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Введение 

 

Курсовой проект по курсу «Силовые агрегаты» состоит из четырех  

частей. В первой части приводится методика выполнения теплового расчета 

двигателя и расчета теплового баланса. В этой части определяются основные 

параметры процессов двигателя. Для контроля правильности вычисления 

параметров в конце каждого пункта расчета приведены ориентировочные 

значения пределов изменения данного параметра. Вычисленные по формулам 

значения должны укладываться в рекомендуемые пределы для данного типа 

двигателя. 

Во второй части приводится методика выполнения кинематического 

расчета. Здесь определяются текущие значения перемещения поршня, 

скорости поршня и ускорения поршня в диапазоне углов от 0 до 360 градусов 

угла поворота коленчатого вала. По результатам расчетов должны быть 

построены графики. 

В третьей части проекта определяются силы и моменты, действующие на 

кривошипно-шатунный механизм двигателя. По результатам динамического 

расчета на листе графической части формата А1 приводятся графики полных 

и удельных сил, а также график суммарного крутящего момента двигателя, 

полярная диаграмма и диаграмма износа шатунной шейки. 

В четвертой части проекта выполняется расчет на прочность деталей 

двигателя и производится расчет систем. К деталям двигателя для которых 

производится расчет относятся такие детали как: поршень, поршневые 

кольца, поршневой палец, шатун, шатунные болты, корпус двигателя, гильза 

цилиндра и  шпилька головки блока цилиндров. 
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Задание на курсовой проект 

по курсу «Силовые агрегаты» 

 

Фамилия  И.О…………………………… гр………………….. 

Таблица 1 – Исходные данные 

Наименование параметра Обозначение Единицы 

измерения 

Численные 

значения 

1. Тип двигателя - -  

2. Назначение - -  

3. Тип камеры сгорания - -  

4. Способ смесеобразования - -  

5. Тип системы охлаждения - -  

6. Тип газораспределительного 

механизма 

- -  

7. Эффективная мощность Ne кВт  

8. Номинальная частота вращения 

коленчатого вала 

nN мин-1  

9. Степень сжатия ε  -  

10. Число и расположение 

цилиндров 

i -  

11. Отношение хода поршня к 

диаметру цилиндра 

S/D -  

12. Коэффициент избытка воздуха α -  

13. Степень повышения давления CZ PP=λ  -  

14. Молекулярная масса топлива mT кг/кмоль  

15. Давление наддува Pk МПа  

16. Температура подогрева 

свежего заряда 

∆T К (оС)  

 

В настоящем методическом указании проводятся методики выполнения 

теплового расчета двигателя (контрольная работа №1), теплового баланса 

(контрольная работа №2), кинематического и динамического расчетов, а 

также образцы выполнения графической части по курсовому проекту. 

Для контроля правильности вычислений параметров в каждом из пунктов 

приведены ориентировочные значения пределов изменения данного 

параметра. Вычисленные по формулам значения должны укладываться в 

рекомендуемые пределы для данного типа двигателя. 

Структура пояснительной записки курсового проекта: титульный лист, 

задание на курсовой проект, содержание, введение, основная часть 

пояснительной записки, заключение, список использованной литературы, 

приложение (при необходимости) 
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1. ТЕПЛОВОЙ РАСЧЕТ СИЛОВОГО АГРЕГАТА 

 

В тепловом расчете определяются параметры характерных точек 

индикаторной диаграммы для режима максимальной мощности. 

Следует иметь в виду, что ошибка, допущенная в вычислении одного из 

параметров любой точки, приводит к неправильному определению 

параметров последующих точек рабочего цикла. Поэтому при расчете 

необходимо не только обеспечить достаточную точность вычислений, но и 

оценивать, насколько вычисляемые параметры соответствуют параметрам 

реальных двигателей аналогичного назначения и типа. 

 

1.1. Расчет параметров рабочего тела 

1.1.1. Средний элементарный состав топлива 

 

Состав топлива задается массовыми долями углерода, водорода, 

кислорода. Примерное содержание названных компонентов для бензина и 

дизельного топлива приведено в таблице 1.1. 

 

Таблица 1.1  

Топливо 
Массовые доли 

С Н ОТ 

Бензин 0,855 0,145 0 

Дизельное топливо 0,870 0,126 0,004 

  

1.1.2. Низшая теплота сгорания топлива 

 

Низшая теплота сгорания вычисляется по формуле Менделеева: 

 

       ( ) ( ),951,289,106,12591,33 WHSOHCH TU +⋅⋅−−⋅−⋅+⋅=   МДж/ кг (1.1) 

 

где S и W – массовые доли серы и водяных паров в продуктах сгорания, 

принимаются равными нулю. 

 

1.1.3. Коэффициент избытка воздуха 

 

Численное значение коэффициента избытка воздуха приведено в задании. 

Если это значение не задано, то для режима максимальной мощности 

принимаются следующие значения коэффициента избытка воздуха: 

бензиновые двигатели   =α  0,80 … 0,96; 

дизели с неразделенными камерами сгорания   =α  1,5 … 1,7; 

вихрекамерные дизели   =α  1,30 … 1,50; 

предкамерные дизели   =α 1,40 … 1,50. 
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1.1.4. Теоретически необходимое количество воздуха для сгорания    1 

кг топлива 

 

                                       







−+⋅=

3241221,0

1
0

TOHC
L , кмоль (1.2) 

 

                                                     BLl µ⋅= 00 ,   кг (1.3) 

 

где 97,28=Вµ  кг/кмоль – молекулярная масса воздуха. 

1.1.5. Количество горючей смеси 

 

Для бензиновых двигателей: 

 

Tm
LМ

1
01 +⋅= α , кмоль (1.4) 

 

где mT – молекулярная масса топлива, кг/кмоль 

mT = 110 … 120 кг/кмоль. 

 

Для дизелей: 

 

01 LМ ⋅=α , кмоль. (1.5) 

 

1.1.6. Состав продуктов сгорания 

 

Состав продуктов сгорания во многом зависит от состава горючей смеси. 

При сгорании богатых смесей (α <1) продукты сгорания включают в себя CO, 

CO2, H2, H2O, N2. 

 

                                      0
1

1
42,0 L

K
M CO ⋅

+

−
⋅=

α
, кмоль (1.6) 

 

где COH MMK
2

=  принимается равным 0,45 … 0,50; 

 

COCO M
C

M −=
122

, кмоль (1.7) 

 

COH MKM ⋅=
2

, кмоль (1.8) 

 

22 2
HOH M

H
M −= , кмоль (1.9) 

 

079,0
2

LM N ⋅⋅= α , кмоль. (1.10) 
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При сгорании бедных или стехиометрических смесей ( 1≥α ) продукты 

сгорания включают в себя CO2, H2O, O2, N2. 

 

122

С
М СО = , кмоль (1.11) 

 

22

Н
М ОН = , кмоль (1.12) 

 
( ) 0121,0

2
LM O ⋅−⋅= α , кмоль (1.13) 

 

079,0
2

LM N ⋅⋅= α , кмоль. (1.14) 

 

1.1.7. Общее количество продуктов сгорания 

 

∑
=

=

=
ni

i

iMM
1

2 , кмоль. (1.15) 

 

При α <1 
22222 NOHHCOCO MMMMMM ++++= . 

При 1≥α  
22222 NOOHCO MMMMM +++= . 

 

1.2. Расчет процесса наполнения 

1.2.1. Температура подогрева свежего заряда 

 

Величина температуры подогрева свежего заряда ∆Т зависит от 

конструкции впускного трубопровода, типа системы охлаждения, скорости 

вращения коленчатого вала двигателя и может быть принята: 

для бензиновых двигателей   ∆Т = 0 … 20о; 

для дизелей без наддува   ∆Т = 10 … 40о; 

для дизелей с наддувом   ∆Т = (-5) … (+10о). 

 

1.2.2. Плотность заряда на впуске 

 

0

6

0 10

TB

P
возд

⋅

⋅
=ρ ,   кг/м3 (1.16) 

 

где Р0 = 0,1 МПа – атмосферное давление; 

Т0 = 293 К – температура окружающего воздуха; 

В = 287 Дж/кг ∙ град – удельная газовая постоянная воздуха. 

Принимается одинаковой для воздушного заряда (дизель) и для топливно- 

воздушной смеси (карбюраторный двигатель). 

При расчете двигателя с надувом в дальнейшем следует принять 

kPP =0  и kTT =0 , 
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где Тk – температура компрессора, К. 

 
( )

k

k
n

n

k
k

P

P
TT

1

0

0

−











⋅= ,   К (1.17) 

где nk – показатель компрессора, nk = 1,4 … 2,0 для центробежных 

нагнетателей. 

 

1.2.3. Потери давления на впуске 

 

С достаточной точностью потери давления на впуске могут быть 

определенны из уравнения: 

 

( ) 6

2

2 10
2

−⋅⋅⋅+=∆ возд

ВП

ВПaP ρ
ω

ξβ ,   МПа (1.18) 

где β  - коэффициент затухания скорости движения заряда; 

ВПξ  - коэффициент сопротивления впускной системы; 

ВПω  - средняя скорость движения заряда в наиболее узком сечении 

впускной системы, м/с. 

Сумма ( )ВПξβ +2  характеризует сопротивление впускной системы и 

принимается из диапазона 2,5 … 4,0. Скорость движения воздушного заряда в 

основном определяется скоростью вращения коленчатого вала, рабочим 

объемом двигателя и площадью наиболее узкого сечения впускной системы 

ВПω  = 50 … 130 м/с. 

Полученное значение ∆Рa  должно укладываться в допустимые пределы: 

     для бензиновых двигателей   ( ) 02,0...06,0 PPa ⋅=∆ ; 

     для дизелей   ( ) 018,0...04,0 PPa ⋅=∆ . 

 

1.2.4. Давление в конце впуска 

 

aa PPP ∆−= 0 ,   МПа. (1.19) 

 

1.2.5. Коэффициент остаточных газов 

 

ra

r

r

r
PP

P

T

TT

−⋅
⋅

∆+
=

ε
γ 0 , (1.20) 

 

где Tr – температура остаточных газов, К; 

      Pr – давление остаточных газов, МПа; 

      ε  - степень сжатия. 

Величина степени сжатия в основном определяется свойствами 

применяемого топлива. Численное значение степени сжатия приведено в 
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задании. Если это значение не задано, то величина степени сжатия для 

режима максимальной мощности принимаются из таблицы 1.2. 

Для бензиновых двигателей степень сжатия определяется октановым 

числом используемого бензина. Ориентировочно можно принять следующую 

взаимосвязь допустимой степени сжатия и октанового числа бензина. 

Таблица 1.2  

Степень сжатия 6,6-7,0 7,1-7,5 7,6-8,5 8,6-9,5 до 12,5 

Октановое число 73-76 77-80 81-90 91-100 > 100 

 

При установлении величины Tr необходимо иметь в виду, что при 

увеличении степени сжатия и обогащения рабочей смеси температура 

остаточных газов снижается, а при увеличении скорости вращения 

коленчатого вала – возрастает. Температура остаточных газов 

устанавливается в следующих пределах: 

для бензиновых двигателей   Tr = 900 … 1100 К; 

для дизелей   Tr = 600 … 900 К. 

 

Величина Pr устанавливается в зависимости от числа и расположения 

выпускных клапанов, сопротивление выпускной системы, фаз 

газораспределения, скорости вращения коленчатого вала из следующего 

выражения: 

( ) 025,1...05,1 PPr ⋅= ,   МПа. 

 

Величина коэффициента остаточных газов по результатам расчетов 

должна составлять: 

для бензиновых двигателей   rγ = 0,05 … 0,10; 

для дизелей   rγ = 0,02 … 0,06. 

 

1.2.6. Температура в конце впуска 

 

r

rr
a

TTT
T

γ

γ

+

⋅+∆+
=

1

0 ,   К. (1.21) 

 

Величина Та изменяется в пределах: 

для бензиновых двигателей   Та = 320 … 360 К; 

для дизелей  Та = 310 … 350 К. 

 

1.2.7. Коэффициент наполнения 

 

( )raV PP
PTT

T
−⋅⋅⋅

−
⋅

∆+
= ε

ε
η

00

0 1

1

1
. (1.22) 

 

Величина Vη изменяется в пределах: 

для бензиновых двигателей   =Vη  0,70 … 0,85; 
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для дизелей   =Vη  0,80 … 0,90. 

 

1.3. Расчет процесса сжатия 

1.3.1. Давление в конце сжатия 

 
1n

ac PP ε⋅= ,   МПа, (1.23) 

 

где n1 – средний показатель политропы сжатия. 

Величина n1 зависит от скорости вращения коленчатого вала, рабочего 

объема цилиндра, степени сжатия. Влияние названных факторов на величину 

n1 определяется интенсивностью тепловыделения по мере сгорания рабочей 

смеси и теплообмена между рабочим теплом и стенками цилиндра, поршня и 

камеры сгорания. Если суммарное влияние указанных факторов способствует 

подводу тепла к рабочему телу или сокращению отвода тепла, то это 

приводит к увеличению среднего показателя политропы сжатия, и наоборот. 

Значение показателя политропы сжатия n1 следует определять по среднему 

показателю адиабаты k1. Для этого по номограмме, изображенной на рис.3, 

для соответствующих значений ε  и Ta определяется величина k1. Значения 

показателя политропы сжатия устанавливаются в следующих пределах: 

для бензиновых двигателей   ( ) ( )04,0...00,0 111 −−= kkn ; 

для дизелей   ( ) ( )02,0...02,0 111 −+= kkn . 

 

Величина n1 изменяется в следующих пределах: 

для бензиновых двигателей   n1 = 1,30 … 1,37; 

для дизелей   n1 = 1,32 … 1,40. 

 

1.3.2. Температура в конце впуска 

 
11−⋅=

n

ac TT ε ,   К. (1.24) 

 

1.3.3. Средняя мольная теплоемкость свежей смеси 

 

( ) c

tc

toV tmc ⋅⋅+= −310638,26,20 ,   кДж/ градкмоль ⋅ , (1.25) 

 

где 273−= cc Tt  - температура конца сжатия, оС. 

 

1.3.4. Средняя мольная теплоемкость остаточных газов 

 

( ) ( ) 







⋅= ∑

=

=

ni

i

tc

toVi

tc

toV imcM
M

mc
1

''

2

'' 1
,   кДж/ градкмоль ⋅ , (1.26) 

 

где Mi – количество iго компонента остаточных газов (см. п. 1.1.6); 

( ) imc
tc

toV

''  - средняя мольная теплоемкость iго компонента остаточных газов. 
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( ) c

tc

toV tCOmc ⋅⋅+= −3'' 1067,2597,20 ,   кДж/ градкмоль ⋅ ; (1.27) 

( ) 273

2

'' 1087,541019941,27 cc

tc

toV ttCOmc ⋅⋅−⋅⋅+= −− ,   кДж/ градкмоль ⋅ ; (1.28) 

( ) 273

2

'' 1088,510206,0684,20 cc

tc

toV ttHmc ⋅⋅+⋅⋅+= −− ,   кДж/ градкмоль ⋅ ; (1.29) 

( ) c

tc

toV tOHmc ⋅⋅+= −3

2

''

ˆ 10359,5953,24 ,   кДж/ градкмоль ⋅ ; (1.30) 

( ) 273

2

'' 104,810641,493,20 cc

tc

toV ttOmc ⋅⋅−⋅⋅+= −− ,   кДж/ градкмоль ⋅ ; (1.31) 

( ) c

tc

toV tNmc ⋅⋅+= −3

2

'' 105,2398,20 ,   кДж/ градкмоль ⋅ . (1.32) 

1.3.5. Средняя мольная теплоемкость рабочей смеси 

 

( ) ( ) ( )[ ]tc

toVr

tc

toV

r

tc

toV mcmcmc '''

1

1
⋅+

+
= γ

γ
,   кДж/ градкмоль ⋅ . (1.33) 

 

1.4. Расчет процесса сгорания 

1.4.1. Коэффициент молекулярного изменения горючей смеси 

 

1

2
0

M

M
=µ . (1.34) 

 

1.4.2. Коэффициент молекулярного изменения рабочей смеси 

 

r

r

γ

γµ
µ

+

+
=

1

0 . (1.35) 

 

1.4.3. Количество тепла Hu∆ , потерянного вследствие неполноты 

сгорания топлива 

 

при 1≥α    ∆Hu = 0; 

при α <1   ∆Hu = ( ) 01120 L⋅−⋅ α ,   МДж/кг. (1.36) 

 

1.4.4. Теплота сгорания рабочей смеси 

 

( )
3

1

.. 10
1

⋅
+⋅

∆−
=

r

UU
CP

M

HH
H

γ
,   кДж/ кмоль. (1.37) 

 

1.4.5. Средняя мольная теплоемкость продуктов сгорания 

 

( ) ( ) 







⋅= ∑

=

=

imcM
M

mc
tz

toV

ni

i

i

tz

toV

''

12

'' 1
,   кДж/ градкмоль ⋅ , (1.38) 

 

где Mi – количество iго компонента продуктов сгорания (см. п. 1.1.6); 

( ) imc
tz

toV

''  - средняя мольная теплоемкость iго компонента продуктов 

сгорания. 
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( ) z

tz

toV tCOmc ⋅⋅+= −3'' 1043,149,22 ,   кДж/ градкмоль ⋅ ; (1.39) 

( ) z

tz

toV tCOmc ⋅⋅+= −3

2

'' 10349,3123,39 ,   кДж/ градкмоль ⋅ ; (1.40) 

( ) z

tz

toV tHmc ⋅⋅+= −3

2

'' 10758,1768,19 ,   кДж/ градкмоль ⋅ ; (1.41) 

( ) z

tz

toV tOHmc ⋅⋅+= −3

2

'' 10438,467,26 ,   кДж/ градкмоль ⋅ ; (1.42) 

( ) z

tz

toV tOmc ⋅⋅+= −3

2

'' 1055,1723,23 ,   кДж/ градкмоль ⋅ ; (1.43) 

( ) z

tz

toV tNmc ⋅⋅+= −3

2

'' 10457,1951,21 ,   кДж/ градкмоль ⋅ . (1.44) 

Средняя мольная теплоемкость продуктов сгорания, рассчитанная по 

формуле (1.37), должна быть определена в виде: 

 

( ) z

tz

toV tYXmc ⋅+='' . (1.45) 

 

1.4.6. Коэффициент использования тепла 

 

Коэффициент использования тепла zξ  выражает долю Hu, 

использованную на повышение внутренней энергии рабочего тела и 

принимаются: 

для бензиновых двигателей   =zξ  0,75 … 0,85; 

для дизелей   =zξ  0,70 … 0,80. 

Большие значения относятся к двигателям с совершенным 

смесеобразованием и минимальными потерями тепла рабочего тела из-за 

передачи его к стенкам цилиндра. 

 

1.4.7. Уравнение сгорания 

 

Для бензиновых двигателей уравнение сгорания имеет вид: 

 

( ) ( ) z

tz

toVc

tc

toVCPz tmctmcH ⋅⋅=⋅+⋅ '''

.. µξ , (1.46) 

 

где µ  - коэффициент молекулярного изменения рабочей смеси. 

Для дизельных двигателей уравнение сгорания имеет вид: 

 

( )[ ] ( ) ( ) z

tz

topc

tc

toVCPz tmctmcH ⋅⋅=−⋅+⋅⋅++⋅ '''

.. 2270315,8 µµλλξ , (1.47) 

где ( ) ( ) 315,8'''' +=
tz

toV

tz

top mcmc ,   кДж/ градкмоль ⋅  - средняя мольная теплоем-   

       кость продуктов сгорания при постоянном давлении; 

      λ  - степень повышения давления; 

для дизелей с неразделенными камерами сгорания   =λ  1,6 … 2,5; 

для дизелей с разделенными камерами сгорания   =λ  1,2 … 1,8. 

Для решения уравнения необходимо величину ( )tz
toVmc ''  или ( )tz

topmc ''  (в 

зависимости от типа двигателя) в нем заменить выражением (1.45). Затем 

уравнение упростить и привести к виду: 
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02 =+⋅+⋅ ctbta zz
, (1.48) 

где tz – температура конца сгорания, оС; 

      a, b, c – константы. 

Решение уравнения (1.48) имеет вид: 

a

acbb
t z

2

42 −+−
= ,   оС. (1.49) 

273+= zz tT ,   К. (1.50) 

Температура конца сгорания изменяется в пределах: 

для бензиновых двигателей   Tz = 2400 … 2900 К; 

для дизелей   Tz = 1800 … 2300 К. 

 

1.4.8. Максимальное давление сгорания 

 

Для бензиновых двигателей 

c

z
cz

T

T
PP ⋅⋅= µ ,   МПа. (1.51) 

Для дизелей 

cz PP ⋅= λ ,   МПа. (1.52) 

 

1.4.9. Степень повышения давления (для бензиновых двигателей) 

c

z

P

P
=λ . (1.53) 

 

1.5. Расчет процесса расширения 

1.5.1. Степень предварительного расширения (для дизелей) 

c

z

T

T
⋅=

λ

µ
ρ . (1.54) 

 

1.5.2. Степень последующего расширения (для дизелей) 

ρ

ε
δ = . (1.55) 

 

1.5.3. Давление в конце расширения 

 

Для бензиновых двигателей; 

2n

z
B

P
P

ε
= ,   МПа. (1.56) 

Для дизелей; 

2n

z
B

P
P

δ
= ,   МПа, (1.57) 

где n2 – средний показатель политропы расширения. 

Величина n2 зависит от интенсивности теплообменом между рабочим 

телом и стенками цилиндра, камеры сгорания и днища поршня. Подвод тепла 

к рабочему телу или сокращение отвода тепла на линии расширения приводит 
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к уменьшению среднего показателя политропы расширения. Величину n2 

можно оценить по величине адиабаты расширения k2 для соответствующих 

значений ε , α  и Tz по номограммам (рис. 2,3 прил. 1). По опытным данным 

показатель n2 незначительно отличается от показателя k2 и, как правило, в 

меньшую сторону. 

 

1.5.4. Температура в конце расширения 

 

Для бензиновых двигателей 

12−
= n

z
B

T
T

ε
. (1.58) 

Для дизелей 

12 −
= n

z
B

T
T

δ
. (1.59) 

 

1.5.5. Проверка корректности принятых величин 

 

В начале расчета процесса впуска (п. 1.2.5) априорно было принята 

величина Tr. Точность выбора этой величины проверяется по формуле 

 

3
rB

B
r

PP

T
T = . (1.60) 

 

При расхождении между принятой в п.1.2.5. температурой остаточных 

газов и расчетной величиной более 5% величины Tr и Pr необходимо изменить 

принятые величины и повторить тепловой расчет. 

 

1.6. Индикаторные показатели рабочего цикла 

1.6.1. Теоретическое среднее индикаторное давление 

 

Для бензиновых двигателей 

 

















−⋅

−
−








−⋅

−
⋅

−
=

−− 1

1

1

2

'

12

1
1

1

11
1

11 nn

c
i

nn

P
P

εε

λ

ε
,   МПа. (1.61) 

Для дизелей 

 

( )







−⋅+








−⋅

−
−








−⋅

−

⋅
⋅

−
=

−−
1

1
1

1

11
1

11 1

1

1

2

'

12

ρλ
δδ

ρλ

ε nn

c
i

nn

P
P ,   МПа. (1.62) 

 

1.6.2. Среднее индикаторное давление 

 
'

ini PP ⋅= ϕ ,   МПа, (1.63) 

где nϕ  - коэффициент полноты индикаторной диаграммы. 
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Коэффициент 
nϕ  учитывает уменьшение площади индикаторной 

диаграммы, связанное с опережением открытия и запаздыванием закрытия 

клапанов: 

для бензиновых двигателей   
nϕ  = 0,94 … 0,97; 

для дизелей   nϕ  = 0,92 … 0,95. 

 

1.6.3. Индикаторный КПД 

 

Vвозд

i
i

Hu

lP

ηρ

α
η

⋅⋅

⋅⋅
= 0 , (1.64) 

где Pi - среднее индикаторное давление, МПа; 

0l  - теоретически необходимое количество воздуха для сгорания 1 кг 

топлива; 

Hu - низшая теплота сгорания топлива, МДж/кг; 

воздρ  - плотность заряда, кг/м3; 

Vη  - коэффициент наполнения. 

 

1.6.4. Индикаторный удельный расход топлива 

 

i

i
Hu

g
η⋅

=
3600

,   г/кВт∙ч. (1.65) 

 

1.7. Эффективные показатели рабочего цикла 

1.7.1. Среднее давление механических потерь 

 

Для бензиновых двигателей с числом цилиндров до шести и отношением   

S/D>1: 

..0152,0049,0 СРПM VP ⋅+= ,   МПа. (1.66) 

 

Для бензиновых восьмицилиндровых двигателей: 

..0132,0039,0 СРПM VP ⋅+= ,   МПа. (1.67) 

 

Для бензиновых двигателей с числом цилиндров до шести и отношением       

1/ ≤DS : 

..0113,0034,0 СРПM VP ⋅+= ,   МПа. (1.68) 

 

Для дизелей с неразделенными камерами: 

..0118,0089,0 СРПM VP ⋅+= ,   МПа. (1.69) 

 

Для предкамерных дизелей: 

..0153,0103,0 СРПM VP ⋅+= ,   МПа. (1.70) 
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Для вихрекамерных дизелей: 

..0135,0089,0 СРПM VP ⋅+= ,   МПа, (1.71) 

где 
..СРПV - средняя скорость поршня.  

 

Величина  ..СРПV  зависит от размеров деталей кривошипно-шатунного 

механизма и скорости вращения коленвала: 

для бензиновых двигателей легковых автомобилей 

15...12.. =СРПV  м/с; 

для бензиновых двигателей грузовых автомобилей 

12...9.. =СРПV  м/с; 

для дизельных двигателей 

12...5,6.. =СРПV  м/с. 

 

1.7.2. Среднее эффективное давление 

Mie PPP −= ,   МПа. (1.72) 

 

1.7.3. Механический КПД 

i

e
M

P

P
=η . (1.73) 

 

1.7.4. Эффективный КПД 

Mie ηηη ⋅= . (1.74) 

 

1.7.5 Эффективный удельный расход топлива 

e

e
Hu

g
η⋅

=
3600

,   г/кВт∙ч. (1.75) 

 

1.7.6. Часовой расход топлива 
310 −⋅⋅= eeT NgG ,   кг/ч. (1.76) 

 

1.8. Основные параметры цилиндра и двигателя 

1.8.1. Рабочий объем двигателя 

nP

N
V

e

e
Л

⋅

⋅⋅
=

τ30
,   л. (1.77) 

 

1.8.2. Рабочий объем цилиндра 

i

V
V Л

h = ,   л. (1.78) 

 

1.8.3. Диаметр поршня 

3

4
100

D
S

V
D h

⋅

⋅
⋅=
π

,   мм. (1.79) 
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1.8.4. Ход поршня 

 

D

S
DS ⋅= ,   мм. (1.80) 

Величины S и D следует округлить до четных чисел. 

 

1.8.5. Действительные параметры двигателя 

 

6

2

104 ⋅

⋅⋅⋅
=

iSD
VЛ

π
,   л. (1.81) 

 

τ⋅

⋅⋅
=

30

nVP
N Лe

e ,   кВт. (1.82) 

 

n

N
M e

e ⋅
⋅

=
π

4103
,   Н∙м. (1.83) 

 
310 −⋅⋅= eeT NgG ,   кг/ч. (1.84) 

 

4..
103 ⋅

⋅
=

nS
V СРП ,   м/с. (1.85) 

 

Полученное расчетное значение эффективной мощности необходимо 

сравнить с ее заданной величиной. Разница между ними должна быть не более 

5%. В противном случае тепловой расчет необходимо повторить, введя 

необходимые изменения значений Pe , D. 

Аналогично полученное значение средней скорости поршня может 

отличиться от принятого не более чем на 5%. В противном случае величину  

..СРПV  нужно изменить и повторить расчет от п.1.7. 

 

1.9. Построение индикаторной диаграммы 

 

Индикаторная диаграмма строится на миллиметровой бумаге форматом 

210х297 мм и помещается в пояснительной записке. Масштаб давления и 

объема выбирается с таким расчетом, чтобы высота индикаторной диаграммы 

была больше ширины в 1,2…1,7 раз. 

Индикаторные диаграммы карбюраторного двигателя и дизеля имеют 

известные различия, поэтому их построение рассматривается раздельно. 

 

1.9.1. Индикаторная диаграмма карбюраторного двигателя 

 

На оси абсцисс индикаторной диаграммы (рис.1) от ее начала 

откладывается отрезок ОА, соответствующий объему камеры сгорания: 
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1−
=
ε

АВ
ОА ,   мм (1.86) 

где АВ – отрезок, соответствующий рабочему объему цилиндра в 

выбранном масштабе, мм. 

От точки А откладывается отрезок АВ, соответствующий рабочему 

объему цилиндра. 

По данным теплого расчета на диаграмму наносят характерные точки r, a, 

c, z, b. Построение политроп сжатия и расширения осуществляют следующим 

образом. На отрезке АВ намечают несколько равномерно распределенных 

точек (не менее 6). Давления для этих точек определяется из уравнений: 

 

для политропы сжатия: 

 
1n

p

a

p

x

OX

OB

M

P

M

P








⋅= ,   мм; (1.87)

  

для политропы расширения: 

 
2n

p

B

p

X

OX

OB

M

P

M

P








⋅= ,   мм, (1.88) 

где PX  и VX – давление и объем в точке Х; 

Мр – масштаб давления, МПа/мм. 

 

Данные для построения политроп сжатия и расширения целесообразно 

свести в таблицу. 

Таблица 1.3  

№ 

точки 

ОХ, 

мм 

ОВ/ОХ 

 

(ОВ/ОХ)n1 Рх/Мр, 

мм 

Рх, 

МПа 

(ОВ/ОХ)n2 Рх/Мр, 

мм 

Рх, 

МПа 

1         

2         

.         

.         

.         

 

Вычисленные значения PX  и VX наносят в масштабе на диаграмму. 

Полученные точки соединяют тонкой линией. 

По индикаторной диаграмме определяют теоретическое среднее 

индикаторное давление: 

 

pM
AB

F
P ⋅='

1 ,   МПа, (1.89) 

где F – площадь индикаторной диаграммы, мм2; 

Мр – масштаб давления, МПа/мм. 
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Значение '

1P , найденное от площади индикаторной диаграммы, не должно 

отличаться от расчетного значения более чем на 5%. 

 

1.9.2. Индикаторная диаграмма дизеля 

 

Индикаторная диаграмма дизеля (рис. 2) строится аналогично 

индикаторной диаграмме карбюраторного двигателя, за исключением того, 

что политропу расширения необходимо строить не от точки Z’,  а от точки Z. 

Отрезок Z’Z определяющий положение точки Z, находится из равенства: 

 

( )1' −⋅= ρOAZZ ,   мм, (1.90) 

где ρ  - степень предварительного расширения. 

 

 
Рис. 1. Индикаторная диаграмма карбюраторного двигателя 
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Рис. 2. Индикаторная диаграмма дизеля 

 

1.9.3. Коррекция теоретической индикаторной диаграммы 

 

Действительная индикаторная диаграмма отличается от теоретической 

тем, что процесс сгорания в действительности протекает не мгновенно, а в 

течение определенного промежутка времени. Кроме того, выпуск 

отработанных газов и впуск свежего заряда начинаются не в мертвых точках, 

а с некоторым опережением и заканчиваются с запаздыванием. 

В связи с этим необходимо принять фазы газораспределения, принимая 

во внимание быстроходность двигателя, конструкцию и характеристики 

впускного и выпускного трактов, рабочий объем двигателя, а также опираясь 

на прототип. Кроме того, необходимо задаться углом опережения (впрыска 

топлива) и периодом задержки воспламенения. Ниже приведены диапазоны 

изменения названных величин: 

угол опережения открытия: 

впускного клапана  10…30о; 

выпускного клапана   40…80о; 

угол запаздывания закрытия: 

впускного клапана   40…80о; 

выпускного клапана   15…60о; 

для режима максимальной мощности: 

угол опережения зажигания   30…40о; 

угол опережения впрыска   15…25о; 
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период задержки воспламенения: 

для бензина   15…18о; 

для дизельного топлива   8…12о. 

 

В связи с тем, что рабочая смесь воспламеняется в цилиндре до прихода 

поршня в верхнюю мертвую точку, действительное давление конца сжатия 

(точка С) отличается от расчетного: 

( ) cc PP ⋅= 25,1...15,1'' ,   МПа. (1.91) 

 

Максимальное давление сгорания в карбюраторном двигателе не 

достигает расчетного: 

zzд PP ⋅= 85,0 ,   МПа. (1.92) 

 

В дизельном двигателе максимальное давление сгорания достигает 

расчетного: 

zzд PP = . (1.93) 

 

Положение точки Zд по горизонтали определяется допустимой скоростью 

нарастания давления: 

2

''

ϕ∆

−
= czд

p

PP
V ,   МПа/град, (1.94) 

 

где Vp – скорость нарастания давления; 

Pzд – действительное максимальное давление сгорания, МПа; 
''

cP  - действительное давление конца сжатия, МПа; 

2ϕ∆  - угол поворота коленчатого вала, соответствующий движению 

поршня от верхней мертвой точки до точки Zд, град п.к.в. 

Точка Zд должна быть расположена так, чтобы скорость нарастания 

давления не превышала: 

 

для бензиновых двигателей   0,1…0,4 МПа/град; 

для дизелей с разделенными камерами сгорания   0,2…0,5 МПа/град; 

для дизелей с неразделенными камерами сгорания не более 1,2 МПа/град. 

 

После определения фаз газораспределения, угла опережения зажигания 

(впрыска топлива), периода задержки воспламенения, угла 2ϕ∆  определяют 

положение поршня, соответствующее названным углам. Для этого 

используют выражение: 

 

( ) ( )







−⋅+−⋅= ϕ

λ
ϕ 2cos1

4
cos1

2

'AB
AX ,   мм, (1.95) 

где АХ – отрезок, определяющий положение искомой точки на 

индикаторной диаграмме; 
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АВ – отрезок, соответствующий рабочему объему цилиндра на 

индикаторной диаграмме, мм; 

ϕ  - угол поворота коленчатого вала от верхней мертвой точки, град 

п.к.в.; 
'λ  - отношение радиуса кривошипа к длине шатуна. 

Величина 'λ  оказывает некоторое влияние на динамику и габариты 

двигателя. С уменьшением 'λ  происходит снижение сил инерции и 

нормальных сил, но при этом увеличивается высота двигателя и его масса. 

Значения для некоторых автомобильных двигателей приведены в таблице 2.1. 

Результаты вычислений заносятся в таблицу, например:  

Таблица 1.4  

 

После этого названные точки наносят на индикаторную диаграмму и 

соединяют линией rrbbZfccaara д

'''''''''' , являющейся рабочим циклом 

проектируемого двигателя. 

Принятые фазы газораспределения выносят на лист 1 графической части. 

 

1.10. Тепловой баланс 

1.10.1. Общее количество теплоты, введенной в двигатель за 1 с 

 

6,3
0

TGHu
Q

⋅
= ,   Дж/с, (1.96) 

где Hu – низшая теплота сгорания, кДж/кг; 

GT – часовой расход топлива, кг/ч. 

Необходимо принять общее количество теплоты 0Q  за 100%.  

 

1.10.2. Теплота, эквивалентная эффективной работе за 1 с 

 

ee NQ ⋅=1000 ,  Дж/с. (1.97) 

 

1.10.3. Теплота, передаваемая охлаждающей среде за 1 с 

 

( ) ( )[ ]HuHuHunDicQ mm

B ⋅∆−⋅⋅⋅⋅= + α/21 ,  Дж/с  (1.98) 

 

Обозначение 

точки 

Положение 

точки 

ϕ  
( ) ( )








−⋅+− ϕ

λ
ϕ 2cos1

4
cos1

'

 
АХ, 

мм 

'r      
''a      
'b      
'a      
'c      

f      

дZ      
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где с = 0,45…0,53 – коэффициент пропорциональности; 

m = 0,6…0,7 – показатель степени; 

i – число цилиндров; 

D – диаметр цилиндра, мм; 

n – скорость вращения коленчатого вала, мин-1. 

 

1.10.4. Теплота, унесенная с отработавшими газами за 1 с 

 

( ) ( )[ ]0010

''

2
6,3

tmcMtmcM
G

Q
to

pr

tr

p
T

r ⋅⋅−⋅⋅⋅= ,   Дж/с, (1.99) 

 

где М1 и М2 – количество продуктов сгорания и свежей смеси 

соответственно (см. п. 1.1.5 и 1.1.7); 

( ) ( ) 315,8''

0

'' +=
tr

oV

tr

p mcmc , кДж/кг∙град – средняя мольная теплоемкость 

продуктов сгорания при постоянном давлении (табл.2, 3 прил. 2); 

( ) ( ) 315,8
00
+=

to

V

to

p mcmc , кДж/кг∙град – средняя мольная теплоемкость 

свежей смеси при постоянном давлении (табл.1 прил. 2). 

 

1.10.5. Теплота, потерянная вследствие химической неполноты 

сгорания топлива за 1 с 

 

6,3
..

T
CH

GHu
Q

⋅∆
= ,  Дж/с  (1.100) 

где Hu∆  - количество потерянного тепла, кДж/кг (см. п. 1.4.3). 

 

Величины ..,,, CHГBe QQQQ  необходимо выразить в процентах от значения 

0Q . 

 

1.10.6. Неучтенные потери тепла 

 

( )..0 CHrBeocm QQQQQQ +++−= ,   Дж/с.  (%) (1.101) 

Величина неучтенных потерь тепла не должна превышать 5% от общего 

количества тепла Q0. В противном случае тепловой баланс необходимо 

пересчитать, изменив значения коэффициентов с и m, принятых в пункте 

1.10.3. 
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2. КИНЕМАТИКА 

 

Кинематические исследования кривошипно-шатунного механизма 

необходимы для дальнейшего выяснения сил, действующих на детали и 

элементы деталей двигателя, основные параметры которых можно определить 

расчетом. Детальные исследования кинематики кривошипно-шатунного 

механизма двигателя из-за переменного режима работы двигателя очень 

сложны. При определении нагрузок на детали двигателя пользуются 

упрощенными формулами, полученными для условия равномерного 

вращения кривошипа, которые дают при расчете достаточную точность и 

существенно облегчают расчет. 

Принципиальные схемы кривошипно-шатунного механизма двигателей 

автотракторного типа показаны: 

на рис. 3, а – центральный кривошипно-шатунный механизм, у которого 

ось цилиндра пересекает ось коленчатого вала (кривошипа); 

на рис. 3, б – дезаксиальный, у которого ось цилиндра не пересекает ось 

коленчатого вала. 

Ось цилиндра смещена относительно оси коленчатого вала на величину 

α. Такое смещение одной из осей относительно другой позволяет несколько 

изменить давление на стенку цилиндра и уменьшить скорость поршня у в.м.т. 

(верхней мертвой точки), что благоприятно сказывается на процессе сгорания 

и уменьшает износ деталей, а также снижает шум при переносе нагрузки от 

одной стенки цилиндра на другую при изменении направления движения 

поршня. 

 
Рис. 3. Схемы кривошипно-шатунных механизмов: 

а – центрального; б – смещенного (дезаксиального) 



 25 

На рис. 3 приведены основные обозначения механизмов: 

Sx – текущее перемещение поршня (точка А – ось поршневого пальца); 

ϕ  - угол поворота кривошипа ОВ, отсчитываемой от оси цилиндра (АˈО) 

в направлении вращения коленчатого вала по часовой стрелке (точка О 

обозначает ось коленчатого вала; точка В – ось шатунной шейки; точка Аˈ - 
в.м.т.); 

β  - угол отклонения шатуна (АВ) от оси цилиндра; 

ω  - угловая скорость вращения коленчатого вала; 

OBR =  - радиус кривошипа; 

"'2 AARS ==  - ход поршня (точка "A обозначает н.м.т. (нижнюю мертвую 

точку)); 

ABLш =  - длина шатуна; 

шLR='λ - отношение радиуса кривошипа к длине шатуна; 

OALR ш '=+ - расстояние от оси коленчатого вала до в.м.т. 

 

В смещенном кривошипно-шатунном механизме (рис. 3, б) в отличие от 

принятых обозначений для центрального механизма угол ϕ  поворота 

кривошипа отсчитывается от прямой СО, параллельной оси DA'  и 

проходящей через ось коленчатого вала, а RAAS 2"' = . 

Дезаксиальный механизм характеризуется величиной относительного 

смещения  15,0...05,0==
R

ak , 

где ODa =  - величина смещения оси цилиндра относительно оси 

коленчатого вала. 

Величины инерционных усилий, действующих в двигателе, зависят от 

указанных выше размеров и их соотношений. 

Установлено, что с уменьшением шLR='λ (за счет увеличения шL ) 

происходит снижение инерционных и нормальных сил, но при этом 

увеличивается высота и масса двигателя. В связи с этим в автомобильных и 

тракторных двигателях принимают 30,0...23,0'=λ . Конкретные значения 'λ  для 

некоторых автомобильных и тракторных двигателей приведены в табл. 2.1. 

 

Таблица 2.1  

Марка двигателя 'λ  Марка двигателя 'λ  

МеМЗ-968 0,28 ЗМЗ-13 0,262 

ВАЗ-2101 0,242 ЗМЗ-53 0,257 

ВАЗ-2103 0,278 ЗИЛ-130 0,257 

ВАЗ-2106 0,295 КамАЗ-740 0,263 

АЗЛК-412 0,261 ЯМЗ-236 0,264 

ЗМЗ-24 0,287 А-01м 0,264 

 

Расчет кинематики кривошипно-шатунного механизма сводится к 

определению пути, скорости и ускорения поршня. При этом принимается, что 

коленчатый вал вращается с постоянной угловой скоростью ω  (если частота 
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вращения коленчатого вала n об/мин, то 
30

n⋅= πω , 1/с). Это допущение 

позволяет рассматривать все кинематические величины в виде 

функциональной зависимости от угла поворота коленчатого вала ϕ , который 

при const=ω  пропорционален времени. 

 

2.1. Перемещение поршня 

 

Перемещение поршня в зависимости от угла поворота кривошипа для 

двигателя с центральным кривошипно-шатунным механизмом: 

 

( ) ( )







−⋅+−⋅= ϕ

λ
ϕ 2cos1

4

'
cos1RS , м. (2.1) 

 

Из уравнения (2.1) следует, что при О90=ϕ  ( )
2

'1
90

λ+⋅= RS O  м, а при 

O180=ϕ  RS O ⋅= 2
180

, м. Значение множителя, заключенного в квадратные 

скобки, в зависимости от 'λ  и ϕ  представлены в табл. 2.2. 

Пользуясь выражением (2.1) и данными табл. 2.2, аналитическим путем 

определяют значение перемещения поршня от в.м.т. до н.м.т. для ряда 

промежуточных значений ϕ  (дальнейший динамический расчет требует 

точности кинематического расчета не более чем через каждые 30о) и строят 

кривую ( )ϕfS =  (рис. 4). 

Перемещение поршня в смещенном кривошипно-шатунном механизме 

имеет вид 

 

( ) ( ) 







⋅⋅−−⋅+−⋅= ϕλϕ

λ
ϕ sin'2cos1

4

'
cos1 kRS X , м. (2.2) 

 

 
Рис. 4. Построение кривых перемещения поршня аналитическим методом 
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Таблица 2.2  

оϕ  Значения ( ) ( )ϕ
λ

ϕ 2cos1
4

'
cos1 −⋅+−  при 'λ  

оϕ  

0,24 0,25 0,26 0,27 0,28 0,29 0,30 0,31 

0 0,0000 0,0000 0,0000 0,0000 0,0000 0,0000 0,0000 0,0000 360 

30 0,1640 0,1653 0,1665 0,1678 0,1690 0,1703 0,1715 0,1728 330 

60 0,5900 0,5938 0,5975 0,6013 0,6050 0,6088 0,6125 0,6163 300 

90 1,1200 1,1250 1,1300 1,1355 1,1400 1,1450 1,1500 1,1550 270 

120 1,5900 1,5938 1,5975 1,6013 1,6050 1,6088 1,6125 1,6163 240 

150 1,8960 1,8973 1,8985 1,8998 1,9010 1,9023 1,9035 1,9048 210 

180 2,0000 2,0000 2,0000 2,0000 2,0000 2,0000 2,0000 2,0000 180 

 

2.2. Скорость поршня 

 

При перемещении поршня скорость его движения является величиной 

переменной и при постоянной частоте вращения коленчатого вала зависит 

только от изменения угла поворота кривошипа и отношения 
шL

R='λ : 

 









⋅+⋅⋅=








⋅







== ϕ

λ
ϕω

ϕ

ϕ
2sin

2

'
sinR

d

dS

dt

d
dtdSVn ,  м/с. (2.3) 

 

Значения множителя в уравнении (2.3), заключенного в скобки, в 

зависимости от 'λ  и ϕ  приведены в таблице 2.3. 

Таблица 2.3  

оϕ  знак 
Значения 








⋅+ ϕ

λ
ϕ 2sin

2

'
sin  при 'λ  

знак 
оϕ  

0,24 0,25 0,26 0,27 0,28 0,29 0,30 0,31 

0 + 0,000 0,000 0,000 0,000 0,000 0,000 0,000 0,000 - 360 

30 + 0,604 0,608 0,613 0,617 0,621 0,626 0,630 0,634 - 330 

60 + 0,970 0,974 0,979 0,983 0,987 0,992 0,996 1,000 - 300 

90 + 1,000 1,000 1,000 1,000 1,000 1,000 1,000 1,000 - 270 

120 + 0,762 0,758 0,753 0,749 0,745 0,740 0,736 0,732 - 240 

150 + 0,396 0,392 0,387 0,383 0,379 0,374 0,370 0,366 - 210 

180 + 0,000 0,000 0,000 0,000 0,000 0,000 0,000 0,000 - 180 

 

Из уравнения (2.3) следует, что скорость поршня в мертвых точках ( 0=ϕ  

и 180) равна нулю. 

При o90=ϕ   ω⋅= RVn , а при o270=ϕ   ω⋅−= RVn , т.е. в этих точках 

абсолютные значения скорости поршня равны окружной скорости оси 

шатунной шейки коленчатого вала. 

Максимальная скорость поршня зависит (при прочих равных условиях) 

от величины 'λ , учитывающей конечную длину шатуна, и достигается при 
( )n

o V− 90ϕ  и ( )n

o V− 270ϕ . 
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С увеличением 'λ  максимальные значения скорости поршня растут и 

сдвигаются в сторону мертвых точек: 

 
2

max, 1 λω +⋅ RVn , м/с. (2.4) 

 

 
Рис. 5. Построение кривых скорости поршня аналитическим методом 

 

На рис. 5 представлена кривая изменения скорости поршня в зависимости 

от ϕ , рассчитанная аналитическим методом по формуле (2.3). 

Для сравнения быстроходности двигателей в расчетах часто используют 

среднюю скорость поршня: 

 

π
ϕ RnSVncp ⋅⋅=⋅= 2

30
,  м/с (2.5) 

 

где S и R выражены в м, n – в об/мин и ω  - в рад/с. 

 

Скорость поршня в смещенном кривошипно-шатунном механизме 

 









⋅⋅−⋅+⋅⋅= ϕλϕ

λ
ϕω cos'2sin

2

'
sin kRVn ,  м/с. (2.6) 

 

2.3. Ускорение поршня 

 

Ускорение поршня 

 

( )ϕλϕω
ϕ

ϕ
2cos'cos2 ⋅+⋅⋅=








⋅







== R

d

dV

dt

d

dt

dV
j nn ,  м/с2. (2.7) 

 

Значение множителя в формуле (2.7), заключенного в скобки, в 

зависимости от 'λ  и ϕ  приведены в таблице 2.4. 
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Таблица 2.4  

оϕ   
Значение ( )ϕλϕ 2cos'cos ⋅+  при 'λ  

 
оϕ  

0,24 0,25 0,26 0,27 0,28 0,29 0,30 0,31 

0 + 1,240 1,250 1,260 1,270 1,280 1,290 1,300 1,310 + 360 

30 + 0,986 0,991 0,996 1,001 1,006 1,011 1,016 1,021 + 330 

60 + 0,380 0,375 0,370 0,365 0,360 0,355 0,350 0,345 + 300 

90 - 0,240 0,250 0,260 0,270 0,280 0,290 0,300 0,310 - 270 

120 - 0,620 0,625 0,630 0,635 0,640 0,645 0,650 0,655 - 240 

150 - 0,746 0,741 0,736 0,731 0,726 0,721 0,716 0,711 - 210 

180 - 0,760 0,750 0,740 0,730 0,720 0,710 0,700 0,690 - 180 

 

Максимальное значение ускорения поршня при о0=ϕ : 

 
( )'12

max λω +⋅⋅= Rj ,  м/с2. (2.8) 

 

Минимальное значение ускорения поршня (м/с2) при: 

 

25,0
'


λ
a  в точке o180=ϕ ; ( )'12

min λω −⋅⋅−= Rj . 

 (2.9) 

25,0
'


λ
b  в точке ( )

'
1arccos
λ

ϕ −= ; [ ]'81'2

min λλω +⋅=j . 

 

Пользуясь уравнением (2.7) и данными таблицы 2.4, аналитическим 

путем определяем значения ускорения поршня для ряда значений угла в 

интервале о3600−=ϕ  и строят кривую ( )ϕfj =  (рис. 6). 

 
Рис. 6. Построение кривых ускорения поршня аналитическим методом 

 

Значения Sx, Vn  и j в зависимости от ϕ , полученные на основании 

построения графиков, заносят в итоговую таблицу. 

Ускорение поршня в смещенном кривошипно-шатунном механизме: 

 

( )ϕλϕλϕω sin'2cos'cos2 ⋅⋅+⋅+⋅⋅= kRj ,  м/с2. (2.10) 
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3. ДИНАМИКА 

 

Целью динамического расчета является определение сил, действующих 

на кривошипно-шатунный механизм (КШМ) для дальнейшего расчета на 

прочность деталей двигателя. Результаты расчета выносятся на лист 

графической части, который должен содержать: 

• Индикаторную диаграмму в координатах P – V; 

• Развернутую диаграмму по углу поворота коленчатого вала в 

координатах ϕ−Р ; 

• Диаграммы: силы инерции Pj, суммарной силы Р, силы К, силы, 

действующей вдоль оси шатуна S, тангенциальной силы Т, 

нормальной силы N; 

• Полярную диаграмму сил, действующих на шатунную шейку Rшш; 

• Диаграмму суммарного крутящего момента 
∑КР

М ; 

• Диаграмму износа шатунной шейки; 

• Диаграмму фаз газораспределения. 

 

3.1. Динамический расчет КШМ 

3.1.1. Построение диаграммы силы давления газов Pr в координатах 

ϕ−Р  (давление – угол поворота коленчатого вала) 

 

Диаграмма силы давления газов строится на основе индикаторной 

диаграммы (см. раздел 1. теплового расчета двигателя) и представляет собой 

график силы давления газов на поршень для различных положений 

коленчатого вала двигателя. Диаграмму получают путем перестроения 

индикаторной диаграммы из координат P – V «давление - объем» в 

координаты «давление – угол поворота коленчатого вала» ϕ−Р . 

Для этого необходимо: 

• Построить под индикаторной диаграммой окружность радиусом 

xm

S

R 2= , мм  с центром в точке 0, где xm – масштаб перемещения 

поршня,  
мм

поршняходамм ..
; 

• Отложить от точки 0 в сторону нижней мертвой точки отрезок 

sm

R

2'00

λ⋅

=  - поправку Брикса; 

• Из полученного центра 0ˈ разбить полуокружность лучами через 

каждые 300 (рис. 7); 

• Из точек, полученных на полуокружности провести вертикальные 

линии до пересечения с индикаторной диаграммой: перенести 

ординаты соответствующих точек на координатную сетку ϕ−Р  для 

углов о720...0=ϕ  п.к.в. и соединить их плавной кривой; 
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• Определить максимальное значение силы Pr, находящиеся в диапазоне 

углов о390...360=ϕ  п.к.в. 

 

 
Рис. 7. Перестроение (развертка) индикаторной диаграммы в координатах 

ϕ−Р  

 

 
Рис. 8. Диаграмма удельных сил давления газов карбюраторного двигателя 

 

 



 32 

 
Рис. 9. Схема действия сил в КШМ: 

а – инерционных и газовых; б – суммарных  

 

 
Рис. 10. Силы, действующие на шатунную шейку 
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3.2. Определение сил, действующих в КШМ 

3.2.1. Сила давления газов 

 

Сила давления газов представляет собой избыточное давление газов на 

поршень 

 

( )0РРP ГГ −=∆ , МПа, (3.1) 

 

где 0,РРГ  - соответственно давление газов в рассматриваемой точке 

индикаторной диаграммы и атмосферное давления, МПа (см. п. 1.9 теплового 

расчета двигателя). 

 

3.2.2. Удельная сила инерции возвратно-поступательно движущихся 

масс 

 

Сила инерции возвратно-поступательно движущихся масс 

 
( )ϕλϕω 2coscos2 ⋅+⋅⋅⋅−=⋅−= RmjmP jjj ,   кН, (3.2) 

где −jm масса возвратно-поступательно движущихся деталей КШМ, кг. 

Удельная сила инерции 

 

n

j

j
F

P
P = ,   МПа, (3.3) 

где −nF площадь поршня, м2; 

−j ускорение поршня, м/с; 

−R радиус кривошипа, м; 

−ω угловая скорость вращения коленчатого вала, рад/с. 

 
Рис. 11. Приведение масс деталей КШМ 
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При выполнении расчетов условно считают, что массу шатуна 
шm , 

совершающего сложное движение, можно заменить условными массами ..пшm и 

..кшm . Причем масса ..пшm сосредоточена на оси поршневого пальца и совершает 

возвратно-поступательное движение. 

Масса же ..кшm сосредоточена на оси кривошипа в точке В и совершает 

совместно с массой кривошипа кm вращательное движение. Массу, 

сосредоточенную на оси поршневого пальца, тогда можно представить в виде 

суммы масс: 

..пшпj mmm += ,   кг, (3.4) 

где −пm масса поршневой группы, кг. 

Масса, сосредоточенная на оси кривошипа для рядных двигателей: 

..кшkR mmm += ,   кг. (3.5) 

Для V – образных двигателей формула (3.5) будет иметь вид: 

..2 кшkR mmm += ,   кг. (3.6) 

Рекомендуется принять значения ..пшm и ..кшm следующим образом: 

шпш mm ⋅= 275,0.. , (3.7) 

шкш mm ⋅= 725,0.. , (3.8) 

где шm - масса шатуна, кг. 

Численные значения масс пm , кm  и шm  можно определить, зная 

конструктивную удельную массу (табл. 3.1) и диаметр поршня. 

Таблица 3.1   

Элементы КШМ 

Конструктивные массы, кг/м2 

Бензиновые ДВС Дизели 

D=60-80 

мм 

D=80-100 

мм 

D=80-100 

мм 

D=100-

120 мм 

Поршневая 

группа, пm  

Алюминиевый 

сплав 
80-120 100-150 150-200 200-300 

Чугун 150-200 180-250 250-320 300-400 

Шатун, шm  100-150 130-200 250-320 300-400 

Колено вала 

без 

противовесов, 

кm    

Стальной 

кованный вал 

со стальными 

шейками 

150-180 170-200 200-320 300-400 

Чугунный 

полый вал с 

полыми 

шейками 

100-160 150-200 150-320 220-300 

n

n
n F

m
m =' ,   кг/м2. (3.9) 

n

ш
ш F

m
m =' ,   кг/м2. (3.10) 
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n

к
к F

m
m =' ,   кг/м2. 

Следует помнить, что меньшие значения удельных масс относятся к 

двигателям, имеющим малые значения 
max.zP . При 1

D
S  конструктивные 

массы принимают также близкими к нижнему пределу. 

Для значений диаметров, не указанных в таблице, можно предложить 

следующие ориентировочные статистические значения удельных масс (кг/м2) 

приведенные в таблице 3.1.1. 

Таблица 3.1.1  

Элементы КШМ Поршневая группа Шатун 

Бензиновые двигатели с 

частотой вращения 

коленчатого вала 

n < 4500 об/мин 

( )Dmn 3,1...2,1=  ( )Dmш 6,1...5,1=  

Бензиновые двигатели, 

имеющие n > 4500 

об/мин 

( )Dmn 4,1...3,1=  ( )Dmш 2,2...9,1=  

Дизели, имеющие  

n < 3000 об/мин 
( )Dmn 2,2...0,2=  ( )Dmш 5,2...3,2=  

Дизели, имеющие  

n > 3000 об/мин 
( )Dmn 9,1...7,1=  ( )Dmш 1,2...8,1=  

Тракторные дизели ( )Dmn 4,2...2,2=  ( )Dmш 8,2...5,2=  

где D – диаметр поршня, мм. 

Полученные значения удельной силы инерции Pd для углов ϕ  от 0о до 

720о с шагом о30=∆ϕ  необходимо нанести на развернутую диаграмму сил 

давления газов. 

 

3.2.3. Центробежные силы 

 

Центробежная сила вращающихся масс КШМ 
RK  является результатом 

двух сил RKK  и RШK  и направлена по радиусу кривошипа. 

Для рядных двигателей: 

RШRKR KKK += , 
2ω⋅⋅−= RmK RR ,   кН. (3.11) 

Для V – образных двигателей, имеющих два шатуна на одной шатунной 

шейке: 

RШRKR KKK 2+=∑ ,   кН. (3.12) 

Центробежная сила инерции вращающихся масс шатуна: 
22 725,0 ωω ⋅⋅⋅−=⋅⋅−= RmRmK ШШКRШ ,   кН. (3.13) 

 

 

Центробежная сила инерции вращающихся масс кривошипа: 
2ω⋅⋅−= RmK KRK ,   кН. (3.14) 
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3.2.4. Суммарные силы 

 

Значения суммарных сил необходимо определить для различных 

положений КШМ в диапазоне углов от 0 до 720о п.к.в. с шагом о30=∆ϕ п.к.в. 

Результаты расчетов, выполненных в п. 3.2.4. и 3.2.5., оформляют в виде 

таблицы (см. табл. 3.2 для рядных двигателей, табл. 3.2.1 – для V – образных). 

Удельная суммарная сила, действующая на поршень: 

 

jГ PPP +∆= ,   МПа. (3.15) 

Удельная нормальная сила, действующая перпендикулярно оси 

цилиндра: 

 

βtgPPN ⋅= ,   МПа. (3.16) 

Значение βtg  для заданного значения 
ШL

R='λ приведены в таблице 3.3. 

Удельная сила, действующая вдоль шатуна: 

 

βcos

1
⋅= PPS ,   МПа. (3.17) 

Удельная сила, действующая по радиусу кривошипа: 

 
( )







 +
⋅=

β
βα

cos
cos

PPK ,   МПа. (3.18) 

Удельная тангенциальная сила: 

 
( )







 +
⋅=

β
βϕ

cos
sin

PPT ,   МПа. (3.19) 

Полная тангенциальная сила: 

 

nT FPT ⋅= ,   кН, (3.20) 

где nF  - площадь поршня, м2. 

Таблица 3.2 

φ
о
, 
п

.к
.в

. 

J,
 м

/с
2

 

Удельные силы Полные силы 

..ЦКРM , 

Н∙м 

∆
Р

Г
, 
М

П
а 

Р
J,

 М
П

а 

P
, 
М

П
а 

Р
N
, 
М

П
а 

Р
S
, 
М

П
а 

P
k
, 
М

П
а 

Р
Т
, 
М

П
а 

Т
, 
к
Н

 

К
, 
к
Н

 

P
ˈk

, 
к
Н

 

R
Ш

.Ш
., 

к
Н

 

              

Таблица 3.2.1 

φ
о
, 
п

.к
.в

. 

J,
 м

/с
2
 

Удельные силы Полные силы 

..ЦКРM , 

Н∙м ∆
Р

Г
, 

М
П

а 

Р
J,

 М
П

а 

P
, 
М

П
а 

Р
N
, 
М

П
а 

Р
S
, 
М

П
а 

P
k
, 
М

П
а 

Р
Т
, 
М

П
а 

Т
Л
, 
к
Н
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Н

 

Т
, 
к
Н
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Л
, 
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Н

 

К
П
, 
к
Н

 

К
, 
к
Н

 

P
ˈk

, 
к
Н

 

Σ
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Ш
.Ш

., 

к
Н
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Значение βtg  для заданного значения 
ШL

R='λ . 

Таблица 3.3 
оϕ , 

п.к.в. 
знак ШL

R='λ  
знак 

оϕ , 

п.к.в. 0,24 0,25 0,26 0,27 0,28 0,29 0,30 

0 

360 
 0 0 0 0 0 0 0  

360 

720 

10 

370 
+ 0,042 0,043 0,045 0,047 0,049 0,050 0,052 - 

350 

710 

20 

380 
+ 0,082 0,086 0,089 0,093 0,096 0,100 0,103 - 

340 

700 

30 

390 
+ 0,121 0,126 0,131 0,136 0,141 0,146 0,151 - 

330 

690 

…           

60 

420 
+ 0,211 0,220 0,230 0,239 0,248 0,257 0,267 - 

300 

660 

90 

450 
+ 0,245 0,256 0,267 0,278 0,289 0,300 0,311 - 

270 

630 

120 

480 
+ 0,211 0,220 0,230 0,239 0,248 0,257 0,267 - 

240 

600 

150 

510 
+ 0,121 0,126 0,131 0,136 0,141 0,146 0,151 - 

210 

570 

180 

540 
 0 0 0 0 0 0 0  

180 

540 

 

Значение 
βcos

1
 для заданного значения 

ШL
R='λ . 

Таблица 3.4 
оϕ , 

п.к.в. 
знак ШL

R='λ  
знак 

оϕ , 

п.к.в. 0,24 0,25 0,26 0,27 0,28 0,29 0,30 

0 

360 
+ 1,000 1,000 1,000 1,000 1,000 1,000 1,000 + 

360 

720 

10 

370 
+ 1,001 1,001 1,001 1,001 1,001 1,001 1,001 + 

350 

710 

20 

380 
+ 1,003 1,004 1,004 1,004 1,005 1,005 1,005 + 

340 

700 

30 

390 
+ 1,007 1,008 1,009 1,009 1,010 1,011 1,011 + 

330 

690 

…           

60 

420 
+ 1,022 1,024 1,026 1,028 1,030 1,032 1,035 + 

300 

660 

90 

450 
+ 1,030 1,032 1,035 1,038 1,041 1,044 1,047 + 

270 

630 

120 

480 
+ 1,022 1,024 1,026 1,028 1,030 1,032 1,035 + 

240 

600 

150 

510 
+ 1,007 1,008 1,009 1,009 1,010 1,011 1,011 + 

210 

570 

180 

540 
+ 1,000 1,000 1,000 1,000 1,000 1,000 1,000 + 

180 

540 
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Значение ( )
β

βα
cos

cos +  для заданного значения 
ШL

R='λ . 

Таблица 3.5 
оϕ , 

п.к.в. 
знак ШL

R='λ  
знак 

оϕ , 

п.к.в. 0,24 0,25 0,26 0,27 0,28 0,29 0,30 

0 

360 
+ 1,000 1,000 1,000 1,000 1,000 1,000 1,000 + 

360 

720 

10 

370 
+ 0,978 0,977 0,977 0,977 0,976 0,976 0,975 + 

350 

710 

20 

380 
+ 0,912 0,910 0,909 0,908 0,907 0,906 0,905 + 

340 

700 

30 

390 
+ 0,806 0,803 0,801 0,798 0,795 0,793 0,790 + 

330 

690 

…           

60 

420 
+ 0,317 0,309 0,301 0,293 0,285 0,277 0,269 + 

300 

660 

90 

450 
- 0,245 0,256 0,267 0,278 0,289 0,300 0,311 - 

270 

630 

120 

480 
- 0,683 0,621 0,699 0,707 0,715 0,723 0,731 - 

240 

600 

150 

510 
- 0,926 0,929 0,931 0,934 0,937 0,939 0,942 - 

210 

570 

180 

540 
- 1,000 1,000 1,000 1,000 1,000 1,000 1,000 - 

180 

540 

 

Значение ( )
β

βϕ
cos

sin +  для заданного значения 
ШL

R='λ . 

Таблица 3.6 
оϕ , 

п.к.в. 
знак ШL

R='λ  
знак 

оϕ , 

п.к.в. 0,24 0,25 0,26 0,27 0,28 0,29 0,30 

0 

360 
+ 0 0 0 0 0 0 0 - 

360 

720 

10 

370 
+ 0,215 0,216 0,218 0,220 0,221 0,223 0,225 - 

350 

710 

20 

380 
+ 0,419 0,423 0,426 0,429 0,432 0,436 0,439 - 

340 

700 

30 

390 
+ 0,605 0,609 0,613 0,618 0,622 0,627 0,631 - 

330 

690 

…           

60 

420 
+ 0,872 0,976 0,981 0,985 0,990 0,995 0,991 - 

300 

660 

90 

450 
+ 1,000 1,000 1,000 1,000 1,000 1,000 1,000 - 

270 

630 

120 

480 
+ 0,760 0,756 0,751 0,747 0,742 0,737 0,733 - 

240 

600 

150 

510 
+ 0,395 0,391 0,387 0,382 0,378 0,373 0,369 - 

210 

570 

180 

540 
+ 0 0 0 0 0 0 0 - 

180 

540 
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Построив графики удельных сил, необходимо произвести проверку 

правильности выполнения расчетов. Для этого следует графическим способом 

определить среднее значение тангенциальной силы за цикл. 

 

( )∑ ∑−⋅= 21 FF
l

M
P

T

p

Tcp ,   МПа. (3.21) 

 
610⋅⋅= nTcpcp FPT ,   Н, (3.22) 

 

где −pM масштаб удельных сил, 
мм

МПа
; 

−Tl длина диаграммы 
TP , мм; 

∑ −1F положительная площадь, заключенная между кривой и осью 

абсцисс на графике сил, мм2; 

∑ −2F отрицательная площадь, заключенная между кривой и осью 

абсцисс на графике сил, мм2. 

Среднее значение тангенциальной силы срТ  полученное графическим 

способом, необходимо сравнить со средним значением этой силы по данным 

теплового расчета. 

 

τπ ⋅

⋅⋅⋅
=

6

1' 102 n
cp

FP
Т ,  Н, (3.23) 

 

где −iP среднее индикаторное давление, МПа. 

Ошибка, допущенная при выполнении расчетов, не должны превышать 

5%. 

 

3.2.5. Крутящие моменты цилиндра и двигателя 

 

Крутящий момент одного цилиндра 

 

RTM кр ⋅= ,   Н∙м. (3.25) 

Для определения среднего значения крутящего момента двигателя 

необходимо построить график суммарного крутящего момента двигателя. С 

этой целью необходимо произвести суммирование крутящих моментов 

отдельных цилиндров, для чего на график изменения крутящего момента МКРц 

одного цилиндра накладывают аналогичные графики для других цилиндров с 

учетом сдвига по фазе рабочих процессов (для двигателей с равномерным 

чередованием процессов). 

Период изменения крутящего момента определяется из выражения 

 

i
720= ,   град, (3.26) 

где i – число цилиндров. 
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В общем случае построение графика сводится к разбиению графика 

крутящего момента для одного цилиндра на столько равных по длине, 

сколько цилиндров в двигателе с последующим перенесением полученных 

частей графика на координатную сетку длиной  . Ординаты полученных 

графиков суммируются и найденные значения суммарного крутящего 

момента для различных углов поворота коленчатого вала наносятся на 

координатную сетку в масштабе ММ (рис. 12). 

Суммирование значений МКР следует проводить через каждые 10о угла 

поворота коленчатого вала. Далее, по графику определяют значение 

суммарного крутящего момента МКРср. 

 

M

M

КР M
l

FF
М

СР
⋅

−
= 21 ,   Н∙м, (3.27) 

где F1, F2 – площади, ограниченные графиком суммарного крутящего 

момента, мм2; 

lM – длина графика суммарного крутящего момента, мм; 

Следует заметить, что некоторые двигатели характеризуются 

неравномерным чередованием процессов. Так, например, в двигателе        

ЯМЗ – 236 одновременные процессы в цилиндрах происходят через разные 

интервалы: о90=  и о150= . Поэтому, для такого двигателя период 

изменения крутящего момента увеличивается вдвое и составляет 

 
"'  +=нер . 

i
нер

τ


⋅
=

360
,   град. (3.28) 

В общем случае последовательность построения графика МКРсум будет 

следующая: 

1. График МКРц поделить по длине на 
2

i
 равных частей; 

2. Нанести на новую координатную сетку каждую из полученных частей 

графика МКРц; 

3. Преобразовать график МКРц, для чего сместить ось ординат вправо на 

угол ' . Перенести отсеченную новой осью ординат начальную часть 

графика в конец исходного графика; 

4. Преобразовать график 'КРцM  вновь поделить на 
2

i
 - равных частей и 

перенести на ту же новую координатную сетку (пункт 2) в дополнение к 

трем ранее перенесенным частям исходного графика; 

5. Просуммировать все −i части исходного и преобразованного графика на 

новой координатной сетке через каждые 10о. Построить график 

)(НЕРСУМКРМ ; 

6. Графоаналитическим способом определить среднее значение 

суммарного крутящего момента двигателя с неравномерным 

чередованием вспышек 
)(НЕРСУМКРМ . 
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Для проверки правильности построения графика необходимо полученное 

значение МКРср сравнить со значением среднего крутящего момента по 

данным теплового расчета. 

 

M

e
KPcp

M
М

η
=' ,   Н∙м. (3.29) 

Ошибка, допущенная при выполнении расчетов, не должна превышать 

5%. 

 
( )

KPcp

KPcpKPcp

M

MM

'

' −
=∆ ,   %. (3.30) 

 

 
Рис. 12. График суммарного момента 4 – цилиндрового двигателя при 

равномерном чередовании рабочих процессов: 

а – график момента одного цилиндра; 

б – построение графика МКРсум 
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Рис. 13. Построение графика МКРсум при неравномерном чередовании 

рабочих процессов: 

а – исходный график МКРц; 

б – преобразованный график МКРц; 

в – график суммарного момента МКРсум(нер) 
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3.2.6. Результирующая сила, действующая на шатунную шейку 

коленчатого вала от одного шатуна 

 

Результирующая сил RШШ, действующая на шатунную шейку, 

определяется как графическим сложением сил, так и аналитически. 

 
2'2

kШШ PTR += ,   кН (3.31) 

RШk KKP +=' ,   кН, (3.32) 

где −'

kP суммарная сила, действующая на шатунную шейку по оси 

кривошипа, кН (рис. 10). 

Значение силы RШШ, вычисленные для различных положений КШМ, 

необходимо свести в таблицу (табл. 3.2) и построить по ним диаграмму 

результирующей силы в координатах RШШ – φ (в прямоугольных 

координатах). По развернутой диаграмме RШШ необходимо определить 

RШШmax,  RШШmin и RШШср (рис. 14). 

При выполнении дальнейших расчетов необходимо также построить 

график RШШ и в полярных координатах. В этом случае результирующая сила 

будет определяться графическим сложением сил Т и Pˈk. Оба графика 

необходимо выполнить в одном масштабе. 

 

3.3. Построении диаграмм износа шатунной шейки коленчатого вала 

 

Диаграмма износа шатунной шейки позволяет определить положение 

наименее нагруженного участка шейки вала, в котором необходимо 

расположить канал подвода масла к шатунному подшипнику. 

Предполагается, сто износ шейки пропорционален действующей силе и 

распространяется равномерно на дуге 60о по окружности шейки в обе стороны 

от точки приложения этой силы. 

 
Рис. 14. Диаграмма результирующей силы RШШ в прямоугольных 

координатах 
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Рис. 15. Полярная диаграмма и диаграмма износа шатунной шейки 

 

Для построения диаграммы необходимо провести окружность 

произвольного радиуса, изображающую шатунную шейку, и разбить эту 

окружность на 12 частей (рис. 15). Для каждого из лучей Ош1, Ош2,…, Ош12 

нужно определить сумму всех результирующих сил 
∑ jШШ

R , попадающих в 

сектор, равный 120о. Указанную сумму сил определяют следующим образом: 

• переносят лучи с диаграммы износа на полярную диаграмму в центр 

Ош; 

• в обе стороны от луча отложить по 60о и в полученном секторе 

определить, какие точки полярной диаграммы попали в данный сектор; 

• просуммировать все результирующие силы для отмеченных точек, 

получив 
∑ШШ

R для данного j – луча; 

• отложить в выбранном масштабе 
ШШRM найденное значение 

∑ jШШ
R  на 

соответствующем луче от окружности к центру; 

• произвести аналогичные построения для других лучей и соединить 

концы полученных отрезков плавной кривой; 

• определить по полученной диаграмме ненагруженный участок, 

воспользовавшись методом касательных. 

 

По этому методу проводят касательные соответственно к нагрузке в 

левой части графика (Ош – I) и в правой части графика (Ош – II). Под углом 

60о от лучей Ош – I и Ош – II проводят новые лучи Ош – Iˈ и Ош – IIˈ, которые 

определяют ненагруженный участок шатунной шейки. 
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Ось масляного отверстия следует проводить через середину 

ненагруженного участка. Выполнив необходимые построения, нужно 

определить численное значение угла мϕ , под которым проходит ось 

масляного отверстия. 

При невозможности провести касательную в правой части графика, 

ненагруженный участок определяют по минимальным значениям 
∑ jШШ

R . 

Таблица 3.7 
оϕ , 

п.к.в. 
JШШR . , кН 

1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12 

0 

30 

60 

            

… 

690 

720 

            

∑ jШШ
R              
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Приложение 1  

 
Рис. 1. Номограмма для определения показателя адиабаты сжатия К1. 

Пример: 5,8=ε ; Та = 340К; К1 = 1,377. 
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Продолжение прил. 1 

 
Рис. 2. Номограмма определения показателя адиабаты расширения К2 для 

карбюраторного двигателя  

 

 

Пример: 

для 96,0=α ; 5,8=ε ; 

ТZ = 2850 К; К2 = 1,2516 
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Продолжение прил. 1 

 
Рис. 3. Номограмма определения показателя адиабаты расширения К2 для 

дизельного двигателя  

 

Пример: 

для 28,13=δ ; 4,1=α ; 

Тz = 2280 К; К2 = 1,2728 
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Приложение 2  

Таблица 1 

t, oC 

Средняя мольная теплоемкость отдельных газов при постоянном 

объеме, кДж/ (кмоль∙град)  

Воздух O2 N2 H2 CO CO2 H2O 

0 

100 

200 

300 

400 

500 

600 

700 

800 

900 

1000 

1100 

1200 

1300 

1400 

1500 

1600 

1700 

1800 

1900 

2000 

2100 

2200 

2300 

2400 

2500 

2600 

20,759 

20,839 

20,985 

21,207 

12,475 

21,781 

22,091 

22,409 

22,714 

23,008 

23,284 

23,548 

23,795 

24,029 

24,251 

24,460 

24,653 

24,837 

25,005 

25,168 

25,327 

25,474 

25,612 

25,746 

25,871 

25,990 

26,120 

20,960 

21,224 

21,617 

22,086 

22,564 

23,020 

23,447 

23,837 

24,188 

24,511 

24,804 

25,072 

25,319 

25,549 

25,763 

25,968 

26,160 

26,345 

26,520 

26,692 

26,855 

27,015 

27,169 

27,320 

27,471 

27,613 

27,753 

20,705 

20,734 

20,801 

20,973 

21,186 

21,450 

21,731 

22,028 

22,321 

22,610 

22,882 

23,142 

23,393 

23,627 

23,849 

24,059 

24,251 

24,425 

24,603 

24,766 

24,917 

25,063 

25,202 

25,327 

25,449 

25,562 

25,672 

20,303 

20,621 

20,759 

20,809 

20,872 

20,935 

21,002 

21,094 

21,203 

21,333 

21,475 

21,630 

21,793 

21,973 

22,153 

22,333 

22,518 

22,698 

22,878 

23,058 

23,234 

23,410 

23,577 

23,744 

23,908 

24,071 

24,234 

20,809 

20,864 

20,989 

21,203 

21,475 

21,785 

22,112 

22,438 

22,756 

23,062 

23,351 

23,623 

23,878 

24,113 

24,339 

24,544 

24,737 

24,917 

25,089 

25,248 

25,394 

25,537 

25,666 

25,792 

25,909 

26,022 

26,120 

27,546 

29,799 

31,764 

33,442 

34,936 

36,259 

37,440 

38,499 

39,450 

40,304 

41,079 

41,786 

42,427 

43,009 

43,545 

44,035 

44,487 

44,906 

45,291 

45,647 

45,977 

46,283 

46,568 

46,832 

47,079 

47,305 

47,515 

25,185 

25,428 

25,804 

26,261 

26,776 

27,316 

27,881 

28,476 

29,079 

29,694 

30,306 

30,913 

31,511 

32,093 

32,663 

33,211 

33,743 

34,262 

34,756 

35,225 

35,682 

36,121 

36,540 

36,942 

37,311 

37,704 

38,060 
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