементной базы, материалов, исполь-

зуемых в конструкции и при эксплуатации, основных свойств характеризую-

щих качество двигателя, основных принципов выбора двигателя для конкрет-

ного типа автомобиля, основных научно-технических проблем и перспектив 

развития автомобильных двигателей; 

– знание и умение применять методы выполнения технических расчётов и

оценки надежности деталей, узлов, механизмов и систем двигателя, действую-

щие стандарты, технические условия, положения и инструкции по оформлению 

технической документации; 

– навыки самостоятельной работы, активного и логического мышления,

творческой инициативы, пользования учебной и научной литературой. 

Курсовая работа состоит из:

- пояснительной записки;

- графического материала. 

1) Пояснительная записка – документ, содержащий

систематизированные данные о выполненной обучающимся курсовой работы, 
описывающий последовательность её выполнения и полученные результаты в 
виде текста и необходимых иллюстраций (графиков, диаграмм, схем, эскизов). 

Объём пояснительной записки 35-40 страниц машинного текста.

2) графическая часть:

Тепловой расчёт и динамика двигателя - 1 лист формата А1 на милли-

метровой бумаге.
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Некоторые процедуры включают в себя модули. Например, в процедуре 

«Разработка рабочего процесса» последовательно реализуются четыре рас-

чётных модуля: тепловой расчёт, расчёт индикаторной диаграммы, расчёт теп-

лового баланса, расчёт внешней скоростной характеристики.

Проектные процедуры или модули состоят из последовательности проект-

ных операции. Например, в модуле «Тепловой расчёт» реализуются последова-

тельно такие операции: расчёт параметров процесса впуска, расчёт параметров 
процесса сжатия, расчёт параметров рабочего тела, расчёт параметров процесса 
сгорания, расчёт параметров процесса расширения, расчёт индикаторных пара-

метров рабочего цикла и двигателя, расчёт эффективных параметров рабочего 
цикла и двигателя. 

Проектная операция начинается с обозначения перечня исходных данных, 

необходимых для выполнения операции, и выбора их численных значений. 
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1. ОРГАНИЗАЦИЯ РАБОЧЕГО ПРОЦЕССА

1.1. ТЕПЛОВОЙ РАСЧЕТ 

Алгоритм расчета данного модуля проектирования базируется на модели 

В. И. Гриневецкого и Е. К. Мазинга. 

1.1.1. Расчет параметров процесса впуска 

1.1.1.1. Исходные данные необходимые для расчета параметров процесса 

впуска: 

р0 – атмосферное давление………………………………..[МПа]; 

Т0 – температура окружающего воздуха…………………[К]; 

рк – давление на впуске……………………………………[МПа]; 

(β
2
 + ξвп) – обобщенный коэффициент гашения скорости и сопротивления

системы впуска ……………                     …………………….....[ - ]; 

Vвп – средняя скорость заряда в сечении клапана............ [м/с];

pr – давление остаточных газов …………………………..[МПа]; 

Тr – температура остаточных газов ………………………[К]; 

ΔТ – степень подогрева …………………………………...[К]; 

φ1 – коэффициент дозарядки ……………………………...[ - ]; 

RВ – удельная газовая постоянная воздуха………….……[ - ]; 

φоч – коэффициент очистки ……………………………….[ - ]. 

ε – степень сжатия ……………..…………………………..[ - ] 

1.1.1.2. Выбор исходных данных необходимых для расчета параметров 

процесса впуска 

Атмосферное давление  

Для нормальных условий эксплуатации р0 = 0,1 МПа 

Температура окружающего воздуха  

Для нормальных условий эксплуатации Т0 = 293 К 

Давление на впуске (рк)  

Для двигателей без наддува рк = р0,.

Для дизельных двигателей с наддувом значение  рк  зависти от степени 

наддува: 

- при низкой степени наддува рк≤1,5 р0;

- при среднем наддуве рк = (1,5÷2,2) р0; 

- при высоком наддуве рк = (2,2÷2,5)р0. 

Для двигателей с искровым зажиганием с целью недопущения детонации 
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рк≤1,5 р0. 

Средняя скорость движения воздушного заряда vвп в наименьшем сечении 

впускного тракта (в районе впускного клапана). По опытным данным находится 

в переделах vвп =50÷20 м/с. 

Обобщенный коэффициент гашения скорости и сопротивления системы 

впуска (β
2
 + ξвп). По опытным данным находится в пределах (β

2
 + ξвп) = 2,5÷4,0 

Средняя скорость движения воздушного заряда  (vвп)  и обобщенный коэф-

фициент (β
2
 + ξвп) зависят от совершенства конструкции отдельных элементов 

системы впуска (воздушный фильтр, впускной трубопровод, холодильник воз-

духа) и соотношения площадей поршня и площади проходного сечения впуск-

ных клапанов.  

При выборе данных параметров следует руководствоваться следующими 

соображениями. Чем больше число впускных клапанов на один цилиндр двига-

теля или чем больше их диаметр, тем меньше сопротивление движению свеже-

го заряда в самом узком месте впускного тракта, тем меньше степень расшире-

ния заряда в цилиндре двигателя, тем меньше скорость движения заряда и тем 

ближе следует выбирать значение обобщенного коэффициента и средней ско-

рости ближе к нижней границе указанных диапазонов их изменения.  

Чем меньше по всей длине впускного тракта резких поворотов, внезапных 

уменьшений или увеличений проходного сечения, дополнительных дроссели-

рующих устройств, а также отсутствие холодильника воздуха у двигателей с 

наддувом, тем ниже гидравлическое сопротивление впускного тракта и тем 

ближе к нижней границе диапазона изменения следует выбирать значение 

обобщенного коэффициента.  

Степень подогрева воздушного заряда (ΔТ)  

В процессе впуска свежего заряда в цилиндр двигателя он соприкасается с 

нагретыми поверхностями элементов впускного тракта и со стенками цилиндра, 

в результате чего температура несколько возрастает относительно температуры 

атмосферного воздуха. Согласно опытным данным в зависимости от типа дви-

гателя значение температуры подогрева находится в пределах: 

- для двигателей с искровым зажиганием ΔT = 0÷25
0
; 

- для дизелей без наддува ΔT = 20÷40 
0
; 

- для дизелей с наддувом ΔT =  (-5)÷(+100)
0
, где меньшие значения харак-

терны для двигателей имеющих холодильник воздуха. 

Для двигателей с искровым зажиганием и карбюраторной системой смесе-

образования принимают значения ΔT ближе к нижней границе указанных диа-
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пазонов. Это объясняется большим количеством теплоты затрачиваемой на ис-

парение топлива на протяжении всего впускного трубопровода и в самом ци-

линдре. Для двигателей с центральным или распределенным впрыском бензина 

под клапан значения ΔТ  находятся в средине рекомендуемого диапазона. Дви-

гатели с искровым зажиганием, но с впрыском бензина непосредственно в ци-

линдр имеют значение ΔТ ближе к верхней границе диапазона так как у них как 

и в дизеле отсутствует испарение топлива во впускном трубопроводе на такте 

впуска. 

Наличие в проектируемом дизеле разделенной камеры сгорания  предпола-

гает увеличение поверхности соприкосновения свежего заряда со стенками ка-

меры сгорания и соответственно необходимо принимать значения ∆Т ближе к 

верхнему пределу. 

Температура и давление остаточных газов.  

В цилиндре двигателя перед началом процесса впуска всегда содержится 

некоторое количество продуктов сгорания от предыдущего  рабочего цикла.  

По опытным данным для автомобильных двигателей с искровым зажига-

нием значение температуры остаточных газов Tr = 900÷1100 К, а давление  

остаточных газов pr  = (1,05 ÷ 1,2)p0 МПа. 

Для дизелей без наддува, а также с наддувом и выпуском отработавших га-

зов в атмосферу по опытным данным значение температуры остаточных газов 

Tr = 600÷900 K , а  давление  остаточных газов pr  = (1,1 ÷ 1,2)p0  МПа  

Для дизелей с наддувом и наличием газовой турбины на выпуске давления  

остаточных газов pr  = (0,75÷0,98)pk, МПа 

Значения Tr и pr при проектировании выбираются исходя из следующих 

соображений. 

Независимо от типа двигателя, чем выше степень сжатия или номинальные 

обороты двигателя, тем ближе значения Tr и pr к нижнему пределу указанного 

для них диапазона. Чем больше гидравлическое сопротивление впускного и 

выпускного трактов, а  это может быть связано, например, с установкой во 

впускном тракте холодильника воздушного заряда или с установкой на выпуске 

нейтрализатора отработавших газов, тем ближе к верхнему пределу диапазона 

значения Tr и pr.  

Среди дизелей большие значения pr характерны для дизелей с разделен-

ными камерами сгорания или с камерой в поршне, так как у них качество 

очистки камеры сгорания от продуктов сгорания хуже, чем в дизелях с неразде-

ленными камерами сгорания.  
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Коэффициент дозарядки φдоз. В действительном рабочем цикле двигателя  в 

отличие от расчетного цикла, окончание процесса впуска  может не совпадать с 

тактом впуска. Например, закрытие впускного клапана после прохождения 

поршнем нижней мертвой точки (НМТ), т. е. после окончания такта впуска, в 

некоторых случаях способствует поступлению в цилиндры дополнительного 

количества свежего заряда. Это возможно за счет использования скоростного 

напора движущегося свежего заряда или за счет использования инерционных и 

волновых явлений во впускном трубопроводе. Этот процесс называется про-

цессом дозарядки и оценивается коэффициентом дозарядки. По опытным дан-

ным для автомобильных двигателей этот коэффициент находится в пределах 

φдоз  = 1,05÷1,25. 

При выборе данного коэффициента следует руководствоваться следующи-

ми соображениями. 

При наличии в системе газораспределения механизмов позволяющих из-

менять фазы газораспределения во время работы двигателя во всем диапазоне 

скоростных режимов, или позволяющих изменять длинны впускных трубопро-

водов, то значение φдоз выбирают ближе к верхнему значению указанного для 

него диапазона изменения. 

Коэффициент очистки (продувки) цилиндра φоч. Опыт эксплуатации двига-

телей поршневого типа показывает, что в двигателях без наддува для лучшего 

газообмена необходимо впускной клапан начинать открывать за  10÷30 граду-

сов поворота коленчатого вала (град п.к.в.) до прихода поршня в верхнюю 

мертвую точку (ВМТ), а выпускной клапан закрывать спустя 10÷50 град п.к.в. 

после ВМТ. При применении наддува эти углы возрастаю более чем в два раза. 

Период, когда одновременно открыты и впускной и выпускной клапаны 

называется периодом перекрытия клапанов. В определенных случаях в этот пе-

риод через впускной клапан в цилиндр поступает свежий заряд, а через вы-

пускной удаляются отработавшие газы. Такой процесс называется продувкой 

(очисткой) цилиндра и оценивается коэффициентом очистки. Значения коэф-

фициента очистки может находится в пределах  φоч  = 1,0 ÷ 0,0. Если эффекта 

продувки нет, то φоч  = 1,0, если цилиндр полностью очищается от продуктов 

сгорания, то φоч  = 0,0. При выборе значения коэффициента очистки следует ру-

ководствоваться следующими соображениями.  

Если в проектируемом двигателе без наддува используют так называемые 

«настраиваемые» системы впуска и выпуска, то значение φоч можно принять 

около 0,5. Если в проектируемом двигателе используется наддув, то при малой 
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степени наддува значение φоч  выбирается ближе к 1,0, при средней степени 

наддува - φоч ближе к 0,5, а при высокой степени наддува можно принимать φоч 

равном 0,0. 

 

1.1.1.3. Последовательность расчета основных параметров процесса впуска 

Определяется температура воздуха после компрессора Tk, K. Только для  

двигателей с наддув 

 Tk =  T0 (рк / р0) 
(nk - 1)/ nk

,   

где nk – показатель политропы сжатия воздуха в компрессоре, для центробеж-

ных нагнетателей можно принять равным 1, 65. 

При сжатии в компрессоре увеличение температуры воздуха может со-

ставлять от 70
0
 при невысокой степени наддува до 180

0
. Поэтому в некоторых 

случаях применяют охлаждение надувочного воздуха. Если принимается реше-

ние о применении охлаждения, то необходимо указать на сколько будет сниже-

на температура после холодильника ΔTпх и в дальнейших расчетах использовать 

значение температуры после холодильника Tk п х =  Tk −ΔTпх. 

Определяется удельная газовая постоянная воздуха RВ, Дж/(кг·град) 

RВ =  R/µВ = 8315/28, 96 = 287,  

где  R = 8315 – универсальная газовая постоянная, µВ – молярная масса воздуха. 

Определяется плотность воздушного заряда на впуске ρk, кг/м
3
: 

- для двигателя с наддувом 

)/(106

kВkk ТRр       

- для двигателя без наддува 

)/(10 0

6

00 ТRр В . 

Определяются потери давления на впуске pa, МПа 

2/10)( 622  кВПВПа vр            . 

Определяется давление в цилиндре в конце такта впуска pa, МПа  

pa = pk – Δpa .            

По опытным данным значение давления в н.м.т. составляет: 

- для двигателей с зажиганием от искры рa = 0,085÷0,09 ; 

- для дизелей рa = 0,085÷0,095. 

Полученные в результате расчета значения давления в конце впуска долж-

ны находиться в указанных выше пределах, если они выходят за эти пределы, 

то необходимо пересмотреть ранее выбранное значение параметра (β
2
 + ξвп) и 

средней скорости vвп.  
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Определяется коэффициент остаточных газов γr  

Коэффициент остаточных газов это один из параметров, с помощью кото-

рого оцениваю качество газообмена и в частности качество очистки цилиндра 

двигателя от продуктов сгорания после завершения предыдущего рабочего 

цикла. 

 
rадоз

r

r

k
r

рр

р

Т

ТТ








  .   

По опытным данным значение коэффициента остаточных газов  на номи-

нальных режимах работы двигателя находится в пределах: 

- для двигателей с зажиганием от искры γr = 0,04÷0,08, меньшие значения 

характерны для двигателей с впрыском топлива, с большими степенями сжатия 

и совершенными конструкциями впускных и выпускных трубопроводов, а 

большие характерны для карбюраторных двигателей, у которых повышенные 

потери на впуске и меньше степени сжатия; 

- для дизелей γr = 0,03÷0,06, меньшие значения характерны для дизелей с 

наддувом, поскольку у них имеет место процесс принудительной продувки ци-

линдра. 

Полученные в результате расчета значения коэффициента остаточных га-

зов должны находиться в указанных выше пределах, если они выходят за эти 

пределы, то необходимо пересмотреть ранее выбранные значения для парамет-

ров, входящих в формулу для γr. 

Определяется температура в конце впуска Ta, K 

С достаточной точностью температура в конце такта впуска определяется 

на основании уравнения баланса теплоты за процесс впуска 

 )1/()( rrrka TTTT   . 

 По опытным данным значение температуры в н.м.т. составляет, К: 

- для двигателей с зажиганием от искры Ta = 320÷370; 

- для дизелей Ta = 310÷350. 

Полученные в результате расчета значения температуры в конце впуска 

должны находиться в указанных выше пределах, если они выходят за эти пре-

делы, то необходимо пересмотреть ранее выбранные значения таких парамет-

ров как ΔT и Tr.  

Определяется коэффициент наполнения ηv  

Коэффициент наполнения это один из параметров, с помощью которого 

оцениваю качество газообмена и в частности степень заполнения цилиндра 
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двигателя свежим зарядом 

   KKraдозKV pTTppT )1)((/)(   .                       .   

По опытным данным значение коэффициента наполнения  на номинальных 

режимах работы двигателя находится в пределах: 

- для двигателей с зажиганием от искры ηv = 0,75÷0,95, большие значения 

характерны для двигателей с впрыском топлива, с большими степенями сжатия 

и совершенными конструкциями впускных и выпускных трубопроводов. 

Меньшие значения характерны для карбюраторных двигателей, у которых по-

вышенные потери на впуске, меньше степени сжатия, повышенный подогрев 

свежего заряда, больший коэффициент остаточных газов. 

- для дизелей ηv = 0,8÷0,9, большие значения характерны для дизелей с 

наддувом, поскольку у них имеет место процесс принудительной продувки ци-

линдра. 

Полученные в результате расчета значения коэффициента наполнения 

должны находиться в указанных выше пределах, если они выходят за эти пре-

делы, то необходимо пересмотреть ранее выбранные значения для параметров, 

входящих в формулу для ηv. 

 

1.1.2. Расчет параметров процесса сжатия 

Расчет процесса сжатия сводится к определению давления и температуры 

свежего заряда в цилиндре двигателя на момент окончания такта сжатия.  

 

1.1.2.1. Исходные данные необходимые для расчета параметров процесса 

сжатия: 

ра – давление в цилиндре в конце такта впуска…………[МПа]; 

ε – степень сжатия ………………………………………..[ - ]  

n1 – средний показатель политропы сжатия ……………[ - ]; 

 

1.1.2.2. Выбор исходных данных необходимых для расчета параметров 

процесса сжатия 

Степень сжатия ε задана в исходных данных в целом на весь проект. 

Давление в цилиндре в конце такта впуска ра определено в процессе впус-

ка. 

По опытным данным значение показателя политропы сжатия n1  находятся  

в пределах:  

- для автомобильных двигателей с воспламенением смеси от искры n1 = 
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1,35÷1,38; 

- для автомобильных дизелей без наддува n1 = 1,35÷1,38; 

- для дизелей с наддувом n1 = 1,33÷1,37.  

Выбор значения показателя политропы сжатия осуществляется исходя из 

следующих соображений. Прежде всего, следует  учитывать, что значение n1 

зависит от интенсивности теплообмена рабочего тела со стенками деталей, об-

разующих полость цилиндра. Причем связь такова, что при уменьшении коли-

чества  теплоты уходящей из цилиндра через стенки цилиндра, показатель по-

литропы расширения увеличивается. Поэтому, общее правило выбора n2 можно 

сформулировать следующим образом. Все конструктивные особенности двига-

теля или режимные параметры, способствующие снижению потере теплоты из 

цилиндра в окружающую среду в процессе сжатия свежего заряда, приводят к 

увеличению показателя политропы сжатия. В общем случае количество тепло-

ты проходящей через какую-то поверхность зависит от времени, в течение ко-

торого происходит переход тепла, от площади поверхности, через которую 

проходит тепло, от теплопроводности материала поверхности теплоотвода, от 

перепада температур между горячей и холодной сторонами поверхности тепло-

отвода. 

Например, при расчете двигателей с воздушным охлаждение значение n1 

принимается ближе к верхней границе диапазона не зависимо от типа двигате-

ля.  Двигатель с наддувом имеет показатель n1 больше, чем двигатель без над-

дува. И в том и другом случае имеет место меньший перепад температур между 

внутренней и внешней стенками деталей образующих камеру сгорания. 

 При прочих равных условиях, для двигателя с большей номинальной ча-

стотой вращения коленчатого вала следует принимать значение n1 больше, чем 

для двигателя с меньшими оборотами, так как у быстроходного двигателя 

меньше время отвода теплоты.  

При прочих равных условиях, для дизельных двигателей с поршнями и го-

ловками цилиндров, изготовленными из алюминиевого сплава значение, n2 сле-

дует выбирать меньше, чем для дизелей с чугунными или стальными деталями, 

так как у алюминиевого сплава больше коэффициент теплопроводности и 

больше отводится тепла. 

Если дизельный двигатель имеет разделенную камеру сгорания, т. е. боль-

шую поверхность теплоотвода, очевидно, следует принимать меньшее значение 

n1.  
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1.1.2.3. Последовательность расчета основных параметров процесса сжатия 

Определяется давление в конце сжатия рс, МПа  

1n

аС рр  .      

 По опытным данным значение рс в в.м.т. составляет: 

- для двигателей с зажиганием от искры pc = 1,4÷2,2; 

- для дизелей pc = 2,9÷6,0; 

- для дизелей с наддувом  pc = 8,0–10,0. 

Полученные в результате расчета значения давления в конце сжатия долж-

ны находиться в указанных выше пределах, если они выходят за эти пределы, 

то необходимо пересмотреть ранее выбранное значение n1.  

Определяется температура в конце сжатия Tc, К 
11

n

aC TT  . 

По опытным данным значение Tc в в.м.т. составляет: 

- для двигателей с зажиганием от искры Tc = 600÷900; 

- для дизелей без наддува Tc = 700÷900; 

- для дизелей с наддувом  Tc = 900÷1000. 

Полученные в результате расчета значения температуры в конце сжатия 

должны находиться в указанных выше пределах, если они выходят за эти пре-

делы, то необходимо пересмотреть ранее выбранные значения таких парамет-

ров как n1 и ε, а в связи с этим может быть внести изменения в конструкцию 

двигателя с целью снижения потерь тепла через стенки деталей образующих 

камеру сгорания.  

 

1.1.3. Расчет параметров рабочего тела 

Настоящий этап теплового расчета является подготовительным этапом пе-

ред расчетом процесса сгорания.  

 

1.1.3.1. Исходные данные необходимые для расчета параметров рабочего 

тела: 

Элементарный состав топлива: 

      С – массовая доля углерода ……….…………[мас.доля] 

      Н – массовая доля водорода …………………[мас.доля] 

      О – массовая доля кислорода…………………[мас.доля] 

К – отношение продуктов сгорания ………..……[МН2/МСО] 

(только для двигателей с искровым зажиганием) 
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mт – молярная масса топлива ...…………………   [кг/кмоль] 

α – коэффициент избытка воздуха…….………….[ - ] 

 

1.1.3.2.Выбор исходных данных необходимых для расчета параметров ра-

бочего тела 

Элементарный состав топлива 

Выбор сорта топлива для двигателей с искровым зажиганием определяет-

ся, прежде всего, требованиями к его детонационной стойкости, а требования к 

детонационной стойкости топлива в свою очередь зависят от таких конструк-

тивных параметров как степень сжатия и диаметр цилиндра. Поэтому принима-

ется соглашение, что при принятой степени сжатия: 

-  до ε≤8,5 применяется бензин марки АИ-93; 

- 8,5<ε≤10 применяется бензин марки АИ-95; 

- ε > 10 и выше применяется бензин марки АИ-98; 

Используя это соглашение по таблице 1 можно определить элементарный 

состав топлива и его молярную массу 

Таблица 1 

 

Показатели 

топлива 

Тип топлива 

бензин дизельное 

АИ-93 АИ-95 АИ-98 Летнее Зимнее 

Молярная масса, 

кг/кмоль 
110 110 115 230 235 

Элементарный  состав 

С – доля углерода 

Н – доля водорода 

О – доля кислорода 

 

0,865 

0,135 

- 

 

0,864 

0,133 

0,0133 

 

0,87 

0,13 

- 

 

0,873 

0,127 

 

0,869 

0,131 

 

Выбор сорта топлива для дизельных двигателей определяется, прежде все-

го, требованиями надежного пуска в реальных условиях эксплуатации. Поэтому 

при выборе сорта дизельного топлива необходимо учитывать условия эксплуа-

тации автомобиля, которые оговорены в задании на курсовой проект. Выбрав 

сорт дизельного топлива по табл. 1, определяют его элементарный состав и  

молярную массу. 

Элементарный состав воздуха 

Стандартный состав сухого атмосферного воздуха принят в РФ следую-

щим, % (объемный): азот – 78,08, кислород – 20,95, благородные газы – 0,94, 

диоксид углерода – 0, 03. Молярная масса µв = 28, 95 кг/м
3
. Для расчетов при-
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нимают следующий состав воздуха, %:  

- по объему О2 = 0,232, N2 = 0,768; 

- по массе О2 = 0,21, N2 = 0,79. 

Коэффициент избытка воздуха α. Формально коэффициент избытка возду-

ха это отношение количества воздуха, фактически поступившего в цилиндры 

двигателя к тому количеству воздуха, которое теоретически необходимо для 

полного сгорания, поступившего в цилиндры двигателя топлива. Как правило, 

при этом подразумевают среднее значение коэффициента избытка воздуха, 

например, для двигателя в целом или для отдельных цилиндров.  

В теории двигателей коэффициент избытка воздуха используется, с одной 

стороны, для оценки соотношения количеств топлива и воздуха в рабочей сме-

си, с другой для расчета количества свежего заряда, отдельных составляющих 

продуктов сгорания в целом по двигателю.   

Выбор значения коэффициента избытка воздуха для двигателей с искро-

вым зажиганием определяется расчетным режимом работы двигателя (макси-

мальной мощности, частичных нагрузок или минимальной частоты вращения 

коленчатого вала) и способом смесеобразования, используемом в проектируе-

мом двигателе (карбюрация, электронный впрыск и в том числе - центральный, 

распределенный или непосредственно в цилиндр).  

По теоретическим и опытным данным на режимах номинальной (макси-

мальной) мощности независимо от способа смесеобразования должен быть 

обеспечен состав смеси с α = 0,8÷0,9). Именно при этих значениях коэффици-

ента избытка воздуха достигается наибольшая скорость сгорания, а в конечном 

итоге наибольшая работа цикла. В случае если в задании на курсовой проект в 

качестве расчетного задан режим частичной нагрузки (меньше 90 % от номи-

нальной), то должен быть обеспечен состав смеси с α = 1,0÷1,05 при наличии в 

системе выпуска двух нейтрализаторов (СО и NOx) или α = 1,0÷1,15 при нали-

чии одного нейтрализатора (СО). 

При выборе значений коэффициента избытка воздуха внутри указанных 

выше диапазонов следует руководствоваться следующим. Для двигателей с 

карбюраторной системой смесеобразования характерны повышенные значения 

коэффициента остаточных газов γr и пониженные значения коэффициента 

наполнения ηv, поэтому для этих двигателей следует принимать значение α 

ближе к нижним границам диапазонов. Для двигателей с электронным впрыс-

ком имеющих в системе выпуска нейтрализаторы следует принимать значения 

α в средине диапазона, Для двигателей с электронным впрыском, в которых за 
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счет каких-то мероприятий достигнуты максимальные значения коэффициента 

наполнения ηv = 0,9 и выше следует принимать значение α ближе к верхним 

границам их диапазонов. 

Выбор значения коэффициента избытка воздуха для автомобильных ди-

зельных двигателей определяется расчетным режимом работы двигателя (мак-

симальной мощности, частичных нагрузок или минимальной частоты вращения 

коленчатого вала) и способом смесеобразования, используемом в проектируе-

мом двигателе (объёмное,  объёмно-пленочное и др.).  

По теоретическим и опытным данным на режимах номинальной (макси-

мальной) мощности значение коэффициента избытка воздуха в зависимости от 

способа смесеобразования может меняться в широком диапазоне от α = 1,25 до 

α = 2,2.. 

При выборе значений коэффициента избытка воздуха внутри указанного 

выше диапазона следует руководствоваться следующим. Для дизелей с разде-

ленными камерами сгорания (вихре- и предкамеры) следует принимать значе-

ние α ближе к нижней границе диапазонов. Для дизелей с открытыми камерами 

сгорания следует принимать значения α в средине диапазона α = 1,7, Для дизе-

лей с открытыми камерами сгорания и наддувом следует принимать значения α 

ближе к верхней границе диапазона. По мере возрастания номинальной частоты 

вращения коленчатого вала двигателя значение α смещается к верхней границе 

соответствующего диапазона.  

Подводя итог выше сказанному относительно дизельных двигателей мож-

но также отметить, что коэффициент избытка воздуха характеризует степень 

совершенства процесса смесеобразования в дизельных двигателях. Чем лучше 

организован процесс смесеобразования и сгорания, тем меньше среднее значе-

ние α при прочих равных условиях. 

 

1.1.3.3. Последовательность расчета основных параметров рабочего тела 

Определяется низшая теплота сгорания топлива Нu, кДж/кг.  

Согласно известной формуле Д. И. Менделеева при отсутствии в топливе 

серы и воды: 

Нu = (34,013·С + 125,60·Н - 10,9·О - 2,5·(9Н))*10
3
. 

Определяется объёмное,  теоретически необходимое количества воздуха 

для сгорания 1 кг топливаL0, кМоль возд/кг топл. 











32412208,0

1
0

OHC
L .   
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Определяется массовое теоретически необходимое количества воздуха 

для сгорания 1 кг топлива l0, кг возд./кг топл. 









 OH8C

3

8

23,0

1
l0

.  

Определяется количество свежего заряда M1, кМоль/кг топл. 

Свежий заряд в двигателях с воспламенением от искры  в отличие от дизе-

лей состоит из воздуха и паров испарившегося топлива и определяется  

М1 = αLo + 1/ mт. 

Определяется состав продуктов сгорания 

Состав и количество продуктов сгорания зависит от полноты сгорания 

топлива. Для дизельного двигателя на любом режиме работы характерно избы-

точное количество воздуха в цилиндре по сравнению с тем, которое необходи-

мо для сгорания топлива, поступившего в цилиндр топлива. Поэтому в дизеле 

имеет место теоретически полное сгорание и продукты сгорания должны со-

стоять из СО2, Н2О, N2 и избыточного кислорода О2. 

Для двигателей с искровым зажиганием состав продуктов сгорания зави-

сит от того, какое соотношение топлива и воздуха в свежем заряде имеет место 

на расчетном режиме. Если в свежем заряде количество воздуха содержится в 

избытке в сравнении с тем, которое требуется для сгорания топлива, т. е. коэф-

фициент избытка воздуха α > 1, то состав продуктов сгорания будет тем же что 

и в случае с дизелем. Если же имеет место недостаток воздуха в сравнении с 

необходимым для сгорания топлива α < 1, то продукты сгорания должны состо-

ять из СО2, СО, Н2О, Н2,  N2. 

Определяется количество отдельных компонентов продуктов сгорания, 

кМоль/кг топлива  

Для дизельного двигателя 

- углекислого газа, СО2 

122

С
МСО  ;       

-  воды, Н2О; 

22

H
М OH  ;                        . 

- азота, N2 

MN2 = 0,792 α Lo; 

- избыточного кислорода, О 

Мо2  = 0,208 (α - 1) Lo;. 
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- общее количество продуктов сгорания - М2, кмоль /кг топлива 

М2 = МСО2 + МН2О + МО2 + МN2 .                  

Для двигателей с искровым зажиганием при α < 1 

Опытные данные показывают, что величину К приближенно можно выра-

зить как функцию отношения массовой доли водорода к массовой доле углеро-

да в топливе (Н/С): 

C

H
K 12.1  

- оксида углерода, СО  

0208,0
1

1
2 L

К
М СО 







;  

- углекислого газа – СО2 

COСО M
С

М 
122

 ; 

- свободного водорода, Н2, 

;208,0
1

1
2 02

L
К

КМ Н 






 

- паров воды, Н2О. 

22 2
HOH M

H
М  ; 

- азота, N2 

MN2 = 0,792 α Lo .  

- общее количество продуктов сгорания - М2, кмоль /кг топлива 

М2 = МСО2 + МСО +МН2О + МН2 + МN2 .                  

Определяется химический коэффициент молекулярного изменения свежей 

смеси µ0 

µ0 = М2 / М1. 

Определяется мольная теплоемкость воздуха при температуре конца про-

цесса сжатия ct

tVmc
0

)( , кДж/кМоль·град 

C

t

tV tmc c 310638,26,20)(
0

 . 

Определяются мольные теплоемкости отдельных компонентов остаточ-

ных газов (продуктов сгорания) при температуре в конце процесса сжатия, 

кДж/кМоль·град: 

 

Для дизельных двигателей 

- кислорода, О2  
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  2'' 00000084,000464,0930,20
0

2 cc

t

tvO ttmc
c

 ; 

- азота,N2 

  c

t

tvN tmc
c

0025,0398,20
0

2

''  ; 

- углекислого газа, СО2 

2000005487,0019,0941,27''

0
2 ctct

t

t
vOCOmc

c






 ; 

- водяного пара 

  c

t

tOvY tmc
c

005359,0953,24
0

2

''  , 

где tc = (Тс – 273) 
0
С. 

Для двигателей с искровым зажиганием  

- азота, N2 

  c

t

tvN tmc
c

0025,0398,20
0

2

''  ; 

 Водорода, Н2 

2000000588,0000206,0684,20''

0
2 ctct

t

t
vHmc

c








; 

- оксида углерода, СО 

ct
t

t
vCOmc

c
00267,0597,20''

0






 ; 

- углекислого газа, СО2 

2000005487,0019,0941,27''

0
2 ctct

t

t
vOCOmc

c






 ; 

- водяного пара, Н2О 

ct
t

t
OvYmc

c
005359,0953,24''

0
2








, 

Определяется средняя мольная теплоемкость остаточных газов (продук-

ты сгорания) при температуре в конце процесса сжатия tc, кДж/кМоль·град 

- для двигателей с искровым зажиганием при α < 1 

      cc t

tvHH

tc

tvCOCO

tc

tvCOCO

t

tv mcMmcMmcMMmc
02200220

)()()()[/1()( ''

00

''''

2

''   

              )()( ''''

22022 vNN

t

tvHH mcMmcM c  . 

- для дизельных двигателей 
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 cc t

tvHH

tc

tvCOCO

t

tv mcMmcMMmc
0220220

)()()[/1()( ''

00

''

2

''   

               )()( ''''

22022 vNN

tc

tvOO mcMmcM  . 

Определяется средняя мольная теплоемкость рабочей смеси (воздух + 

остаточные газы) при температуре в конце процесса сжатия  

])())][(1/(1[)(
000

''' CCc t

tVr

t

tVr

t

tV mcmcmc               .    

 

1.1.4. Расчет параметров процесса сгорания 

Целью расчета процесса сгорания является определение температуры Tz и 

давления pz в конце видимого сгорания, а для двигателей с искровым зажигани-

ем и степени предварительного расширения λ = pz / pc. С целью упрощения тер-

модинамических расчетов принимают: 

- процесс сгорания в двигателях с искровым зажиганием протекает при по-

стоянном объеме, 

- в дизелях - частично при V = const, и частично при p = const. 

Температура газов в цилиндре в конце сгорания определяется путем реше-

ния расчетного уравнения сгорания.  

- для дизельных двигателей 

Z

t

tPC

t

tVсмрабZ tmctmcH ZC

00
)()(2270]315,8)[( '''

..   ;  

- для двигателей с искровым зажиганием смеси  

Z

t

tvC

t

tVсмрабZ tmctmcH ZC

00
)()( '''

..   . 

Исходные данные необходимые для расчета параметров процесса сгора-

ния: 

λ = pz / pc - степень повышения давления (только для дизелей) 

ξz. - Коэффициент использования теплоты 

Выбор исходных данных для расчета параметров процесса сгорания 

Степень повышения давления для дизельных двигателей λ 

Степень повышения давления устанавливают, исходя из необходимости не 

допустить  превышения механических нагрузок на детали кривошипно-

шатунного механизма на режимах номинальной мощности. По опытным дан-

ным для дизельных двигателей максимальное давление сгорания не должно 

быть выше Pz = (11 ÷ 12) МПа. Исходя из этого рекомендуется принимать зна-

чения λ  

- для дизелей без наддува не более 2,0,  

- для дизелей с наддувом не более 1,5. 
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Коэффициент использования теплоты ξz.  

Под коэффициентом использования теплоты (иногда его называют коэф-

фициентом активного тепловыделения) понимается отношение количества теп-

лоты пошедшей только на повышение внутренней энергии рабочего тела и со-

вершение полезной работы цикла к количеству теплоты введенной за цикл с 

топливом  Hраб.см. Из определения понятно, что чем меньше теплоты будет по-

теряно в окружающую среду за процесс сгорания тем больше будет работа 

цикла, а значит и мощность, и на оборот. 

По опытным данным величина ξz при работе двигателя с полной нагрузкой 

(при номинальной мощности): 

- для двигателей с искровым зажиганием   ξz = (0,8 – 0, 92); 

- для дизельных двигателей ξz = (0,7 – 0, 88). 

Последовательность расчета основных параметров процесса сгорания 

Определяется действительный коэффициент молекулярного изменения 

рабочей смеси 

)1/()( 0 rr   .                     

Определяется химическая неполнота сгорания топлива (только для двига-

телей с искровым зажиганием), кДж / кмоль: 

Δ Hu = 119,95(1-α)L0 1000. 

Определяется теплота сгорания рабочей смеси,  кДж / кмоль раб. см: 

)1(1

..

r

u
смраб

M

HH
H




                    . 

Определяется левая часть расчетного уравнения сгорания Qл 

- для двигателей с искровым зажиганием 

Qл = C

t

tVсмрабZ tmcH C

0
)( '

..  ; 

- для дизельных двигателей 

Qл = )(2270]315,8)[(
0

'

..   C

t

tVсмрабZ tmcH C  

Определяется температура конца сгорания Тz.  

В правую часть уравнения сгорания входят две величины: температура в 

конце видимого сгорания tz и теплоемкость продуктов сгорания при постоян-

ном объёме или при постоянном давлении для дизелей Zt

tPmc
0

)( ''  при той же тем-

пературе. Чтобы преодолеть возникающее при этом затруднение в определении 

tz используем для решения уравнения сгорания  методом последовательных 

приближений (подбора значений tz). 

Исходя из экспериментальных данных,  максимальные температуры сгора-
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ния находятся в пределах: 

-для двигателе с искровым зажиганием 

Tz = (2400 – 3100) 
0
К или tz = Tz – 273 

0
С; 

- для дизельных двигателей 

Tz = (1800 – 2300) 
0
К  или tz = Tz – 273 

0
С. 

Первый этап.  

Рассчитывается численное значение правой части уравнения сгорания 

Принимается в качестве первого пробного значения температуры Tz  (tz) 

около нижнего предела опытных данных, например: 

-  для дизеля, Tz min = 1850 
0
К и tz min =  1850 – 273 = 1577 

0
С,  

-  для двигателя с искровым зажиганием Tz min = 2500 
0
К и tz min =  2500 – 

273 = 2227 
0
С. 

Определяются средние мольные теплоемкости отдельных компонентов 

продуктов сгорания при принятой температуре в конце процесса сгорания tz min, 

КДж/кмоль·град.  

Состав продуктов сгорания зависит от типа двигателя. Для двигателей с 

искровым зажиганием отсутствует свободный кислород, а для дизельных дви-

гателей – водород и оксид углерода: 

- кислорода  

zt
t

t
vOmc

z
001550,0723,23''

0
2






 ; 

- азота 

zt
t

t
vNmc

z
001457,0951,21''

0
2






 ; 

- водорода 

zt
t

t
vHmc

z
001758,0678,19''

0
2






 ; 

- оксида углерода 

zt
t

t
vCOmc

z
001430,0490,22''

0






 ; 

- углекислого газа 

zt
t

t
vCOmc

z
003349,0123,39''

0
2






 ; 

- водяного пара 
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zt
t

t
OvHmc

z
004438,0670,26''

0
2






 . 

Определяется среднаямольная теплоемкость продуктов сгорания при 

температуре в конце процесса сгорания tz, КДж/кмоль·град 

- для двигателей с искровым зажиганием 

      zz t

tvHH

tz

tvCOCO

tz

tvCOCO

t

tv mcMmcMmcMMmc
02200220

)()()()[/1()( ''

00

''''

2

''
  

               zz t
tvNmcNM

t
tvHmcHM

022022
)''()''(  ]; 

- для дизельных двигателей 

 zz t

tvHH

tz

tvCOCO

t

tv mcMmcMMmc
0220220

)()()[/1()( ''

00

''

2

''
  

               
tz

tvNN

tz

tvOO mcMmcM
022022

)()( ''''  ]. 

315,8)()(
00

''''  ZZ t

tV

t

tp mcmc .  

Определяется численное значение правой части расчетного уравнения 

сгорания, Qп:   

-для двигателя с искровым зажиганием 

Qп = Z

t

tv tmc Z

0
)( '' ; 

- для дизельного двигателя 

Qп = Z

t

tP tmc Z

0
)( '' . 

Как правило, по результатам первого этапа правая часть уравнения сгора-

ния получается меньше левой, в ином случае, необходимо снизить  tz min и по-

вторить первый этап нахождения значения tz .  

Второй этап.  

Принимается в качестве второго пробного значения температуры Tz  (tz) 

около верхнего предела опытных данных, например: 

-  для дизеля, Tz max = 2300 
0
К и tz max =  2300 – 273 = 2027 

0
С,  

-  для двигателя с искровым зажиганием Tz max = 3000 
0
К и tz max =  3000 – 

273 = 2727 
0
С. 

Повторяются все действия первого этапа  

Как правило, по результатам второго этапа правая часть уравнения сгора-

ния получается больше левой, в ином случае, необходимо повысить  tz max и по-

вторить второй этап нахождения значения tz .  

Третий этап.  

На миллиметровой бумаге строится график, на котором по вертикальной 

оси откладывается значение температуры от минимальной до максимальной, а 
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по горизонтальной оси численные значения правой части уравнения,  от мини-

мального до максимального значения.  

С помощью построенного графика определяем действительную темпера-

туру сгорания по ранее рассчитанному действительному значению левой части 

уравнения. 

 

 

 

Рис. 1. График для определения температуры сгорания tz 

Определяется максимальное теоретическое давление сгорания для двига-

теля с искровым зажиганием, МПа: 

c

zc
z

T

Tp
p


 . 

Определяется действительное максимальное давление сгорания для дви-

гателя с искровым зажиганием, МПа: 

zz pp  85,0  

Определяется степень повышения давления λ для двигателя с искровым 

зажиганием 

c

z

p

p
 . 

По опытным данным для бензиновых двигателей λ = (3,2 ÷ 4,2). 

Определяется максимальное теоретическое давление сгорания для ди-

зельного двигателя с учетом ранее выбранного значения λ, МПа 

CZ pp  . 

Исходя из опытных данных,  максимальные давления сгорания находятся в 

tz 
o
C 

Q   КДж/кмоль Qп мах Qп мin 

tzmin 

tz 

tzmax 

Qл 
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пределах: 

- для двигателей с искровым зажиганием рz = (3,5 ÷ 7.5) МПа; 

- для дизельных двигателей рz = (5 ÷ 12) МПа. 

Определяется степень предварительного расширения для дизелей 

)/( CZ TТ   . 

Определение степени последующего расширения для дизелей 




  . 

Полученные в результате расчета значения температуры и максимального 

давления в конце сгорания должны находиться в указанных выше пределах, ес-

ли они выходят за эти пределы, то необходимо пересмотреть ранее выбранные 

или рассчитанные значения параметров, влияющих на результаты расчета  Tz и 

pz, а расчеты повторить.   

 

1.1.5. Расчет параметров процесса расширения 

Исходные данные для расчета параметров процесса расширения: 

n2 - показатель политропы расширения. 

Выбор исходных данных для расчета параметров процесса расширения 

По опытных данных для номинальных режимов работы 

- для двигателей с искровым зажиганием n2 = (1,23 – 1,30) 

- для дизельных двигателей n2 = (1,18 – 1.28).  

Выбор значения показателя политропы расширения осуществляется исхо-

дя из следующих соображений. Прежде всего, следует  учитывать, что значение 

n2 зависит от интенсивности теплообмена рабочего тела со стенками деталей, 

образующих полость цилиндра. Причем связь такова, что при уменьшении ко-

личества  теплоты уходящей из цилиндра через стенки цилиндра, уменьшается 

и показатель политропы расширения. Поэтому, общее правило выбора n2 можно 

сформулировать следующим образом. Все конструктивные особенности двига-

теля или режимные параметры, способствующие снижению потере теплоты из 

цилиндра в окружающую среду, приводят к снижению показателя политропы 

расширения. В общем случае количество теплоты проходящей через какую-то 

поверхность зависит от времени, в течение которого происходит переход тепла, 

от площади поверхности, через которую проходит тепло, от теплопроводности 

материала поверхности теплоотвода, от перепада температур между горячей и 

холодной сторонами поверхности теплоотвода. 

 При прочих равных условиях, для двигателя с большей номинальной ча-
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стотой вращения коленчатого вала следует принимать значение n2 меньше, чем 

для двигателя с меньшими оборотами, так как у быстроходного двигателя 

меньше время отвода теплоты.  

При прочих равных условиях, для дизельных двигателей с поршнями и го-

ловками цилиндров, изготовленными из алюминиевого сплава значение n2 сле-

дует выбирать большие, чем для дизелей с чугунными или стальными деталя-

ми, так как у алюминиевого сплава больше коэффициент теплопроводности и 

больше отводится тепла. 

Если дизельный двигатель имеет разделенную камеру сгорания, т. е. боль-

шую поверхность теплоотвода, очевидно, следует принимать большее значение 

n2.  

Последовательность расчета основных параметров процесса расширения 

Определяется давление в конце процесса расширения, МПа: 

- для двигателей с искровым зажиганием 

2
1

n

zb pp 










; 

- для дизельных двигателей 

2
1

n

zb pp 










. 

По опытных данных для номинальных режимов работы 

- для двигателей с искровым зажиганием pb = (0,35 – 0,5) МПа 

- для дизельных двигателей pb = (0,2 – 0.4) МПа. 

Определяется температура в конце расширения, 
o
K: 

- для двигателей с искровым зажиганием 
12

1












n

zb TT


; 

- для дизельных двигателей 
12

1












n

zb TT


. 

По опытных данных для номинальных режимов работы 

- для двигателей с искровым зажиганием Tb = (1200 – 1700) 
o
K 

- для дизеля Tb = (1000 – 1200) 
o
K  

Проверка правильности выбора температуры остаточных газов: 

3 // rbbrр ppTT   ;  

rrrрr TTTT /)(100   %.       
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ΔТr не должно превышать 5 %. 

 

1.1.6. Расчет индикаторных параметров рабочего цикла и двигателя.  

Определяется теоретическое среднее индикаторное давление, МПа 

В термодинамике в качестве показателя работоспособности теоретическо-

го цикла используется работа цикла Li. Для анализа совершенства реальных 

двигателей необходимо оценивать не только совершенство организации рабо-

чих циклов, но и эффективность использования рабочего объема двигателей. 

Для оценки эффективности использования рабочего объема двигателей исполь-

зуется удельный показатель названный средним индикаторным давлением pi , 

имеющий размерность давления МПа и представляющий собой индикаторную 

работу цикла, снимаемую с единицы рабочего объёма,: 

h

i
i

V

L
p  . 

  На индикаторной диаграмме (смотри  рис . 2 и 3) среднее индикаторное 

давление pi представляет собой высоту  заштрихованного прямоугольника, ко-

торый по площади равен площади самой индикаторной диаграммы.  

Конкретную величину pi можно определить либо расчетным путем, либо 

путем построения индикаторной диаграммы. В нашем случае необходимо вос-

пользоваться и тем и другим способом. Это с одной стороны позволяет прове-

рить правильность расчетного и графического способов путем сравнения pi по-

лученного разными способами, а с другой, индикаторная диаграмма в дальней-

шем потребуется для динамического расчета двигателя.  
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Рис. 2.  Индикаторная диаграмма двигателя с искровым зажиганием 

 

 
Рис. 3.  Индикаторная диаграмма дизеля 

 

Определяется среднее расчетное индикаторное давление p
'
: 

- для дизельных двигателей 
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- для двигателей с искровым зажиганием, т. е. при ρ = 1 и δ = ε 
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Действительное среднее индикаторное давление будет несколько меньше 

расчетного: 
'

iиi pp  ,  

где φи коэффициент полноты диаграммы, учитывающий скругление теоретиче-

ской индикаторной диаграммы.   Коэффициент полноты диаграммы принимаем 

в соответствии с рекомендациями, основанными на опытных данных: 

- для дизельных двигателей φи = 0,95; 

- для двигателей с искровым зажиганием φи = 0,97 

 

Определяется индикаторный КПД двигателя 

)/(0 Vkиii Hlp   . 

Определяется индикаторный удельный расход топлива, г/(кВт·ч) 

)/(3600 iиi Hg   . 

 

1.1.7. Расчет эффективных параметров рабочего цикла и двигателя.  

Определяется средняя скорость поршня сп, м/с. Для предварительного 

определения  средней скорости поршня используют значение хода поршня  S 

двигателя-прототипа  

сп = Sn / (3 10
4
) , 

где S – ход поршня двигателя-прототипа, мм; n – обороты двигателя проектиру-

емого двигателя, об/мин. 

 

Определяется среднее давление механических потерь рмп, МПа. 

Наибольшую долю механических потерь составляют потери на трение 

 

pмп = a + bсп 

 

где a и b – опытные коэффициенты, значения которых приведены в табл. 3.  

В случае отсутствия данных о ходе поршня двигателя-прототипа можно 

использовать опытные данные. В зависимости от быстроходности двигателя сп 

находится в диапазоне 12,5 – 17,5 м/с. 

Таблица 3 
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Меньшие значения коэффициента a принимаются для двигателей с мень-

шими значениями максимального давления сгорания. Меньшие значения коэф-

фициента b принимаются для двигателей со сниженными потерями на насосные 

хода (повышенное число клапанов, изменяемые фазы газораспределения и др.) 

Для  дизельных двигателей с разделенными камерами  сгорания имеют  

повышеные потери на газообмен,  поэтому необходимо принимать значение  

коэффициента b ближе к верхнему значению. 

Определяется среднее эффективное давления, МПа  

Mie ppp   . 

Определяется механический КПД двигателя  

ieM pp / . 

Определяется эффективнй1 КПД двигателя. 

 Mie                        . 

Определяется эффективный удельны1 расход топлива, г/(кВт · ч) 

)/(3600 eиe Hg   . 

Определяется суммарный рабочий объём двигателя, л  

Vл = 30τNe / pen. 

Откуда рабочий объем одного цилиндра 

iVV Лh /  . 

Для снижения объёма работ при вычерчивании поперечного разреза двига-

теля рекомендуется принимать ход поршня проектируемого дизеля, равным хо-

ду поршня двигателя-прототипа. Тогда для определения предварительного зна-

чения диаметра цилиндра в мм можно использовать формулу 

S

V
D h

пр


3102  , 

где - Vh в литрах (дм
3
), S в мм. 

Если данных о размерах цилиндра двигателя-прототипа нет, то для полу-

чения предварительного значения диаметра цилиндра использовать формулу: 

3

785.0 K

V
D h  

где K = S/D - отношение хода поршня к его диаметру, для бензиновых двигате-

лей находится в диапазоне 0,8 – 1,0, для дизелей 1,0 1,25. 

Полученное предварительное значение диаметра округляют только в сто-

рону увеличения и до целого числа. 
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По окончательно принятому значению D уточняются основные параметры 

и показатели двигателя: 

)104/( 62  iSDVЛ              л; 

4/2DFП                         м
2
; 

)30/( nVpN Лee                     кВт; 

)/(103 4 nNM ee                  Н·м 

eeT gNG                     кг/ч 

ЛeЛ VNN /                  кВт/л. 

В таблице 4 приведены эффективные показатели современных автотрак-

торных двигателей.  

Таблица 4 

 
 

В завершение данной процедуры необходимо сравнить полученные значе-

ния параметров двигателя с эффективными параметрами современных двигате-

лей. Если имеют место явные отклонения полученных расчетным путем ре-

зультатов от реальных, тепловой расчет повторить. 

 

1.2. РАСЧЕТ ТЕПЛОВОГО БАЛАНСА  

Рассматривая итоги теплового расчета можно сделать вывод, что энергия, 

привнесенная в двигатель с топливом только частично используется на совер-

шение полезной работы. Доля энергии, пошедшая на совершение полезной ра-

боты оценивается  эффективным КПД. Распределение химической энергии 

топлива при его сгорании принято иллюстрировать с помощью теплового ба-

ланса двигателя. В общем виде тепловой баланс можно представить в виде сле-

дующих составляющих: 

Q0 = Qe + Qr + Qв + Qнс + Qост = HuGт/3,6, 

где  Q0  - общее количество энергии, введенной в двигатель с топливом, 
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Дж/с; Qe - энергия пошедшая на совершение полезной работы,  Дж/с; Qr – энер-

гия потерянная с отработавшими газами, Дж/с; Qв – энергия потерянная через 

систему охлаждения двигателя, Дж/с; Qнс – энергия потерянная в связи с непол-

нотой сгорания топлива, Дж/с; Qост – неучтенные потери энергии. 

Знание абсолютных значений составляющих теплового баланса позволяет 

осуществлять количественную оценку распределения энергии в двигателе. При 

сравнении же различных типов двигателей  или степени эффективности ис-

пользования энергии топлива в двигателе, то составляющие теплового баланса 

лучше представлять в относительных величинах: 

q0 = qe + qr + qв + qнс + qост = 1, 

где qх = Qх / Q0. 

В нашем случае необходимо определить составляющие внешнего теплово-

го баланса, т. е. только для номинального режима работы двигателя. 

Исходные данные необходимые для расчета составляющих теплового ба-

ланса: 

С – коэффициент пропорциональности, используемый в формуле для рас-

чета количества энергии Qв; 

m – показатель степени используемый в формуле для расчета энергии Qв. 

Остальные исходные данные определены в тепловом расчете. 

Выбор исходных данных необходимых для расчета составляющих тепло-

вого баланса 

Выбирают значения коэффициента пропорциональности С и показателя 

степени m по опытным данным.  

- для автомобильных четырехтактных двигателей  

С = (0,45 ÷ 0,53); 

m = (0,65 – 0,75). 

При выборе конкретных значений С и m следует учитывать, что оба они в 

конечном итоге зависят от степени форсировки двигателя. Исходя из ранее ука-

занных диапазонов  изменения ре следует, что для двигателей со значениями ре  

близкими к нижней границе диапазона следует выбирать значение С и m ближе 

к нижним границам их диапазонов, а для двигателей со значениями ре  близки-

ми к верхней границе диапазона следует выбирать значение С и m ближе к 

верхней границе их диапазонов. Это правило не зависит от типа двигателя. 

 

Последовательность расчета составляющих теплового баланса 

Определяется общее количество энергии, введенной в двигатель с топли-
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вом, Дж/с. 

6,3/0 TиGHQ  .  

Определяется энергия, пошедшая на совершение полезной работы, Дж/с. 

ee NQ 1000  .     

Определяется энергия потерянная через систему охлаждения двигателя, 

Дж/с. 

uH

uHuHmnmDiCBQ



 21 ,  

Определяется энергия потерянная с отработавшими газами,  Дж/с. 

])()()[6,3/(
00 1

''

2 k

t

tpr

t

tpTr tmcMtmcMGQ kr  ;   

где 315,8)''()''(
00
 rr t

tVmc
t
tpmc  .                  

rt

tVmc
0

)( ''
- определяется для tr аналогично Z

z

t

tVmc )( ''
 для tz  

315,8)()(
00
 KK t

tV

t

tp mcmc ;  

Kt

tVmc
0

)( - определяется для tk = TK-273=293-273=20°С. 

Определяется энергия потерянная в связи с неполнотой сгорания топлива 

(для дизельных двигателей равна нулю), Дж/с 

6,3/Tинс GHQ  . 

Определяются неучтенные потери энергии, Дж/с; 

)(0 нсrBeост QQQQQQ  . 

Определяются относительные составляющие теплового баланса, % 

00000

0
Q

Q

Q

Q

Q

Q

Q

Q

Q

Q
qqqqqq остнсrвe

остнсrвe   

Результаты расчета составляющих теплового баланса представляются в 

таблице 7. 

 

 

 Таблица 7 

Двигатель qе qв qr qнс qост 

      

      

Для сравнения опытные данные 
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Полученные в результате расчета значения составляющих теплового ба-

ланса необходимо сравнить  со значениями, основанными на опытных данных 

и если они значительно отличаются, то необходимо прежде всего устранить 

возможную ошибку в расчетах. Если ошибок в расчетах нет, то необходимо пе-

ресмотреть ранее выбранные или рассчитанные значения параметров, влияю-

щих на результаты расчета, а расчет повторить.   

 

1.3.ПОСТРОЕНИЕ ИНДИКАТОРНОЙ ДИАГРАММЫ  

Диаграмма строится аналитическим методом на листе миллиметровой бу-

маги форматом А4. Общий вид диаграммы представлен на рис.4.  

Исходные данные для расчета параметров процесса расширения 

Основная часть исходных параметров необходимых для построения инди-

каторной диаграммы берется из теплового расчета 

Выбираются масштабы по давлению и ходу поршня 

Масштабы по давлению и ходу поршня рекомендуется выбирать с таким 

расчетом, чтобы получить высоту диаграммы (давления) равной 1,5 - 1,7 её ос-

нования (хода поршня), см рис 4.  

На оси абсцисс откладывается отрезок АВ по величине равный рабочему 

ходу поршня в масштабе Мs. 
                       

 

Устанавливаются ординаты для характерных точек диаграммы по дав-

лению, мм: 

PMP /0  ; Pr MP / ;  Pa MP / ; Pc MP /  ; Pz MP /  ; Pb MP / . 

При аналитическом методе построения индикаторной диаграммы опреде-

ление ординат промежуточных расчетных точек политроп сжатия и расшире-

ния  производится в табличной форме (таблица 5) 

ДсИЗ 0,21-0,28 0,12-0,27 0,30-0,55 0,0 -0,30 0,3– 0,10 

Дизель 0,29-0,42 0,15-0,35 0,25-0,45 0,0 – 0,5 0,2 – 0,5 
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Отношение (ОВ/ОХ) меняется в пределах от 1 до ε для двигателей с искро-

вым зажиганием и от 1 до δ для дизельных двигателей. Определяется не бо-

лее 10 значений.  

где ε – степень сжатия; δ – степень последующего расширения для дизеля. 

Интервал значений (ОВ/ОХ) желательно выбирать таким образом, чтобы 

он был не равномерным, меньший ближе к верхней мертвой точке. Вычислен-

ные значения точек политроп сжатия т расширения заносятся  в таблицу 5. 

Рассчитывается политропа сжатия  

1)/(
n

xaax VVPP  .  

 

                                    

                   Рис. 4.  Индикаторная диаграмма двигателя 

Из этой формулы следует 

1)/)(/(/
n

papx OXOBMPMP  ,  

где ABOAOB                     мм. 

 



36 

 

Таблица 5 

№ 

точек 
ОХ, мм 









ОХ

ОВ  

Политропа сжатия Политропа расширения 

1n

ОХ

ОВ








 

px M/P , 

мм 

xP ,     

МПа 

2n

ОХ

ОВ








 

px M/P , 

мм 

xP ,     

МПа 

1         

2         

3         

...         

9         

10         

 

Рассчитывается политропа расширения 

2)/(
n

xbbx VVPP  .  

Из этой формулы следует 

2)/)(/(/
n

pbpx OXOBMPMP  ,     

Строится расчетная индикаторная диаграмма 

Вычисленные значения точек политроп сжатия и расширения из таблицы 

5,  наносятся на поле диаграммы и соединяются плавными кривыми. Следует 

учитывать при построении политропы расширения, что положение точки z у 

двигателя с искровым зажиганием и у дизеля различно, т. к. у дизеля на диа-

грамме есть участок предварительного расширения (z' - z) и участок последую-

щего расширения (z - b). 

Для окончательного построения расчетной индикаторной диаграммы (см. 

рис 2 и 3): 

- соединяются прямыми линиями точки с - z для двигателя с искровым за-

жиганием или точки c - z' и z' – z для дизеля; 

- соединяются прямой линией точки b – a; 

- принимаем процессы впуска и выпуска протекающими при p = const и V 

= const (кривые bl, lr, rr'', r''a). 

Строится действительная индикаторная диаграмма 

Для приближения расчетной индикаторной диаграммы к действительной 

индикаторной диаграмме необходимо скруглить: 

-  выбрать фазы газораспределения и углы опережения зажигания или опе-

режения впрыска топлива; 

- произвести расчет положения точек /r , /а , "а , /с , f и /b на диаграмме.   

Для выбора фаз газораспределения можно воспользоваться фазами газо-
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распределения двигателя - прототипа. Если прототипа нет, следует воспользо-

ваться опытными данными: 

- начало открытие выпускного клапана  до НМТ (точка /b ) (30 – 75) 
0
 п.к.в.; 

- начало закрытие выпускного клапана после ВМТ (точка /а ) – (10 – 50) 
0
 

п.к.в; 

- начало открытия впускного клапана до ВМТ ( точка /r ) - (10 – 30) 
0
 п.к.в. 

- начало закрытия впускного клапана (точка "а ) – (30 – 75) 
0
 п.к.в.. 

- угол опережения зажигания у двигателей с искровым зажиганием (точка 
/с ) - (30 – 40) 

0
 п.к.в 

- угол опережения впрыска топлива у дизелей (точка /с ) - (25 – 30) 
0
 п.к.в 

- угол начала видимого сгорания (точка отрыва линии сгорания от линии 

сжатия f) – 5
o
п.к.в после точки /с .  

При выборе значений выше перечисленных углов следует руководство-

ваться следующим правилом. Чем больше номинальные обороты двигателя – 

тем большие значения угла и наоборот. Примем верхнюю границу по оборотам 

современных автомобильных двигателей на уровне 8000 об/мин, а нижнюю на 

уровне 4000 об/мин. 

Расчет положения точек /r , /а , "а , /с , f и /b  

В соответствии с принятыми фазами  газораспределения и углом опереже-

ния зажигания или впрыска топлива в дизеле расчет положения точек 
/r , /а , "а , /с , f и /b осуществляется по формуле для перемещения поршня: 

     ;2cos1
4

cos1
2



























 




АВ
АX  

где  - отношение радиуса кривошипа к длине шатуна; при построении индика-

торной диаграммы ориентировочно принимается 280,0 ; 

Значение квадратной скобки, в зависимости от   и 0  (см. табл. Приложе-

ния 1). Расчетные данные сводятся в таблицу по форме похожую на табл. 6 и 

наносятся на поле индикаторной диаграммы. 

Соединяя плавной линией точки r  с /а , с с /с и далее с Дz  и политропой 

расширения, /b  с "b  и линией выпуска "b
/r r , получим скругленную действи-

тельную индикаторную диаграмму rbbzfcacra Д

"/"//  

 

 

Таблица 6 
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Производится планиметрирование построенной индикаторной диаграммы 

и определяется её площадь. Исходя из принятых масштабов определяется зна-

чение '

ip  и сравнивается со значением полученным ранее расчетным путем. 

Ошибка в определении '

ip  графическим путем не более 5%. 

 

4 РАСЧЕТ ВНЕШНЕЙ СКОРОСТНОЙ ХАРАКТЕРИСТИКИ 

Скоростные характеристики и в том числе внешняя скоростная характери-

стика позволяют проводить анализ и оценку мощностных, экономических и 

эксплуатационных показателей двигателя оборотов двигателя.  

Обычно эти характеристики получают экспериментальным путем при ис-

пытаниях двигателей. При проектировании новых двигателей возможно по-

строение этих характеристик расчетным путем. В этом случае значения ряда 

параметров двигателя определяют по эмпирическим зависимостям, получен-

ным в результате обработки опытных данных. 

                       

Рис. 5. Скоростная характеристика двигателя с искровым зажиганием 

Исходные данные необходимые для расчета внешней скоростной характе-
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ристики: 

Для расчета внешней скоростной характеристики необходимы следующие 

параметры двигателя: 

 - Ne - номинальная мощность ……………………………[кВт] 

- nN - номинальная частота вращения коленчатого вала…[мин
-1

] 

- nmin - минимальная частота вращения коленчатого вала.[ мин
-1

] 

- nmax - максимальная частота вращения коленчатого вала.[ мин
-1

] 

- geN – удельный эффективный расход топлива.при Ne….[г/кВт·ч] 

                       
Рис. 6. Скоростная характеристика дизельного двигателя  

 

Выбор исходных данных необходимых для расчета внешней скоростной 

характеристики 

Исходные данные кроме минимальной nmin и максимальной nmax частот 

вращения коленчатого вала определены в тепловом расчете. 

Используя опытные данные  

- минимальная частота вращения коленчатого вала  nmin = 0,2 nN  не зависи-

мо от типа двигателя  

- максимальная частота  вращения коленчатого вала для двигателей с ис-

кровым зажиганием nmax = 1,1 nN, а для дизельных двигателей nmax = nN .  

 

Последовательность расчета внешне скоростной характеристики 

Определяются расчетные точки кривой эффективной мощности  

Через каждые 1000 мин
-1

 для двигателей с искровым зажиганием и через 
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каждые 500 мин
-1

 для дизельных двигателей: 

- для двигателей с искровым зажиганием 
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- для дизелей с неразделенными камерами сгорания 
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- для дизелей с предкамерами  
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- для дизелей с вихревыми камерами 
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По рассчитанным точкам в масштабе MN строят кривую мощности. 

Определяются  расчетные точеки кривой эффективного крутящего момен-

та (Н·м)  

x

ex
ex

n

N
M



4103 
 . 

По рассчитанным точкам в масштабе MМ строят кривую момента. 

Определяются  расчетные точеки кривой удельного эффективного расхода 

топлива (г/кВт·ч) ведется по следующей эмпирической формуле 

- для двигателей с искровым зажиганием 
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- для дизельных двигателей 
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По рассчитанным точкам в масштабе Mg строят кривую удельного эффек-

тивного расхода топлива. 

Определяются  расчетные точеки кривой часового расхода топлива (кг/ч) 

ведется по следующей эмпирической формуле 
310 exexTx NgG . 
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По рассчитанным точкам в масштабе MG строят кривую часового расхода. 

Результаты расчетов заносятся  в таблицу подобную таблице 7 

Таблица 7 

Частота 

мин
-1

Nex

кВт 

Mex

Нм 

gex

г/кВт ч 

Gт

кг/ч 

1000 

2000 

3000 

4000 

5000 

Определяются  расчетные значения коэффициента приспособляемости 

Коэффициент приспособляемости для дизеля: 

eNe MMK /max  , 

где maxeM  и eNM  определены по скоростным характеристикам. 
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