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ВСТУП 

Знання робочих процесів автомобільних двигунів, основ їх 

конструювання та розрахунку деталей необхідно не тільки 

конструкторам та дослідникам, які створюють силові установки, 

але й майбутнім педагогам, які готуватимуть технічний персонал, 

що експлуатує та ремонтує їх. 

Цей посібник покликаний допомогти студентам, які 

навчаються за спеціальністю 015.38 Професійна освіта. Транспорт, 

опрацювати завдання для самостійної роботи студентів з 

дисципліни «Двигуни автомобільного і місцевого транспотру», 

оскільки, саме їх вивчення являють собою найбільші труднощі.  

Метою самостійної роботи з дисципліни є формування в 

студентів творчих якостей фахівця на основі залучення їх до 

самостійного вирішення конкретних виробничих задач; 

прищеплювання інтересу і навичок до технічної творчості.  

Завданням даних методичних рекомендацій є розгляд 

методик проведення розрахунків, що стосуються виконання 

теплового розрахунку двигуна внутрішнього згоряння. Вихідними 

даними для самостійної роботи студентів є варіанти завдань  

індивідуального розрахункового завдання. Виконання 

індивідуального завдання «Тепловий розрахунок двигуна» включає 

розрахунково-графічний матеріал та конструкторську частину 

(підбір параметрів двигуна). 

Методика викладу матеріалу окремих розділів максимально 

адаптована до сучасних методів аналізу працездатності, а також 

термічної і динамічної навантаженості механізмів двигунів. У 

навчальний матеріал включені сучасні досягнення в конструюванні, 

які використовуються в автомобілебудуванні. 

Теми самостійної роботи викладені в такій послідовності, що 

являють собою закінчені розділи проведення теплового розрахунку 

двигуна внутрішнього згоряння. 

Дані методичні рекомендації призначені для використання 

студентами Навчально-наукового інституту професійної освіти і 

технологій, а також студентів технологічних факультетів інших 

вищих педагогічних навчальних закладів, які навчаються за 

спеціальністю 015.38 «Професійна освіта» (Транспорт). 



5 

ІНСТРУКТИВНО-МЕТОДИЧНІ МАТЕРІАЛИ ДО 

САМОСТІЙНОЇ РОБОТИ СТУДЕНТІВ  

ТЕПЛОВИЙ РОЗРАХУНОК ДВИГУНА ВНУТРІШНЬОГО 

ЗГОРЯННЯ  

 

1. ВИБІР ОСНОВНИХ ПАРАМЕТРІВ 

ПРОЕКТОВАНОГО ДВИГУНА 

 

1.1. Загальні відомості 

 

Завданнями теплового розрахунку робочого циклу двигуна 

внутрішнього згоряння є визначення його показників, що 

характеризують економічність і ефективність робочого процесу, а 

також визначення максимального тиску в циліндрі і змінних тисків 

в залежності від ходу поршня, необхідних для розрахунку деталей 

двигуна на міцність. 

На основі теплового розрахунку з достатньою для практики 

точністю будується індикаторна діаграма, розраховується 

індикаторний тиск, а за заданою потужністю визначається кількість 

і розміри циліндрів для проектованого двигуна. 

Розрахунок робочого циклу і динамічний розрахунок 

виконуються для режиму роботи двигуна, відповідної номінальної 

(повної) потужності і нормальних умов навколишнього 

середовища, за винятком випадків, обумовлених у завданні. 

Попередньо всі розрахунки виконуються на чернетках і 

узгоджуються з викладачем. 

Для проведення теплового розрахунку проектованого двигуна 

вибираємо значення номінальної ефективної потужності Ре кВт, та 

номінальної частоти обертання колінчастого вала nN, хв
-1

. 

Далі підбирається прототип, в якості якого слід вибирати 

двигун однаковий з проектованим за призначенням, який має більш 

високі динамічні та економічні показники серед інших двигунів. 

Потужність проектованого двигуна може відрізнятися, і навіть 

значно, від потужності прототипу. Необхідна потужність може 

бути отримана шляхом змін (в допустимих межах розмірів 

циліндрів, кількості циліндрів, частоти обертання колінчатого вала, 

застосування наддування, підвищення ступеня стиску, зміна форми 

камери згоряння або сумішоутворення і т.д. Крім цього, 
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вибираються, з урахуванням перспективи розвитку автотракторних 

двигунів, значення наступних додаткових параметрів: 

1. Параметри навколишнього середовища: при роботі двигуна 

без наддуву: тиск рo і температура Тo; при роботі двигуна з 

наддувом (параметри після нагнітача): тиск рк і температура Тк . 

2. Елементарний склад і нижча теплота згоряння палива: 

рідкого Ні ; 

газоподібного Н'і. 

3. Ступінь стиснення ε. 

4. Коефіцієнт надлишку повітря α. 

5. Параметри залишкових газів: тиск рг і температура Тг . 

6. Підігрів свіжого заряду від стінок ΔТ. 

7. Ступінь підвищення тиску газів при згорянні (тільки для 

дизелів) λ. 

8. Коефіцієнт використання теплоти при згорянні ξz 

9. Коефіцієнт округлення індикаторної діаграми φпд . 

10. Відношення ходу поршня до діаметра циліндра m = S /D. 

 

1.2. Методика проведення теплового розрахунку 

 

Параметри навколишнього середовища. 

а). При роботі двигуна без наддуву:  

Тиск свіжого заряду рo, що надходить до двигуна з 

атмосфери, приймається рівним атмосферному тиску 

МПаp 1,0 ; 

температура свіжого заряду То приймається рівною 

температурі, атмосферного повітря 

K 288  15  273  T  . 

 б). При роботі двигуна з наддувом. Тиск наддувочного 

повітря рк рекомендується:  

- при низькому наддуві           МПаpK 15,0 ;  

- при середньому наддуві        МПаpK )22,0...15,0( ;  

- при високому наддуві           МПаpK )25,0...22,0( .  

Температура наддувочного повітря Тк залежить від ступеня 

підвищення тиску в нагнітачі, типу нагнітача, ступеня охолодження 

корпусу нагнітача і зниження температури повітря ( горючої 

суміші) в охолоджувачі. 
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де Т0 - температура атмосферного повітря (Т0 = 288 К), рк - 

тиск наддувочного повітря, МПа; р0 - атмосферний тиск повітря (p0 

≈ 0,1 МПа); nк - показник політропи стиснення повітря в нагнітач 

(компресор); ΔТохл - зміна температури заряду при його 

охолодженні в повітряному холодильнику, К. 

Слід врахувати, що проміжне охолодження зазвичай 

застосовують при рк > 0,15 МПа і коли температура повітря після 

компресора вище 55.. .65°С, в інших випадках ΔТохл = 0. 

Показник політропа nк рекомендується приймати: 

 для відцентрових нагнітачів з охолодженою корпусом nк = 

1,4...1,6; для відцентрових нагнітачів з неохолоджуваних корпусом 

nк =1,8...2,0; для поршневих нагнітачів nк =1,4....1,6; для об’ємних 

нагнітачів nк =1,55 1,75. Елементарний склад і нижча теплота 

згоряння палива (Нu). Елементарний склад рідких палив зазвичай 

виражається в одиницях маси (кг) або відносних масових частках. 

При цьому 

         кгOHС 1 ,                                            (1.2) 

 

де С - масова частка вуглецю в 1 кг палива; Н - масова частка 

водню в 1 кг палива; О - масова частка кисню в 1 кг палива. 

Теплота згоряння рідких палив Нu зазвичай обчислюється на 

одиницю маси, тобто в кДж/кг (табл. 1.1). 

 

Якщо відомий елементарний склад рідкого палива, то нижча 

теплота згоряння, кДж/кг, приблизно може бути знайдена за 

емпіричної формулою Д.І. Менделєєва 
3

U W))10H2,512(9S)10,9(OH125,6C(34,013H  ,     

(1.3) 

де С, Н, О, S - масові частки вуглецю, водню, кисню і сірки в 

паливі; 9Н - кількість водяної пари, що створюється при згорянні 

водню;  W - масова частка води в паливі. 

Для газоподібних палив (стиснуті та зріджені гази) склад 

зазвичай виражається в об’ємних одиницях м
3
 або молях. Тоді для 

одного моля (або м
3
) склад газоподібного палива 

           12  NOHC rmn ,                                           (1.4) 
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де N2 - об’ємний вміст азоту в газі. 

Таблиця 1.1 

Характеристика рідких палив 

 
Паливо Елементарний 

склад в одиницях маси 

Найнижча теплота 

згоряння палива 

 С Н О НU, кДж/кг 

Бензин 0,855 0,145 - 4,40104 

Дизельне паливо 0,870 0,126 0,004 4,25104 

Спирт метиловий 

(метанол) 

0,375 0,125 0,500 2,03104 

Спирт етиловий 0,522 0,130 0,348 2,76103 

 

Склад стисненого природного газу (СПГ) включає метан, 

групу більш складних вуглеводнів (етан, пропан, бутан) і не більше 

7% негорючих компонентів. Питома нижча теплота згоряння СПГ 

Н’u залежно від його складу знаходиться в межах (3,2...3,6)∙10
4
 

кДж/м
3
 (у розрахунках зазвичай беруть 3,5∙10

4
 кДж/м

3
). 

Зріджені нафтові гази (ЗНГ) − це горючі гази, основними 

компонентами в яких є пропан С3 Н3 і бутан С4 Н10. При цьому 

нижча теплота згоряння у пропану і бутану відповідно - 45,97*10
3
 

кДж /кг і 45,43*10
3
 кДж /кг. 

Для газоподібного палива нижчу теплоту згоряння можна 

приблизно підрахувати за емпіричною формулою 

,10)HC 144  H120C  H91C HC 63,4 

 HC 9,5 5  HC 6,0 5  35,8CH  10,8H  (12,8CO  H

3

1251048342

422242

'

U





 

де СО, Н2 і т.д. - об’ємні частки компонентів газової суміші. 

Ступінь стиснення ε вибирається насамперед залежно від 

способу сумішоутворення, роду палива, форми камери згоряння, 

типу і призначення двигуна. У двигунах з запалюванням від 

електричної іскри ε обмежується за умови попередження явища 

детонації і її вибір залежить від антидетонаційних властивостей 

палива: 
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Октанове 

число бензину 
73…76 77…78 81…90 91…100 

більше 

100 

 6,6…7 7,1…7,5 7,6…8,5 8,6…9,5 до 12 

 

У двигунах з запалюванням від стискання вибір ε залежить в 

основному від способу сумішоутворення і виходить із умови 

забезпечення надійного займання паливно-повітряної суміші на 

всіх режимах роботи, включаючи запуск холодного двигуна. 

Залежно від вищезгаданих факторів ступінь стиснення ε для 

двигунів різних типів знаходиться у таких межах: 

бензинові двигуни                                            6...11; 

газові двигуни                                                   7...12; 

дизелі з нерозділеними камерами згоряння і  

об’ємним сумішоутворенням                          14...17; 

дизелі з розділеними камерами                      16...21; 

дизелі з М - процесом                                       до 27; 

дизелі з наддувом                                            12... 16 

Коефіцієнт надлишку повітря α вибирають залежно від сорту 

палива, виду сумішоутворення, типу двигуна і інших факторів. При 

номінальній потужності двигуна значення а знаходяться в 

наступних межах. 

карбюраторні бензинові двигуни: 

легкові автомобілі                                                       0,8...0,9; 

вантажні автомобілі                                                  0,9...0,95. 

бензинові двигуни з упорскуванням палива та 

електронним запалюванням                                         - 0,7 .1. 

газові двигуни: 

при роботі на стислому метановом газі                  1,0...1,05; 

при роботі на зрідженому пропано-бутановому газі 0,9...0,95. 

 

Для дизельних двигунів значення а залежать від типу 

сумішоутворення і знаходяться у таких межах: 

дизелі з камерами нерозділеними 

і об’ємним сумішоутворенням              1,50. 1,80; 

дизелі з камерами напіврозділеними 

і плівковим сумішоутворенням           1,20...1,40; 

вихрекамерні і предкамерні дизелі      1,25...1,45; 

дизелі з наддувом                                  1,4...2,20. 
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Параметри залишкових газів. Після завершення кожного 

циклу в циліндрі двигуна залишаються продукти згоряння з тиском 

рr, температурою Тr. Значення рr визначається тиском середовища, в 

яке відбувається випуск відпрацьованих газів, тобто тиском р0 при 

випуску в атмосферу або рr при установці на випуску глушителя, 

нейтралізатора відпрацьованих газів або збірки при газотурбінному 

наддуві. 

Для автомобільних і тракторних двигунів без наддуву, а 

також з наддувом і випуском в атмосферу величина тиску 

залишкових газів рr знаходиться в межах (1,05...1,25)р0, МПа. 

Великі значення рr приймаються для двигунів з високою частотою 

обертання колінчатого вала, а також при наявності в системі 

випуску нейтралізатора відпрацьованих газів. 

Для двигунів з газотурбінним наддувом 

МПа ,p 98)(0,75...0,  p Kr  . 

Орієнтовні межі значень рr чотиритактних автотракторних 

двигунів наступні: 

для бензинових двигунів  0,102...0,120 МПа; 

для дизелів без наддуву           0,105...0,125 МПа. 

Тиск залишкових газів залежить від частоти обертання 

колінчатого вала n і при необхідності визначення рr на різних 

швидкісних режимах двигуна можна використовувати формулу 

наближену формулу 

 

    
2

00 )/()035,1(035,1)( NrNr nnpppnp                               

(1.6) 

 

де РrN - тиск залишкових газів на номінальному режимі , МПа 

; nN - частота обертання колінчатого вала на номінальному режимі , 

хв
-1

. 

Температура газів, що відробили Тr залежить від ряду 

факторів, у тому числі від складу суміші, частоти обертання, 

ступеня стиснення і типу двигуна. 

При встановленні величини Тr необхідно мати на увазі, що зі 

збільшенням частоти обертання колінчатого вала температура 

залишкових газів зростає, а при збагаченні суміші і збільшення 

ступеня стиснення - знижується. 

При номінальному режимі температура залишкових газів 

варіює в межах: 
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для бензинових двигунів             900 ...1100 К; 

для дизелів                                    700 ...900 К; 

для газових двигунів                    750 ...1000 К. 

Підігрів свіжого заряду (ΔТ). Величина підігріву свіжого 

заряду від стінок ΔТ, що залежить від наявності спеціального 

пристрою для підігріву, від конструкції впускного трубопровода, 

типу системи охолодження, швидкохідності двигуна і наддування, 

зазвичай коливається в межах: 

для бензинових двигунів         0...+25°С; 

для дизелів без наддуву                +20...+400 С; 

для двигунів з наддувом               (-5)...+100С. 

Підігрів свіжого заряду ΔТ має менше значення для двигунів 

з вприскуванням бензину і рідинним обігрівом впускного 

трубопроводу; для двигунів з повітряним охолодженням значення 

ΔТ більше. 

Ступінь підвищення тиску газів λ при згорянні задається 

лише для дизельного двигуна. 

Величина λ залежить від циклової подачі палива, способу 

сумішоутворення, періоду затримки займання і лежить в межах: 

- для дизелів з нерозділеними камерами згоряння і об’ємним 

сумішоутворенням 1,6...2,5; 

- для вихрекамерних і передкамерних дизелів, а також для 

дизелів з нерозділеними камерами і плівковим сумішоутворенням 

1,2...1,8. 

- для дизелів з наддувом зазвичай величина λ = 1,4 (значення 

λ остаточно уточнюють з урахуванням допустимих значень тиску р2 

і температури Т2 наприкінці видимого процесу згоряння). 

При виборі λ для дизелів слід керуватися такими 

міркуваннями: чим вище λ, тим більша кількість паливо буде 

згоряти при ізохорному процесі. Це веде до зростання тиску газів і 

площі індикаторної діаграми, а, отже, зменшення втрати тепла і 

витрати палива. Однак при більшому значенні збільшення тиску 

газів погіршує умови роботи кривошипно-шатунного механізму, 

підвищує шумність роботи двигуна і знижує його механічний ККД. 

При менших значеннях λ знижується економічність двигуна, 

тому більша частина палива згоряє при ізобарному процесі, тобто в 

більшому обсязі і при значному тепловідводі. 

Величина коефіцієнта використання теплоти при згорянні ξz 

знаходиться в межах: 

для бензинових двигунів 0,80.0,95; 
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для швидкохідних дизелів з нерозділеними 

камерами згоряння 0,70.. .0,88; 

для дизелів з розділеними камерами згоряння 0,65...0,80; 

для газових двигунів 0,80...0,85. 

Величина коефіцієнта повноти індикаторної діаграми φПД 

зазвичай коливається в межах: 

для бензинових двигунів 0,94-0,97; 

для дизелів 0,92-0,95. 

Відношення ходу поршня до діаметра циліндра m = S/D для 

сучасних автомобільних двигунів зазвичай лежить в межах: 

бензинові двигуни 0,8...1,0; 

автомобільні дизелі 0,9...1,05; 

тракторні дизелі 0,9. 1,2. 

Зменшення величини m двигуна сприяє зниженню маси і 

висоти двигуна, збільшення індикаторного ККД і коефіцієнта 

наповнення, а також зниження швидкості поршня і зносів деталей 

циліндро-поршневих груп. У той же час при зменшенні m 

зростають газові навантаження на поршень та інші деталі циліндро-

поршневої групи, погіршується сумішоутворення і збільшується 

габаритна довжина двигуна. 

В розрахунковій роботі відношення S/D вибирають за 

прототипом. 

 

2. ТЕПЛОВИЙ РОЗРАХУНОК РОБОЧОГО ЦИКЛУ 

ДВИГУНА 

 

2.1. Процес наповнення 

 

Тепловий розрахунок робочого двигуна виконується після 

вибору додаткових параметрів. Слід врахувати, що помилка при 

визначенні одного з параметрів тягне за собою спотворення 

результатів всього розрахунку. У зв’язку з цим рекомендується 

отримані значення зіставляти з аналогічними, наявними в 

літературі. Чисельні розрахунки необхідно проводити з точністю до 

третьої значущої цифри. 

Процес характеризується наступними основними 

параметрами: тиском рr і температурою Та заряду в кінці процесу 

наповнення − початку стискання; тиском рr і температурою Тr 
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залишкових газів; коефіцієнтом залишкових газів λr; коефіцієнтом 

наповнення ŋv. 

Тиск заряду в кінці наповнення ра. Тиск ра(МПа) 

визначають нехтуючи незначною зміною щільності свіжого заряду 

при його русі у впускний системі і беручи початкову швидкість 

повітря ωв=0 

 

6
2

2 10
2

)(  K
ВП

ВПKa pp 


                     (2.1) 

 

де рк - тиск на впуску повітря, МПа, при відсутності 

наддування рк=p0 і ρк= ρ0; β - коефіцієнт загасання швидкості руху 

заряду, у розглянутому перетині; ξвп, - коефіцієнт опору впускної 

системи, віднесеної до найбільш вузькому її перетину; ωвп. - 

середня швидкість руху заряду в найменшому перетині впускної 

системи (як правило, в клапані або в продувальних вікнах); ρк і ρ0 - 

щільність заряду на впуску відповідно при наддуві і без нього. 

За дослідними даними в сучасних автомобільних двигунів 

на номінальному режимі (β
2
 + ξвп). = 2,5 ... 4 і ξвп = 50 ... 130 м/с. 

Щільність заряду, кг/м
3
, на впуску 

 

;
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

              (2.2) 

 

де Rв - питома газова стала повітря 

 

287
36,28

8314


B

R
RB




 

 

де μR = 8314 Дж/(кмоль∙град) - універсальна газова 

постійна; Тк - температура заряду на впуску, К, (при відсутності 

наддування Тк = Т0). 

Орієнтовно для чотиритактних ДВЗ без наддуву ра= 

(0,85...0,9)р0, для чотиритактних з наддувом ра = (0,9... 0,96) рк. 

Коефіцієнт залишкових газів λr Величина коефіцієнта 

залишкових газів λr характеризує якість очищення циліндра від 

продуктів згоряння і визначає відносний вміст їх у горючій суміші. 
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Коефіцієнт залишкових газів для чотиритактних дизелів: 

без обліку продування і дозарядки циліндра 

 

ra

r

r

K
r

pp

p

T

TT








                           (2.3) 

 

з урахуванням продування і дозарядки циліндра 

 

trЧaДОЗ

rЧ
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K
r

pp
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T

TT





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




0

0       (2.4) 

 

де ε - ступінь стискання; ΔТ - температура підігріву заряду 

в процесі впуску; φоч - коефіцієнт очищення, φоч = 1.. .0 (при φоч = 1 

продувка камери згоряння не проводиться; у разі ж φоч = 0 

відбувається повне очищення камери згоряння від залишкових 

газів), приймаємо φоч = 1; ψдоз - коефіцієнт дозарядки, ψдоз = 

1.02...1.15, причому великі значення характерні для більш 

високооборотних двигунів. При відсутності дозарядки ψдоз = 1; φt - 

коефіцієнт, що враховує відмінності у теплоємкостях свіжого 

заряду і остаточних газів (коефіцієнт нерівності теплоємність) 

Значення коефіцієнта φt залежить від коефіцієнта 

надлишку повітря α1 (табл. 2.1). 

 

Таблиця 2.1. 

Значення коефіцієнта φt 

 
Тип двигуна Бензинові двигуни Дизелі 

Коефіцієнт 

надлишку повітря α 
0.8 1.0 1.2 1.4 1.5…1.8 

Коефіцієнт φt 1.13 1.17 1.14 1.11 1.1 

 

Орієнтовні значення λr для двигунів: 

Чотиритактних дизелів без наддуву 0,03...0,06; 

з наддувом 0,02...0,04; 

чотиритактних бензинових при повному 

відкритті дросельної заслінки 0,06...0,08. 
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Температура в кінці наповнення Та. Температура Та 

визначається підігрівом заряду від нагрітих деталей двигуна ΔТ 

,температурою залишкових газів Тr,і коефіцієнтом залишкових газів λr, 

 

rДОЗ

rrДОЗtK

a

TTT
T










1
     (2.5) 

 

Температура в кінці впуску Та без урахування дозарядки 

циліндра і нерівності теплоємності свіжого заряду і залишкових 

газів: 

)1/()( rrkKa TTTT   (2.6) 

 

У сучасних чотиритактних двигунах температура в кінці 

впуску Та змінюється в межах: 

для бензинових двигунів 320.. .370 К; 

для дизелів 310...350 К; 

для чотиритактних двигунів 

з наддувом (без проміжного охолодження) 320.400 К. 

Коефіцієнт наповнення ŋv характеризує якість процесу 

впуску й являє собою поправку, яка враховує відхилення умов 

усередині циліндра від умов на впуску у двигун. 

Для чотиритактних двигунів з урахуванням продування, 

дозарядки циліндра і нерівності теплоємність залишкових газів і 

свіжого заряду: 
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Якщо знехтувати продувкою, дозарядкою і нерівністю 

теплоємність, то φ0г=ψдоз = φt  = 1. Тоді 
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KK

K
V pp

pTT

T






 



1

1

1
 

 

Коефіцієнт наповнення для автотракторних ДВЗ при 

роботі в номінальному режимі знаходиться в межах: 

для бензинових двигунів 0,70…0,90; 
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для дизелів без наддуву 0,80.. .0,94; 

для дизелів з наддувом 0,80.0,97. 

При спеціально налаштованих впускних системах 

значення ŋv можуть досягати до 1,0 і вище за рахунок використання 

інерційно-хвильових явищ. 

 

2.2. Процес стискання 

 

Процес стискання характеризується тиском рс і 

температурою Тс робочого тіла в кінці процесу. 

 

 МПаpp
n

ac ,1      (2.8) 

 KTT
n

ac ,
11      (2.9) 

де n1 - показник політропи стискання. 

Значення n1 може бути визначено за номограми (рис.2.1) 

або методом послідовних наближень зі ступенем точності, що 

складає 0,001, за формулою [16] 

 

  a
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
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 110788,116,20

314,8
1

131
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         (2.10) 

 

де k1 - показник адіабати. 

Задаючись будь-яким значенням k1 = 1,35...1,38 і 

вирішуючи дане рівняння методом послідовних наближень, 

визначаємо нове шукане значення n1 . 
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2.1. Номограма для визначення показника адіабати стиску k1 

 

Значення показника адіабати k1 за номограми (рис.2.1) 

визначається наступним чином. Через прийняте значення ступеня 

стискання ε проводиться ордината до перетину з відповідною 

кривий температур Та. Через отриману точку перетину проводять 

лінію, паралельну осі абцисс до перетину з віссю ординат, на якій 

нанесені в масштабі значення k1 

Показник адіабати k1 служить орієнтиром для уточнення 

при виборі n1, що виключає грубі помилки і як наслідок 

спотворення теплообміну між стискуємим зарядом і стінками 

циліндра. Можна припустити, що 
02,0

04,011




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Значення показника політропи стискання n1 залежить від 

частоти обертання колінчатого вала, ступеня стиску, розмірів 

циліндра, матеріалу поршня і циліндра, інтенсивності охолодження 

циліндрів і т.д., зазвичай лежать у межах: для бензинових і газових 

двигунів 1,3...1,39; для двигунів без наддуву 1,35...1,4; для дизеля з 

наддувом (при тиску наддування рк ≤ 0,2 МПа і без проміжного 

охолодження повітря після компресора) 1,35...1,38. 

Величина n1 зростає із збільшенням частоти обертання 

валу двигуна, а також із зменшенням співвідношення поверхні 

охолодження до об’єму циліндра. Падає n1 зі збільшенням ступеня 

стискання і збільшенням інтенсивності охолодження. У двигунах з 

повітряним охолодженням. 

Значення параметрів робочого тіла в кінці стискання рс і Тс 

для сучасних автотракторних двигунів знаходяться у таких межах: 

                                         рс, МПа Тс, К 

для бензинових двигунів 

(при повному відкритті дроселя)   0,9...2,0 650...800; 

для дизелів без наддуву                 2,9...6,0 700...900; 

для дизелів з наддувом (при тиску наддування рк ≤0,2 МПа 

і без проміжного охолодження повітря після компресора) 6...8 

900...1000. 

Середня мольна теплоємність свіжого заряду в кінці 

стискання без урахування впливу залишкових газів (у бензинових 

двигунах та дизелях теплоємність свіжого заряду зазвичай 

приймається рівною теплоємності повітря, тобто без урахування 

впливу парів палива, і в газових двигунах - без обліку різниці в 

теплоємкостях газоподібного палива і повітря) в інтервалі 

температур 273...1800 К визначається за рівнянням 

градкмоль

кДж
TTbamC CCCCVcp


  ,1074,116,20 3'

    (2.12) 

2.3. Процес згоряння 

 

Параметри свіжого заряду. Теоретична маса (кількість 

повітря, необхідного для повного згоряння 1 кг рідкого палива 









 TOHCl 8

3

8

23,0

1
0        (2.13) 











3241221,0

1
0

TOHC
L        (2.14) 
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де l0 - маса необхідного повітря, кг; L0 - кількість 

необхідного повітря, кмоль, 

B

l
L


0

0        (2.15) 

де μв - мольна маса повітря, (μв = 28,96 кг/кмоль). 

Теоретично необхідну кількість повітря (кмоль або м
3
) для 

згоряння 1 кмоль (м
3
) газоподібного палива ΣСn Н mОr 

 

















 

газум

повм

газумоль

повмоль
OHC

rm
nL rmn 3

3

0
.

.
,

2421,0

1
,  (2.16) 

 

де n, m и r - відповідно числа атомів вуглецю (0-5), водню 

(0-12) і кисню (0-2). 

Кількість, кмоль, свіжого заряду (горючої суміші) перед 

згорянням 

 

кмольLM
T

,
1

01


     (2.17) 

де μт - молекулярна маса парів палива: 

для автомобільного бензину μт = 110...120 кг/кмоль; 

для дизельного палива μт = 180...200 кг/кмоль. 

Величиною 1/μт при визначенні М1 для двигунів із 

запалюванням від стискання можна знехтувати. 

В газових двигунах горюча суміш складається з 1 кмоль 

(м
3
) газу і αL0 кмоль (м ) повітря 

 

)(,1 3

01 мкмольLM    (2.18) 

 

Параметри кінця процесу згоряння. Склад і кількість, 

кмоль, продуктів згоряння на 1 кг рідкого палива.  

При α ≥ 1 (повне згоряння) 

 

кмольMMMMM NOOHCO ,
22222      (2.19) 

 

Кількість окремих складових продуктом згоряння кмоль) 

при α > 1 
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;
122

C
M CO  ;

22

H
M OH    ;121,0 02

LM O  
079,0

2
LM N            

(2.20) 

 

Тоді після перетворення а для α > 1 

 

кмоль
OH

LM T ,
324

02       (2.21) 

 

Кількість кіломолів продуктів згоряння при α =1 

 

  кмоль
OH

LM T

a
,

324
012 


  (2.22) 

Кількість, кмоль, продуктів згоряння газоподібного палива 

ΣСn Н mОr 

 

кмольMMMMM NOOHCO ,
22222    (2.23) 

Кількість окремих складових, кмоль, при згорянні 1 кмоль 

газоподібного палива ΣСn Н mОr 

 

 ;
2  rmnCO OHCnM          ;

22 rmnOH OHC
m

M   (2.24) 

  ;121,0 02
LM O         

'

2079,0
2

NLMN    

де N2 - кількість атома азоту в газі, кмоль або м
3
 . 

Тоді для α > 1, враховуючи, що Σ Сn Н mОr+ N2 = 1, 

отримаємо  

  ,,11
24

012 кмольLOHC
rm

M rmn 












  (2.25) 

 для α = 1 

  ,,79,0
2

2012 кмольNLOHC
m

nM rmn 









    (2.26) 

Склад і кількість продуктів згоряння при α < 1 (неповне 

згоряння рідкого палива) 
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кмольL
HC

MMMMMM NHOHCOCO ,79,0
212

02 2222
       (2.27) 

Кількість кожного компонента, кмоль 

0
1

1
42,0

122
L

K

C
MCO







; 0

1

1
42,0 L

K
MCO







 

0
1

1
42,0

2
L

K
KM H







; 0

1

1
42,0

22
L

K
K

H
M OH







              (2.28) 

079,0
2

LM N   

де К - відношення числа молей водню і окису вуглецю, 

тобто. К = МН2 / МСО і є функцією відносини Н/С (складу палива). 

При Н/С = 0,17...0,19, К = 0,45...0,50; при Н/С = 0,13,  

К = 0,30. 

Зміна кількості, кмоль, газу при згорянні визначається як 

різниця: 

 

12 MMM                                    (2.30) 

 

Для двигунів із запалюванням від стискання (α >1) 

 

     32/4/ OHM                                   (2.31) 

 

Для двигунів з зовнішнім сумішоутворенням α < 1 

(неповне згоряння) 

 

      
T

OH
M




1
121,0

324
                  (2.32) 

Зміна об’єму при згорянні 1 кмоль (або 1м
3
 ) 

газоподібного палива 

 

         rmn OHC
rm

M  







 1

24
               (2.33) 

 

Якщо у з’єднанні виду Σ Сn Н mОr кількість атомів водню 

m < (4-2r), то зміна об’єму ΔМ негативно, тобто об’єм робочого тіла 

в результаті згоряння зменшиться. При m > (4 – 2r) значення ΔМ 

позитивно, тобто об’єм робочого тіла зростає. 
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Коефіцієнт молекулярної зміни свіжої суміші 

(теоретичний коефіцієнт) – μ0 

 

              
11

2
0 1

M

M

M

M 
                 (2.34) 

Коефіцієнт молекулярного вимірювання робочої суміші 

(дійсний коефіцієнт) – μ 

 

      

r

r

r

r

C

Z

MM

MM

M

M
















1

0

1

2                   (2.35) 

 

де Мz = М2 + Мr - число молей газів після згоряння в точці 

Z; Мс; = М1 + Мr - число молей газів в кінці стиску до згоряння в 

точці С. Значення μ залежно від α перебувають у таких межах: 

для чотиритактних бензинових двигунів μ = 1,02...1,12; 

для чотиритактних дизелів μ = 1,01...1,05; 

для дизелів з газоподібним двигуном μ = 0,92...0,98. 

Середня мольна теплоємність тс продуктів згоряння. Для 

розрахунків робочих процесів двигунів зазвичай користуються 

середніми мольними теплоємкостями при постійному об’ємі mcv  і 

при постійному тиску mcp . 

Тоді mc’’v продуктів згоряння при V = сonst. 

 


 


ni

i

ViiV
градкмоль

кДж
mcrmc

1

'' ,  

де ri - об’ємна частка кожного газу, що входить до складу 

продуктів згоряння, визначається за формулою ri = Мi/М2, при 

цьому Σ ri = 1. 

При неповному згорянні палива (α <1) продукти згоряння 

складаються із суміші вуглекислого газу CO2 , окису вуглецю, СО, 

водяної пари Н2О, вільного водню Н2 і азоту N2 .  

При цьому 

 
22222222

2

'' 1
VNNVHHOVHOHVCOCOVCOCOV mcMmcMmcMmcMmcM

M
mc     (2.36) 

При повному згорянні палива (α ≥1) продукти згоряння 

полягають із суміші вуглекислого газу, водяної пари, азоту, а при α 

> 1 і кисню. При цьому 
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 
22222222

2

'' 1
VOOVNNOVHOHVCOCOVZ mcMmcMmcMmcM

M
mc    (2.37) 

 

Для визначення середніх мольних теплоємність окремих 

газів в залежності від температури використовують або емпіричні 

формули у вигляді mcv = а + b Т, або довідкові таблиці або графіки [K]. 

Для теплоємності продуктів згоряння в залежності від α  

можуть бути використані наступні співвідношення:









 градкмоль

кДж :для 

бензинових двигунів (0,7 < а < 1,25) 

 

ZZZZ TTba 3"

V 10)38,155,1()6,242,18(mc
Z

       (2.38) 

 

для дизелів (α ≥1) 

 

ZT3"

V 10
38,1

55,1
92,0

1,20mc
Z





















     (2.39) 

 

Середня теплоємність продуктів згоряння при постійному 

тиску визначається в залежності : 









 градкмоль

кДж : 

 

314,8"" 
ZZ VP mcmc           (2.40) 

 

Теплоємність продуктів згоряння газових двигунів тс в залежності 

від α може бути визначена за формулою для бензинових двигунів. 

Максимальна температура газів в процесі згоряння Тz (К) 

визначається з рівнянь згоряння: для дизелів 

 

    ZVCV

r

U TmcTmc
M

H
ZC




314,8314,8
)1(

"'

1





 (2.41) 

 

 
  ZVCV

r

UU TmcTmc
M

HH
C




 "'

1 1





   (2.42) 

 

для газових двигунів 



24 

  ZVCV

r

U TmcTmc
M

H
C




"'

1 1

4,22





       (2.43) 

 

де ξ - коефіцієнт використання теплоти на ділянці 

видимого згоряння робочої суміші; λ - ступінь підвищення тиску в 

дизелі (зазвичай задається); Нu − нижча теплота згоряння 

автотранспортних палив кДж/або кДж/м
3
 ; ΔНu - втрата частини 

теплоти згоряння з-за хімічної неповноти згоряння палива при α < 1 

 

  









кг

кДж
LHU ,1119950 0       (2.44) 

де L0 - теоретично необхідна кількість повітря в кіломолях 

для згоряння 1 кг палива. 

У рівняння згоряння входять дві невідомі величини: 

максимальна температура згоряння Тz і теплоємність продуктів 

згоряння mc при цій же температурі. При підстановці в рівняння 

згоряння виразів для середніх молярних теплоємність продуктів 

згоряння отримуємо рівняння другого порядку щодо Тz: 

 

02  CBTAT ZZ  

 

де А, В, С - відомі коефіцієнти, 

звідки  

 

A

ACBB
TZ

2

42 
  

 

Тиск газів в кінці згоряння, МПа.  

Бензинові двигуни 

 

C

Z
CZ

T

T
PP         (2.45) 

дизелі 

CZ PP         (2.46) 
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Значення температури і тиску в кінці згоряння при роботі з 

повним навантаженням: 

для бензинових двигунів                        Тz = 2400 ... 2900 К; 

                                                    рz = 3,5 ...7,5 МПа, 

дійсний тиск                                              рzд = 0,85; рz = 3,0...6,5 МПа; 

для дизелів                                                Тz = 1800 ... 2300 К, 

                                                     рz = = 5,0...12,0 МПа; 

для газових двигунів                                Тz = 2200 ... 2500 К, 

                                                     рz = 3,0 ... 5,0 Мпа; 

дійсний тиск                                               рzд= 2,5 ... 4,5 МПа. 

Ступінь попереднього розширення: 

 

C

Z

C

Z

T

T

V

V





                    (2.47) 

Для автотракторних дизелів ρ = 1,2...2,4, а для бензинових 

і газових двигунів ρ = 1. 

Ступінь підвищення тиску при згорянні (бензинові 

двигуни) 

 

C

Z

T

T
                                 (2.48) 

 

Для бензинових двигунів λ = 3.. .4, для газових λ = 3... 5. 

 

2.4. Процеси розширення і випуску 

 

Тиск та температура газів в кінці розширення 

визначаються за формулами політропного процесу:  

для дизельних двигунів 

 ;
2n

Z
b

p
p


       

12


n

Z
b

T
T


 (2.49) 

для бензинових двигунів 

 ;
2n

Z
b

p
p


       

12


n

Z
b

T
T


 (2.50) 
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де 



   ступінь подальшого розширення; n2 - показник 

політропи розширення. 

Середній показник n2 можна визначити за номограмою 

(рис.2.2) або за формулою, 













1

2

1

1
10046,07,23

314,8
1

nZT

n



     (2.51) 

 

де 



 

Z

a

V

V
 - ступінь подальшого розширення. 

Рівняння вирішується методом послідовних наближень з 

заданим ступенем точності (0,001). 

Визначення k2 за номограмами (рис. 2.2 та 2.3) 

проводиться наступним чином: за наявними значеннями ε (або δ 

для дизеля) і Тz визначають точку, якій відповідає значення k2 при  

α = 1. Для знаходження значення k2 при заданому α необхідно 

отриману точку перенести по горизонталі на вертикаль, відповідну 

α = 1 і далі паралельно допоміжним кривим до вертикалі, що 

відповідає заданому значенню α. 

Середні значення величини n2 для різних сучасних 

автотракторних двигунів змінюються в межах (для номінального 

навантаження): 

для бензинових двигунів   1,23.. .1,30; 

для дизелів     1,18...1,28; 

для газових двигунів   1,25...1,35. 
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Рис. 2.2. Номограма визначення показника адіабати 

розширення k2 для бензинових двигунів 
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Рис. 2.3. Номограма визначення показника адіабати 

розширення k2 для дизеля 

 

Значення тиску рb і температури Тb в кінці процесу 

розширення для сучасних автомобільних і тракторних двигунів 

лежать у межах (для номінального навантаження): 
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Тип двигуна                 рb, МПа                Тb, К 

бензиновий          0,35...0,60        1400...1700 

дизельний                   0,20...0,50        1000...1400 

Аналітичний розрахунок параметрів газу в процесі 

випуску значно ускладнений внаслідок складності взаємодії 

факторів, що визначають цей процес. У зв’язку з цим значення 

тиску і температури газів у кінці випуску (рr, Тr) при 

термодинамічному аналізі робочого циклу приймаються на підставі 

експериментальних досліджень процесу випуску реальних двигунів 

внутрішнього згоряння. 

Правильність раніше (при аналізі процесу впуску) 

зробленого вибору параметрів процесу випуску рr і Тr можна 

перевірити за формулою професора Є. К. Мазинга 

    
3 / rb

b
r

pp

T
T   (2.52)  

Значення температури в вихідних даних та отримане 

розрахунком за цією формулою не повинні відрізнятися більш ніж 

на 5 % , при більшій розбіжності тепловий розрахунок двигуна 

доводиться переробляти, задавшись температурою, середньої між 

згаданими. 

 

2.5. Індикаторні показники циклу 

 

Середній індикаторний тиск не скругленої (теоретичної) 

індикаторної діаграми - рінс, МПа: для дизелів 
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для бензинових двигунів (ρ =1, δ= ε) 
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Дійсний середній індикаторний тиск 

iПДiHCi ppp                               (2.55) 

де φпд - коефіцієнт повноти індикаторної діаграми: для бензинових 

двигунів φпд = 0,94...0,97; для дизелів  

φпд = 0,92...0,95; ΔРі − середній тиск насосних втрат на газообмін 
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МПаppp ari ,    (2.56) 

 

При проведенні розрахунків втрати на газообмін 

враховуються в роботі, що витрачається на механічні втрати. З цим 

приймають, що середня індикаторне тиск рі; відрізняється від рінс 

тільки на коефіцієнт повноти діаграми: 

 

МПаpp iHCПДi ,    (2.57) 

 

При роботі на повному навантаженні величина рі; (МПа) 

досягає:  

для чотиритактних бензинових двигунів           0,6...1,4; 

для чотиритактних дизелів без наддуву                    0,7...1,1; 

для чотиритактних дизелів з наддувом                     до 2,5. 

Індикаторний коефіцієнт корисної дії двигунів, що 

працюють на рідкому паливі. 
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де рі - виражено в МПа; l0 - теоретично необхідна кількість повітря 

для повного згоряння палива в кг/кг палив.; Нu - нижча теплота 

згоряння палива, МДж/кг; рк - щільність паливоповітряної суміші 

на впуску у двигун (для бензинових двигунів беруть свіжий заряд, 

як і для дизеля, що складається з повітря), кг/м ; рк ≈ 1,22 кг/м
3
  - 

щільність повітря при р0 і Т0 (p0 = 0,1 МПа і Т0 = 293 К). 

Індикаторний ККД для автотракторних двигунів, що 

працюють на газоподібному паливі 
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    (2.59) 

 

де М'1 = α1'0 - кількість горючої суміші, кмоль гор. см/кмоль. 

палив.; Тк - температура повітря за компресором (без нього Тк= 

Т0);К; рі і рк (p0) - у МПа; Н’u - в МДж/м
3
палив. 

У сучасних автотракторних двигунів, що працюють на 

номінальному режимі, величини індикаторного ККД і становить: 



31 

для бензинових двигунів   0,26...0,35; 

для дизелів      0,38...0,50; 

для газових двигунів    0,28...0,34. 

Індикаторна питома витрата палива для рідкого палива 

г/(кВт∙год) 
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для газового палива, м
3
 /(кВт год) 
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  (2.61) 

а питома витрата теплоти, МДж/(кВт · год) 
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Питомі витрати палива на номінальному режимі: 

для бензинових двигунів gi   235...320 г/(кВт∙ год); 

для дизелів gi                                170...230 г/(кВт ∙год); 

               для газових двигунів qi                10,5...13,5 МДж/(кВт ∙год). 

 

2.6. Ефективні показники двигуна 

 

Середній тиск механічних втрат, МПа, можна визначити 

за наступним емпіричним формулами у вигляді рm = a+b∙Сп ср: 

для бензинових двигунів з числом циліндрів до шести і 

відношенням S/D > 1 при повністю відкритій дроселі 

српМ Ср .0152,0049,0      (2.63) 

для бензинових двигунів з числом вісім циліндрів і 

відношенням S/D < 1 при повністю відкритому дроселі 

српМ Ср .0132,0039,0      (2.64) 

для чотиритактних дизелів з камерами нерозділеними 

српМ Ср .0118,0089,0      (2.65) 

для предкамерных дизелів 
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српМ Ср .0153,0103,0      (2.66) 

для дизелів з вихровими камерами 

српМ Ср .0135,0089,0      (2.67) 

Для аналогічних двигунів з наддувом 

  10
. 10 kСРПM pCbap      (2.68) 

де Сп ср − середня швидкість поршня, попередньо прийнята в межах 

6...15 м/с.; а, b - постійні коефіцієнти; рк - тиск наддуву,МПа. 

У сучасних автотракторних двигунів при частоті 

обертання колінчатого вала, що відповідає номінальній потужності 

двигуна середня швидкість поршня Сп ср (м/с) варіює в наступних 

розмірах:  

для бензинових і газових двигунів 

легкових автомобілів    12.. .15; 

для бензинових і газових двигунів 

вантажних автомобілів        9.12; 

для автомобільних дизелів      6,5.. .12; 

для тракторних дизелів      6.. .10.5. 

Значення середнього тиску механічних втрат вимірюються 

в таких межах: 

для бензинових двигунів  рм = 0,15...0,25 Мпа; 

для дизелів     рм = 0,2... 0,3 МПа. 

Середній ефективний тиск, МПа 

  Мів ррp     (2.69) 

 

Механічний ККД двигуна ŋм 
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Приблизні значення механічного ККД ŋм для різних 

двигунів на номінальному режимі роботи: 

чотиритактний бензиновий   0,7...0,90; 

чотиритактні дизелі без наддуву          0,7...0,82; 

чотиритактні дизелі з наддувом          0,8...0,9; 

чотиритактні газові            0,75...0,85. 

Ефективний ККД двигуна ŋе 

Mie        (2.71) 
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Ефективна питома витрата, г/(кВт∙год)  

а)для рідкого палива 
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б) для газоподібного палива - Vс, м
3
 /(кВт ∙ год) 
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питомі ефективні витрати теплоти, МДж/кВт год, на 

одиницю ефективної потужності 
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Для цих двигунів середні значення рс, gе, ŋе наведені в 

таблиці 2.3. 

 

Таблиця 2.3. 

Ефективні показники двигунів 

 
Тип двигуна ре, МПа е gе  (qе) 

Чотиритактний 

бензиновий 

0,6…1 0,25…0,33 250…325г/(кВт∙год) 

Чотиритактний 

дизель без наддуву 

з наддувом 

0,55…0,85 

 

0,7…2 

0,3…0,43 

 

0,37…0,45 

210…280 г/(кВт∙год) 

 

205…245 г/(кВт∙год) 

Чотиритактний 
газовий 

0,5…0,75 0,23…0,28 12…17 
МДж/(кВт∙год) 

 

2.7. Основні розміри циліндра двигуна 

 

За заданим значенням ефективної потужності Ре, частоти 

обертання колінчатого вала n, тактності двигуна τ і розрахунковим 

значенням рс визначається робочий об’єм всіх циліндрів (літраж 

двигуна) Vл., л 
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np
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   (2.75) 

де τ - коефіцієнт тактності (τ = 4 - для чотиритактних двигунів, τ = 2 

- для двотактних двигунів). 
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Після визначення Vh, розраховуються з урахуванням 

попередньо прийнятого значення параметра m = S/D, діаметр 

циліндра D(мм) і ходу поршня S(мм): 
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   (2.77) 

DmS      (2.78) 

Отримані значення D і S округляють до цілих чисел, нуля 

або п’яти. 

Величина діаметра D(мм) циліндра сучасних двигунів 

автотранспортних змінюється у таких межах: 

для бензинових і газових двигунів 

легкових автомобілів                           60…100; 

для бензинових і газових двигунів 

вантажних автомобілів                        70…110; 

для автомобільних дизелів                   80…130; 

для тракторних дизелів                        70…150. 

Збільшення діаметра циліндра у двигуна з іскровим 

запалюванням при даному октановому числі палива веде до 

зниження ступеня стискання а для забезпечення бездетонаційної 

роботи, у дизельного двигуна при цьому цетановому числі палива - 

до погіршення сумішоутворення. 

За остаточно прийнятим значень D і S визначають основні 

параметри і показники двигуна: 

літраж двигуна, л. 
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    (2.79) 

ефективну потужність, кВт 
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30
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ефективний крутний момент, Н∙м 
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годинна витрата палива, кг/год 

 

eeT gNG      (2.82) 

середню швидкість поршня, м/с 
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При розбіжності між раніше прийнятої величиною Спср і 

отриманої за формулою (2.83) більше 3-4% необхідно перерахувати 

ефективні параметри двигуна. 

 

2.8. Показники напруженості двигуна 

 

Літрова потужність двигуна, кВт/л 

 

 

h

e
Л

Vi

P
P


'     (2.84) 

 

Значення літрової потужності знаходиться в межах: 

для бензинових двигунів             Рл = 20 ... 40 кВт/л; 

для дизелів                                        Рл = 10 ... 20 кВт/л. 

Питома поршнева потужність, кВт/дм
2 
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де D - діаметр поршня, дм. 
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Значення питомої поршневий потужності знаходяться в 

межах: 

для бензинових двигунів              Рn = 15 ... 35 кВт/дм ; 

для дизелів                                            Рn = 15 ... 25 кВт/дм . 

Важливими питомими показниками двигуна є питома маса 

в кілограмах на 1 кВт потужності і літрова маса в кілограмах на  

1 літр робочого об’єму циліндра. 

Питома маса кг/кВт 

e

C
N

N

G
g      (2.86) 

Літрова маса кг/л, 

h

C

V

G
g '     (2.87) 

де Gс - суха маса двигуна, кг. 

Приблизні значення питомої і літрової мас лежать в 

межах: 

для бензинових двигунів              gN = 1,6 ... 6,0 кг/кВт; 

                                                               gN = 75 ... 150 кг/л, 

для дизелів                                            gN = 4,0...10 кг/кВт; 

                                                               gл = 100...200 кг/л.  

За результатами теплового розрахунку проводиться 

техніко-економічний аналіз отриманих основних показників і 

параметрів, для чого проводяться: 

1) співставлення величини ре у проектованого двигуна з 

величинами ре у прототипу і однотипних двигунів (за 

літературними даними); 

2) аналогічне зіставлення gе і ŋе; 

3) аналогічне зіставлення величини максимального тиску 

рz. 

Аналіз повинен закінчуватися висновками про переваги і 

недоліки 

проектованого двигуна. 

 

2.9. Побудова індикаторної діаграми 

 

За результатами теплового розрахунку необхідно 

побудувати індикаторну діаграму циклу на аркуші міліметрової 

паперу формату А4. 
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Побудова індикаторної діаграми чотиритактного 

двигуна з іскровим запалюванням (рис.2.4.а) проводиться таким 

чином. В координатах р-V по осі абсцис (вісь V) відкладається 

об’єм камери стискання Vс, масштабне значення якого зазвичай 

знаходиться в межах 15 ... 20 мм. Тоді повний об’єм циліндра на 

кресленні буде 

 

ca V  V   або hca V  V  V  , 

 

де Vh (ε-Vс), мм - робочий об’єм. 

Значення величини Vа також відкладається від початку 

координат. Через кінці відрізків Vс і Vа проводять вертикальні лінії, 

що характеризують верхню мертву точку (ВМТ) і нижню мертву-

точку (НМТ) 

Для отримання нормальної конфігурації індикаторної 

діаграми рекомендується приймати масштаби діаграми з таким 

розрахунком, щоб відношення висоти діаграми до її ширини було 

близько до 1,5. Тоді масштаб тисків у вищевказаному значенні 

зазвичай вибирається в межах mр = 0,02...0.04 МПа/мм. 

Відповідно до прийнятої величиною mр розмічається 

шкала тиску по осі ординат і на лініях ВМТ і НМТ наносяться 

основні точки індикаторної діаграми r, а, c, z, b, положення яких 

відповідає величин тиску рr, ра, рс, рz, рb (див. тепловий розрахунок). 

Крім цього наноситься лінія атмосферного тиску р0. 

Так як при рекомендованих значеннях mр величини ра, рb і 

рr графічно дуже близькі один до одного, то допускається умовно 

відкладати на діаграмі значення ра і рr на 1,5 1,0. мм відповідно 

вище і нижче лінії атмосферного тиску р0. 

Після цього проводиться побудова ліній політропи 

стискання і розширення. Для побудови лінії політропи стискання 

попередньо вибирається кілька проміжних точок, розташованих на 

осі абсцис між об’ємами Vа і Vс зі значеннями V1 = 1,2 Vс; V2 = 1,5 

Vс; V3 = 2 Vс і т.д. Рекомендується приймати 6-8 проміжних точок. 

Через кінці цих отриманих точок, проводяться вгору тонкі 

вертикальні лінії, на яких відкладаються значення тиску рх1, рх2, рх3 

і т.д. Ці значення визначаються з рівняння політропи стискання, в 

якому відношення Vа / Vi; змінюється в межах від 1 до ε, тобто рх1 = 

ра(Vа / V1)
n1

; рх2 = ра(Vа / V2)
n1

; рх3 = ра(Vа / V3)
n1

 і т.д. 
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Отримані точки, а також точки а і з’єднуються з плавною 

лінією. 

Для побудови політропи розширення визначаються тиску 

при тих же проміжних об’ємах V1, V2 ,V3 і т.д., що знаходяться з 

рівняння політропи розширення: 

рo1 = рb (Vа / V1)
n2

; рo2 = рb (Vа / V2)
n2

; рo3 = рb (Vа / V3)
n2 

і т.д. 

Значення тиску відомості, ру1 ,ру2, ру3 і т.д. відкладаються 

на відповідних вертикальних лініях. Отримані точки, а також точки 

z i b з’єднуються лекальною кривою. 

Теоретична (нескруглена) індикаторна діаграма (rасzbr) 

потім округлюється в точках c, z, b. Положення точки С
1
 

визначають кутом випередження запалювання, а положення точки 

С
" 
орієнтовно може бути знайдене з виразу 

Рс" = (1,15...1,25)рс. 

Дійсний тиск наприкінці видимого згоряння 

рz′ = 0,85рz . 

Положення точки z′ повинно бути зміщений праворуч від 

лінії (ВМТ) на 10...15% обертання колінчатого валу. Точка b
1
 

повинна відповідати моменту відкриття випускного клапана. Точка 

b
11

 зазвичай розташовується на половині відстані між точками а і b. 

Потім проводять лінію атмосферного тиску (p0) , лінію впуску rа і 

лінію випуску b1r. 

Індикаторна діаграма циклу дизеля (рис.2.4.б) будується 

аналогічно діаграмі бензинового двигуна, за винятком таких 

відмінностей: 

1) масштабне значення об’єму Vc приймається рівним  

Vc = 10 мм; 

2) масштаб тиску вибирається в межах mр = 0,03.. 0,05 . 

МПа/мм; 

3) дійсний максимальний тиск циклу рz′ = рz, 

4) лінія політропи розширення будується не з точки z′, а з 

точки z. 
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Рис. 2.4 Індикаторна діаграма чотиритактного двигуна: 

а – двигун з іскровим запалюванням; б – дизель; r′ - початок 

відкриття впускного клапана; а′′- кінець закриття впускного 

клапана; b′ - початок відкриття випускного клапана; а′ - кінець 

закриття випускного клапана. 

 

Положення точки z на індикаторної діаграмі визначається 

ступенем попереднього розширення ρ: 

Vz = ρVс. 

Далі перебувають об’єми в проміжні точки лінії 

розширення: 

V1 = 1,2Vz ; V2 = 1,5Vz; V3 = 2 Vz і т.д. 

Тиск для цих об’ємів знаходять також з рівняння 

політропи розширення:  

Рb1 = рb (Vа / V1)
n2

; рb2 = рb (Vа / V2)
n2

; рb3 = рb (Vа / V3)
n2 

і т.д. 

При цьому відношення Vа / V1 змінюється в межах від 1 до 

5, де 5 - ступінь подальшого розширення. 

Подальша побудова аналогічно побудові індикаторної 

діаграми для бензинових двигунів. Теоретична (нескруглена) 

індикаторна діаграма дизеля скругляється в точках с, z’, z і b. Лінію 

Ъ’ Ъ у дизелів скругляють поблизу точки Z. 

У двигунів з наддувом лінія випуску може проходити як 

вище, так і нижче лінії впуску, і може в значній частині збігатися з 

лінією впуску. 
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2.10. Тепловий баланс двигуна 

 

Тепловий баланс оцінює розподіл тепла, що внесене в 

двигун паливом, що йде на корисну роботу і на втрати. Точне 

визначення окремих статей теплового балансу може бути виконано 

на підставі лабораторних досліджень. Однак орієнтовно вони 

можуть бути визначені на підставі теоретичних розрахунків. 

Тепловий баланс підраховують в абсолютних одиницях 

теплоти за одну годину роботи двигуна або за час витрачання 1 кг 

або 1 м
3
 палива. 

У загальному вигляді рівняння зовнішнього теплового 

балансу в абсолютних одиницях можна представити так: 

 

ОСТMСНОГОХЛeo QQQQQQQ  .   (2.88) 

 

де Qо - теплота згоряння витраченого палива; Qc - теплота, 

еквівалентна ефективній роботі двигуна; Qохл - теплота, що 

відводиться від двигуна охолоджуючої середовищем (рідиною або 

газом); Qог - теплота, що відводиться відпрацьованими газами; Qн.с - 

теплота, не що виділилася при згорянні палива з-за неповноти 

згоряння; Qм - теплота, що відводиться мастилом (цей член 

теплового балансу виділяється зазвичай при наявності на двигуні 

автономного теплообмінника для охолодження мастила, в 

більшості випадків Qм включається в залишковий член теплового 

балансу); Qост - теплоту, що виділяється в результаті променистого і 

конвективного теплообмiну. 

Величину кожної складової теплового балансу визначають 

в кДж/год або у відсотках до всієї кількості підведеною теплоти. 

Теплоту згоряння витраченого палива (розташовану 

теплоту) визначають за нижчою теплоти згоряння палива Нu 

(кДж/кг) або Н’u (кДж/м
3
) і часовій витраті рідкого палива Gт 

(кг/год) або газоподібного палива VТ (м
3
/год): 

 

uTo HGQ  ; або uTo HVQ ' , кДж/год                    (2.89) 

 

Теплота, еквівалентна ефективній роботі двигуна 

(кДж/год) 
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               eИTe HGQ      (2.90) 

 

де ŋе - ефективний ККД. 

Теплоту, передану охолоджуючому середовищу 

визначають за емпіричним формулами (кДж/год): 

для бензинового двигуна: 

 

    UUU

mm

ОХЛ HHHnDiCQ   /21
  (2.91) 

 

для дизеля: 

 

 /16,3 21   mm

ОХЛ niDCQ     (2.92) 

 

де С - коефіцієнт пропорційності (для чотиритактних 

двигунів С= 0,45.. .0,53); і - число циліндрів; D - діаметр циліндра, 

см; m - показник ступеня (для чотиритактних двигунів m = 

(0,6...0,7); n - частота обертання колінчатого вала, хв
-1

; ΔHu - втрата 

частини теплоти згоряння з-за хімічної неповноти згоряння палива 

при α < 1; 

  кгкДжHU /,1119950 0     (2.93) 

 

При повітряному охолодженні (кДж/год) 

 

uTПОВІТОХЛ HGqQ      (2.94) 

 

де qповіт - коефіцієнт, який визначає частку теплоти, що 

передається поверхнею оребріння; qповіт = 0,28...0,33 - для 

бензинових двигунів; qповіт = 0,25.0,3 - для дизелів. 

Теплоту, віднесену відпрацьованими газами, наближено 

визначають як різницю ентальпії газу у випускному трубопроводі і 

ентальпії поступаючого повітря у двигун. 

Для двигунів, що працюють на рідкому паливі 

 

 012 ''" TmcMTmcMGQ prpTОГ     (2.95) 

 

де mc′′р, mс′р - мольні теплоємності при постійному тиску 

відповідно продуктів згоряння при температурі Т′r і свіжого заряду 
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при температурі Т0 , кДж/(кмоль∙К); Т′r  - температура газів, що 

відробили за випускним трубопроводом (турбокомпресором), К. Її 

величина береться за експериментальними даними, при відсутності 

таких, обчислюється за формулою: Т′r = Тr - (70...100),  

Тr - температура залишкових газів в кінці процесу випуску, К;  

Т0 - температура свіжого заряду при вступі його у впускний 

патрубок компресора або при відсутності наддування у впускний 

патрубок двигуна, К. 

Для газових двигунів 

 

 012 ''"
4,22

TmcMTmcM
V

Q prp
T

ОГ    (2.96)  

Теплота, втрачена через хімічну неповноту згоряння 

палива (для бензинових двигунів α < 1) 

 

TuСН GHQ .     (2.97) 

 

де ΔHu = 119950(1 - α)L0 кДж/кг. 

При α > 1 ця втрата незначна і включається в залишковий 

член балансу. 

Теплота, що відводиться маслом 

 

  МВЫХМBXMMM сTTGQ  ..    (2.98) 

 

де Gм - кількість масла , що проходить через охолоджувач, 

кг/год; Тм. вх, Тм.вих -температура вхідного в охолоджувач і виходить 

із нього масла, К; см - теплоємність масла, кДж/(кг∙К). 

У більшості випадків Qм включають в залишковий член 

теплового балансу Qост. Залишковий член теплового балансу 

визначають як різниця між підведеною теплотою і сумою 

вимірюваних складових теплового балансу: 

)Q  Q Q  Q  (Q-Q  Q н.согмохлеоост     (2.99) 

Тепловий баланс у відсотках до всієї кількості теплоти 

підведеної теплоти 

 

%100.  остмсногохле qqqqqq    (2.100) 
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де     

o

e
e

Q

Q
q

100
 ; 

o

охл
охл

Q

Q
q

100
 ; 

o

ог
ог

Q

Q
q

100
 ; 

o

сн
сн

Q

Q
q

100.
.


 ; 

o

м
м

Q

Q
q

100
 ; 

o

ост
ост

Q

Q
q

100
 . 

Середні значення окремих складових зовнішнього 

теплового балансу, віднесені до теплоти, введеної з паливом при 

роботі двигуна на номінальному режимі наведено у таблиці 2.3. 

 

Таблиця 2.4. 

Приблизні значення окремих складових зовнішнього 

теплового балансу (у відсотках) 

 
Двигуни qe qохл qог qн.с qост 

Бензинові 22…30 20…35 30…55 0…45 3…10 

Газові 25…32 15…30 30…45 0…5 4…10 

Дизелі без наддуву 29…42 20…35 25…40 0…5 2…7 

Комбіновані з 

наддувом: 

Помірним 

Високим 

 

 

35…45 

40…48 

 

 

10…25 

10…18 

 

 

25…45 

20…40 

 

 

0…5 

0…7 

 

 

2…7 

2…5 
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3. ПРИКЛАД ТЕПЛОВОГО РОЗРАХУНКУ 

ДИЗЕЛЬНОГО ДВИГУНА 

 

Завданням теплового розрахунку двигуна являється 

визначення основних показників його робочого процесу. На основі 

теплового розрахунку з достатньою для практики точністю можна 

визначити температуру газів, а також максимальний і змінний тиск 

їх в циліндрі в залежності від руху поршня, необхідні для 

розрахунку деталей двигуна на стійкість, жорсткість і 

зносостійкість. За даними теплового розрахунку будують 

індикаторну діаграму, підраховують середній індикаторний тиск і 

по заданій потужності визначають число і розміри циліндрів для 

двигуна, що знову проектується. Тепловий розрахунок проводять 

для режиму роботи двигуна, що відповідає максимальній 

потужності при нормальному числі обертів. При інших режимах 

роботи двигуна, що відповідає частковому навантаженню (коли 

момент, який розвиває двигун, менше чи більше його моменту при 

розрахунковій потужності), будуть змінюватися коефіцієнт 

надлишку повітря, степінь попереднього розширення, степінь 

підвищення тиску та інші показники. Точність теплового двигуна в 

основному залежить від правильного вибору вихідних параметрів і 

коефіцієнтів, призначаємих по даним дослідів аналогічних 

виконаних конструкцій двигуна. Кінцеві показники робочого 

процесу нового двигуна виявляються при дослідженні 

досліджуваного зразка. Чим більше при тепловому розрахунку 

використовуються фактичні дані дослідів, тим ближче будуть 

результати першого дослідного двигуна до розрахункових даних. 
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Задача 

Потужність дизеля з вихровою камерою Ne = 70 к. с. при  

n = 1400 об/хв. Число циліндрів і = 4; дизельне паливо має такий 

склад: С = 0,86; Н = 0,13; Ом = 0,01; нижча теплотворність палива 

Н и = 10000 ккал/кг. 

На основі даних випробування сучасних дизелів 

аналогічного типу приймаємо наступні параметри для розрахунку: ε 

= 17; α = 1,35; р0 = 1,033 кг/см
2
 ; Τ0 = 288

0
 абс.; ра = 0,85 кг/см

2
; рr 

= 1.15 кг/см
2
; ΔТ = 15

о
; Тr = 750

о
 абс.; λ = 1,6; ξ= 0,75. 

Провести тепловий розрахунок та побудувати індикаторну 

діаграму даного двигуна. 

РОЗРАХУНОК 

ВПУСК 

 Коефіцієнт залишкових газів 

035.0
15.185.017

15.1

750

15288T0 












ra

r

r pp

p

T

T


  

Температура заряду в кінці впуску (в началі стиску) 

абс
TTT

T r
a 









 317

035.01

750035.015288

1

0




 

Коефіцієнт наповнення 

   
77,0

035,01317

288

033,1

85,0

117

17

11

0

0



















a

a

T

T

p

p
 

 

 

 

СТИСК. 

Середній показник політропи стиску визначаємо за 

формулою проф. В.А. Петрова: 34.1
1400

100
41.11 n   

Тиск в кінці стиску 
234,1 /381785,01 смкгpp

n

ac    

Температура в кінці стиску 

.832=17317Т=Т 1.0-1.341n

ac
1 абс
  

 559273832273cc Tt  
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ЗГОРЯННЯ. 

Теоретично необхідна кількість повітря для згоряння 1кг 

палива: 

моля
OHC

L m 495.0
32

01.0

4

13.0

12

86.0

21.0

1

3241221.0

1
0 

















  

Дійсно підведена кількість повітря на 1 кг палива 

(кількість свіжого заряду): 

моляLM 668.0495.035.101   

 

СКЛАД ПРОДУКТІВ ЗГОРЯННЯ. 

Кількість молей СО2 

моля
C

MCO 0716.0
12

86.0

122
  

Кількість молей Н2О 

моля
H

M OH 065.0
2

13.0

22
  

 

Кількість молей азоту 

моляLM N 528.0495.035.179.079.0 02
   

Кількість молей вільного кисню 

    моляLM O 036.0135.1495.021.0121.0 02
   

Загальна кількість продуктів згоряння 
моляMMMMM ONOHCO 701.0036.0528.0065.00716.0

22222 

 

Для перевірки використовуємо формулу 

моля
OH

LM m 701.0
32

01.0

4

13.0
495.035.1

324
02   

 

Хімічний коефіцієнт молекулярної зміни 

05.1
668.0

701.0

1

2
0 

M

M
  

 

Дійсний коефіцієнт молекулярної зміни 
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048,1
035,01

035,005,1

1

0 













  

Температуру газів в кінці згоряння знаходимо, 

використовуючи рівняння згоряння. В загальному об’ємі газів  

(М1 + Мr), які знаходяться в циліндрі в кінці такту стиску, 

залишкові гази Мr складають незначну частку, отже середню 

мольну теплоємкість mc′ν приймаємо рівний теплоємкості повітря. З 

таблиць, складених за дослідними даними, знаходимо, що для 

повітря при температурі t = 559°
 
C mcp = 7.253 ккал/моль град. 

Знаючи, що mc′p = mcν +1,985 знаходимо 

градммольккалcmcm p  /255,5985,1235,7985,1

 

Підставимо відомі числові величини у рівняння згоряння, 

 
    zvzcvc

r

u TmcTmc
M

H
314,8314,8

1

"'

1








 

Отримаємо: 

zptcm 





1,048

1,048)-273(1,61,985+5591,61,985+5595,25

80,035)0,66+1,048(1

100000,75

 

Звідки знаходимо, що  

мольккалtcm zp /15600  

Визначаємо значення середньої мольної теплоємності pcm   

продуктів згоряння як газової суміші, складених з об’ємних 

часток
2

2

2 M

M
r

CO

CO    вуглекислого газу 
2

2

2 M

M
r

OH

OH   парів води 

2

2

2 M

M
r

N

N   азоту 
2

2

2 M

M
r

O

O   вільного кисню. 

Використовуючи формулу для визначення теплоємкості 

суміші: 

         
22222222 OpONpNOHpOHCOpCOcnp mcrmcrmcrmcrmc 


 

де об’ємна частка r газів в суміші і середні мольні 

теплоємкості pmc   складових газів беремо по дослідним даним 

(прямолінійна залежність). За цими даними для температури від 

1501°
 
до 3000°

 
маємо: 
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для СО2  

  tmc
COp 00076,0505,11

2

 ; 

для H2O 

  tmc
OHp 00093,0485,8

2

 ; 

для N2  

  tmc
Np 00034,0345,7

2

 ; 

для O2  

  tmc
Op 000372,0631,7

2

 ; 

Тоді середня мольна теплоємкість продуктів згоряння при 

постійному тиску 

   

   

t

tt

ttcm p

00044.0894.7

000372.0631.7
701.0

036.0
00034.0345.7

701.0

528.0

00093.0485.8
701.0

065.0
00076.0505.11

701.0

0716.0







 

 Підставляємо отримані дані pcm   в рівняння (43) і 

розв’язуємо його відносно t2耀: 

CtZ 



 1770

00044,02

1560000044,04894,7894,7 2

 

абсtT ZZ  20432731770273  

Тиск газів в циліндрі в кінці згоряння 
2/616.138 смкгpp CZ    

 

РОЗШИРЕННЯ 

Степінь попереднього розширення 

61.1
832

2043

6.1

048.1


CT

T




  

Степінь послідующого розширення 

55,10
61,1

17





  

Середній показник політропи розширення n2 =1,2. 

Тиск газів в циліндрі в кінці розширення 
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2

2,1
/6,4

55,10

61
2

смкг
p

p
n

Z
b 


 

Температура газів в кінці розширення 

абс
T

T
n

Z
b 


1280

55,10

2043
12,112

 

CTt bb  10072731280273
 

 

СЕРЕДНІЙ ІНДИКАТОРНИЙ ТИСК. 

Середній теоретичний індикаторний тиск знаходимо із 

формули (31), підставляючи в неї раніше знайдені числові 

значення: 

  


































 1

1

1

2

'

12

1 1
11

11
1

1
1

1 nn

n

ai
nn

pp








 

  2

134,112,1
/45,9

17

1
1

134,1

1

55,10

1
1

12,1

61,16,1
61,16,1

117

38
смкгpi 








































 

Середній дійсний індикаторний тиск по округленій 

індикаторній діаграмі (приймаємо φn=0.93) 
2/8,845,993,0 смкгpp ini    

Прийнявши ηм = 0,72 знайдемо 
2/3,68,872,0 смкгpp iмe   

Основні розміри двигуна. Робочий об’єм двигуна 

315.7
14003.6

90070900
дм

np

N
V

e

e
Л 







  

Приймаємо відношення 2,1
D

S
 тоді діаметр циліндра 

дм

D

S
i

V
D Л 24.1

2.1785.04

15.7

785.0

3

3







  

Остаточно приймаємо D = 1.25 дм, S = 1.5 дм, отже 

робочий об’єм двигуна 

3
22

35.75.1
4

25.114.3
4

4
дмS

D
iVЛ 





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Середній ефективний тиск при D = 1.25 дм і S = 1.5 дм; 

3/15,6
140035,7

90070900
смкг

nV

N
p

Л

e
e 







  

Індикаторні і ефективні показники двигуна.  

 Індикаторна потужність 

..5,97
72,0

70
ск

N
N

м

e
i 


 

 

Індикаторний ККД. 

436,0
033,177,010000

2888,8495,035,1
985,1985,1

0

00 





pH

TpL

Vu

i
i




  

Ефективний ККД 314,072,0436,0  ìie   

Індикаторна питома витрата палива 

145.0
436,010000

632632





iu

i
H

g


кг/л.с.ч або 145г/к.с.ч 

Ефективна питома витрата палива 

201.0
314,010000

632632





eu

e
H

g


 кг/л.с.ч або 201г/к.с.ч 

Витрата палива за годину 

годкгNgG eeT /07,1470201,0   

Літрова потужність двигуна 

./..53,9
35,7

70
лск

V

N
N

Л

e
Л   

Середня швидкість поршня 

см
Sn

ср /7
30

140015,0

30



  
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4. ВАРІАНТИ ІНДИВІДУАЛЬНИХ ЗАВДАНЬ ДО 

ВИКОНАННЯ ТЕПЛОВОГО РОЗРАХУНКУ ДВИГУНА 

№ Ne п, і ε α ξ 

п/п к.с. об/хв     

1. 50 1500 2 16 1,3 0,65 

2. 60 2000 4 17 1,4 0,7 

3. 70 2500 6 18 1,5 0,75 

4. 80 3000 8 19 1,6 0,8 

5. 90 1500 2 20 1,7 0,85 

6. 100 2000 4 16 1,3 0,65 

7. 110 2500 6 17 1,4 0,7 

8. 120 3000 8 18 1,5 0,75 

9. 130 1500 2 19 1,6 0,8 

10. 140 2000 4 20 1,7 0,85 

11. 150, 2500 6 16 1,3 0,65 

12. 160 3000 8 17 1,4 0,7 

13. 170 1500 2 18 1,5 0,75 

14. 180 2000 4 19 1,6 0,8 

15. 190 2500 6 20 1,7 0,85 

16. 200 3000 8 16 1,3 0,65 

17. 80 1500 2 17 1,4 0,7 

18. 90 2000 4 18 1,5 0,75 

19. 100 2500 6 19 1,6 0,8 

20. 110 3000 8 20 1,7 0,85 

21. 120 1500 2 16 1,3 0,65 

22. 130 2000 4 17 1,4 0,7 

23. 140 2500 6 18 1,5 0,75 

24. 150 3000 8 19 1,6 0,8 

25. 160 1500 2 20 1,7 0,85 

26. 170 2000 4 16 1,3 0,65 

27. 180 2500 6 17 1,4 0,7 

28. 190 3000 8 18 1,5 0,75 

29. 200 1500 2 19 1,6 0,8 

30. 210 2000 4 20 1,7 0,85 
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o 

ПРИЙНЯТІ УМОВНІ ПОЗНАЧЕННЯ 

 
D − діаметр циліндра двигуна, мм

2;
 

i − число циліндрів двигуна; 

Fп − площа поршня, мм
2
; 

Gв − витрата повітря в двигуні, кг/с;  

Gт − витрата палива в двигуні, кг/с; 

Gс − суха маса двигуна, кг; 

gi − питома індикаторна витрата палива, г/ (кВт год); 

gе − питома ефективна витрата палива, г/ (кВт год);  

Ні − нижча теплота згоряння 1 кг рідкого палива, кДж; 

Lo − теоретично необхідна кількість повітря для згоряння 1 кг 

палива, кмоль; 

L'o − теоретично необхідна кількість повітря для згоряння 1 кг 

палива, кг; 

L
u
o − теоретично необхідна кількість повітря при температурі 

20°С й тиску 0,1 МПа / 760 мм рт.ст. / для згоряння 1 кг 

палива, м
3
; 

М1 − кількість свіжого заряду, що надійшов у циліндр, кМоль; 

М2 − загальна кількість продуктів згоряння, кМоль; 

ΔМ − зміна кількості речовини в процесі згоряння, кМоль; 

mт − молекулярна маса палива; 

Ni − індикаторна потужність двигуна, кВт; 

Nе − ефективна потужність двигуна, кВт; 

Nк − потужність споживана нагнітачем, кВт; 

k1  − показник адаібати стискання в двигуні; 

k2  − показник адаібати розширення в двигуні; 

n1 − показник політропи стискання в двигуні; 

n2 − показник політропи розширення в двигуні;  

nн − показник політропи стискання в нагнітачі; 

n − частота обертання колінчатого вала двигуна, хв
−1;

  

po − тиск навколишнього середовища, МПа; 

pa − тиск у циліндрі на початку стиску, МПа; 

pc − тиск у циліндрі наприкінці стиску, МПа; 

pz − тиск у циліндрі наприкінці згоряння, МПа; 

pв − тиск у циліндрі наприкінці розширення, МПа; 

pr − тиск залишкових газів, МПа; 

pk − тиск продувно-наддувного повітря після стиску в нагнітачі / 

перед попаданням в циліндр двигуна /, МПа; 
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p'i − середній індикаторний тиск, МПа; 

pi − дійсний середній індикаторний тиск, МПа; 

pe − середній ефективний тиск, МПа; 

Рл − питома літрова потужність двигуна; 

Рп − питома поршнева потужність двигуна; 

To − температура навколишнього середовища, К; 

Ta − температура в циліндрі на початку стиску, К; 

Tc − температура в циліндрі наприкінці стиску, К; 

Tz − температура в циліндрі наприкінці видимого згоряння, К; 

Tв − температура в циліндрі наприкінці розширення, К; 

Tr − температура випускних газів, К; 

Tk − температура продувно-наддувного повітря після стиску в 

нагнітачі / перед попаданням в циліндр двигуна /, К; 

ΔТ − температура підігріву заряду, К; 

Vh − робочий об’єм циліндра, дм
3
 (л); 

Vа − повний об’єм циліндра перед початком стиску, дм
3
; 

Vс − об’єм циліндра наприкінці стиску, дм
3
; 

Vв − об’єм циліндра наприкінці розширення в момент відкриття 

випускних клапанів, дм
3
; 

Vz − об’єм циліндра при максимальному згорянні, дм
3
; 

Vл − літраж двигуна, дорівнює сумі робочих об’ємів циліндрів 

двигуна, л;  

Qо − теплота згоряння витраченого палива, кДж/год;  

Qc − теплота, еквівалентна ефективній роботі двигуна, кДж/год;  

Qохл − теплота, що відводиться від двигуна охолоджуючим 

середовищем (рідиною або газом), кДж/год;  

Qог − теплота, що відводиться відпрацьованими газами, кДж/год;  

Qн.с − теплота, не що виділилася при згорянні палива через 

неповноту згоряння, кДж/год;  

Qм − теплота, що відводиться мастилом (цей показник 

виокремлюється, лише, при наявності на двигуні автономного 

теплообмінника для охолодження мастила), кДж/год;  

Qост − теплота, що виділяється в результаті променевого і 

конвективного теплообмiну, кДж/год; 

ri − об’ємна частка i-го компонента в продуктах згоряння; 

S − повний хід поршня, мм; 

 

С − вміст вуглецю на 1 кг палива, масових часток;  

Н − вміст водню на 1 кг палива, масових часток;  

О − вміст кисню на 1 кг палива, масових часток;  
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α − коефіцієнт надлишку повітря; 

β  − коефіцієнт загасання швидкості руху заряду;  
μ0 − теоретичний коефіцієнт молекулярної зміни; 

μr − дійсний коефіцієнт молекулярної зміни робочої суміші; 

ε − ступінь стискання дійсний; 

ηv − коефіцієнт наповнення циліндрів двигуна; 

γr − коефіцієнт залишкових газів; 

λ − ступінь підвищення тиску; 

ρ − ступінь попереднього розширення; 

δ − ступінь подальшого розширення; 

ξz − коефіцієнт використання теплоти наприкінці видимого 

згоряння; 

φс − частка вуглецю, що згоряє в СО; 

φпд − коефіцієнт повноти індикаторної діаграми; 

ηм − механічний ККД двигуна; 

ηг − індикаторний ККД двигуна; 

ηе − ефективний ККД двигуна; 

ηад − адіабатний ККД нагнітача; 

τ − тактність двигуна; 

μС'v − середня мольна теплоємкість повітря при постійному 

об’ємі, кДж/(кмоль К); 

μС''v − середня мольна теплоємкість продуктів згоряння при 

постійному об’ємі, кДж/(кмоль К); 
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