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ABSTRACT 

 

The relevance of low-power diesel engines and the frequency of their use has 

increased over the past few decades. The task of this bachelor's project is the devel-

opment of a stationary diesel engine with a liquid cooling system. The bachelor's pro-

ject proposes a design of a single-cylinder diesel engine with a liquid cooling system 

by evaporation, its advantages and disadvantages. 

 

This bachelor’s project includes various calculations and theoretical material 

regarding application of different cooling systems of diesel engines in its explanatory 

note and a graphic part, that provides drawings of the designed engine. Graphical part 

also represents calculations made in explanatory note in form of plots that describe 

different processes occurring in the engine during its operation: 

 

    Description of the principle of operation and explanation of the application of the 

evaporative cooling system in low-power diesel engines. 

    Calculation of the main engine systems, as well as thermal calculation, including 

the heat balance and indicator diagram of the diesel engine that this work focuses on. 

    Calculation of parameters, that express kinematic behavior  of the designed en-

gine’s piston group.  

    Calculation of parameters, the purpose of which is to determine dynamic forces 

acting in the crank mechanism and variants of its balancing. 

    A special part, that includes analysis of effectiveness and application of evapora-

tive cooling system 

8 A1 sheets are included in the graphical part. This part of the project includes 

longitudinal and cross sections of the designed engine and graphs that represent kin-

ematic and dynamic calculations as well as the effectiveness of the cooling system. 
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ВВЕДЕНИЕ 
 

Дизельные двигатели занимают важное место в автомобильной промыш-

ленности благодаря высокому тепловому КПД и вырабатываемой мощности. 

 В настоящее время дизельные двигатели мощностью до 10 кВт (одно- и 

двухцилиндровые, также называемые малыми дизелями) являются одними из 

самых распространенных видов двигателей. Они практически незаменимы и 

применяются как автономные, компактные, мобильные, экономичные и недо-

рогие источники питания для электрогенераторов, строительных машин и дру-

гого оборудования. 

Небольшие дизели все еще оснащены примитивными механически 

управляемыми системами подачи топлива, разработанными более 30 лет назад. 

Эти системы включают топливный насос высокого давления (HPFP), приводи-

мый в движение коленчатым валом, топливной магистралью высокого давления 

и пружинным инжектором. 

Дизельные двигатели имеют более высокие коэффициенты сжатия топли-

ва по сравнению с карбюраторными двигателями. Из-за высокой степени сжа-

тия дизельный двигатель вырабатывает больше тепла за каждый рабочий цикл. 

Чтобы обеспечить эту более высокую тепловую мощность, стенка цилиндра 

двигателя будет отмечена по сравнению с стенкой бензинового двигателя. 

Система охлаждения в бензиновых и дизельных двигателях играет важную 

роль в поддержании требуемой температуры охлаждающей жидкости для по-

вышения производительности двигателя. 

 Если температура двигателя во время работы становится слишком высо-

кой, то может произойти непроизвольное сгорание топливно-воздушной смеси, 

что приведет к ухудшению экономии топлива и механическим повреждениям 

деталей двигателя. Приблизительно 25% от общей химической энергии топли-

ва, преобразованной в процессе сгорания, теряется в системе охлаждения. В ре-
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зультате система охлаждения должна выдерживать значительные тепловые 

нагрузки при работе в условиях окружающей среды. Система охлаждения так-

же потребляет часть мощности коленчатого вала. 

Система охлаждения предназначена для отвода отработанного тепла, по-

лученного в результате этой реакции горения. Отведенное тепло - это тепло, 

которое двигатель не может преобразовать в полезную механическую энергию. 

Таким образом, система охлаждения дизельного двигателя нуждается в повы-

шении КПД, чтобы обеспечить необходимую долговечность работы ДВС. 

Охлаждающая жидкость, используемая в современных двигателях, обыч-

но является только водой или этиленгликолем, смешанным с водой. Такие теп-

лоносители характеризуются низкими параметрами теплопроводности и тепло-

передачи.  

В бакалаврском проекте разрабатывается двигатель с жидкостной систе-

мой охлаждения путем испарения. 
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1. Тепловой расчет  

 

1.1. Расчет параметров рабочего тела 

В соответствии с положениями ГОСТ 305-82 для проектируемого дизель-

ного двигателя принимается топливо марки Л для летних условий и марки З для 

эксплуатации в зимних условиях. Цетановое число топлива не должно быть 

ниже 45.   

Дизельное топливо состоит из следующих элементов: 

С=0,870; Н=0,126; О=0,004 

Низшее количество теплоты, выделяемое при сгорании единицы топлива: 

Hu=33,91С+125,60Н-10,89(O-S)-2,51(9Н+W)= 

=33,91·0,87+125,6·0,126-10,89·0,004-2,51· 9·0,126=42,44 МДж/кг = 42 440 

кДж/кг.                                                                                                      (1.1) 

Количество воздуха, теоретически необходимое для сгорания 1 кг топли-

ва: 

кгтопл

кМольвоздOHC
L 5.0

32

004.0

4

126.0

12

87.0

208.0

1

32412208.0

1
0      (1.2)            

кгтопл

кгвозд
OHCl 452.14004.0126.0887.0

3

8

23.0

1
8

3

8

23.0

1
0      (1.3)  

Количество ново подготовленной смеси   

кгтопл

сгкмольпр
LM

.
7,05,04,101                          (1.4) 

Продукты сгорания, выраженные в виде отдельных компонентов 

кгтопл

кмольСОC
MCO

2073.0
12

87.0

122
                              (1.5) 

кгтопл

ОкмольНH
M OH

2063.0
2

126.0

22
                              (1.6) 

кгтопл

кмольО
LM О

2
02 042.0)14.1(5.0208.0)1(208.0                 (1.7) 
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кгтопл

кмольN
LM N

2
0 554,05,04,1792.0792.0

2
 

 

Сумма продуктов сгорания: 

22222 NОOHCO MMMMM  

кгтопл

кмоль
M 732,0554,0042.0063.0073.02                      (1.8) 

Проверка 

кгтопл

кмоль
L

HC
M 732,05.0208.04,1

2

126.0

12

87.0
208.0

212
02  

Молекулярный состав новоподготовленной  и рабочей смеси изменяется 

согласно коэффициенту: 

046,1
75,0

732,0

1

2
0

М

М
                                     (1.9) 

Окисление рабочей смеси сопровождается изменением количества веще-

ства рабочего тела на велечину: 

032,075,0732,012 МММ                          (1.10) 

 

 1.2. Расчет процесса наполнения 

Атмосферные условия 

КТо 293  

МПаРо 1,0  

Температура и давление окружающей среды: 

КТТ ок 293  

МПаРР ок 1,0  

Температура  газов, оставшихся в цилиндре: 

Примем ТГ = 760К  

Давление газов, оставшихся в цилиндре 

МПаppr 12,01,02,12,1 0  
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Ново приготовленная смесь нагревается на температуру, равную: 

Примем ∆Т = 12
о
С  

 

 

В процессе впуска свежая рабочая смесь имеет плотность:  

3
66

189,1
293287

101,010
мкг

TR

p

кB

к
к

                       (1.11) 

где  градкгДжR
B

287  -  выбранное значение удельной газовой константы 

для воздуха. 

Определение гидравлических потерь во впускном трубопроводе 

При эксплуатации двигателя на номинальном режиме (частота вращения n 

= 3500 мин
-1

) а также при  условии исправного состояния  впускной системы 

принимаются следующие параметры: 

2,32

ВП   и   смВП 85 ,  

где β – коэффициент, характеризующий уменьшение скорости движения топ-

ливновоздушной смеси в наблюдаемой области цилиндра; ξвп – коэффициент, 

описывающий влияние сопротивления деталей топливной системы в наиболее 

узкой области; ωвп- средняя скорость движения топлива в сечении системы 

наименьшего размера. 

6
2

2 10
2

к
вп

ВПар  

МПара 014,010189,1
2

85
2,3 6

2

                    (1.12) 

В конце такта впуска давление внутри цилиндра принимает значение: 

МПарppа 086,0014,01,00                   (1.13) 

Газы, не покинувшие цилиндр характеризуются коэффициентом: 

ra

r

r

к
r

pp

p

T

ТТ
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032,0
12,0086,05,17

12,0

760

12293
r                         (1.14) 

В конце такта впуска температура принимает значение: 

К
ТТТ

Т
Г

ГГк
а 319

032,01

760032,012293

1
             (1.15) 

 

Наполнение цилиндра рабочей смесью характеризуется коэффициентом 

наполнения: 

ra

к

к

a

V
T

T

p

p

11
 

812,0
032,01319

293

1,0

086,0

15,17

5,17
V                      (1.16) 

 

1.3. Такт сжатия. 

В условиях номинального режима работы дизельного двигателя значения 

показателей политропы сжатия и адиабаты принимаются приблизительно оди-

наковыми. Показатель адиабаты находится по номограмме, при степени сжатия 

равной 17,5 и температуре в конце такта впуска  равной 320 К,  n1 = 1,370 

Значения давления и температуры в конце такта сжатия рассчитыва-

ются следующим образом 

МПаpp n

аC 340,45,17086,0 370,11
                        (1.17) 

КTT n

аС 9205,17319 1370,111
                            (1.18) 

Средняя мольная теплоёмкость топливно-воздушной смеси в конце такта  

сжатия 

а) новоприготовленной рабочего заряда (впускного воздуха) 

градкмоль

кДж
tmc C

t

tV
c 307,2264710638,26,2010638,26,20 33

0
 (1.19)   

где ССTt CC

00 647273920273  

б) газов, оставшихся в цилиндре 
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при температуре = 647
0
С   и коэффициенте наполнения = 1,4: 

градкмоль

кДж
mс tV 127,24)(

647

0

//
                              (1.20) 

в) приготовленного рабочего заряда топлива 

градкмоль

кДж

cсmс ct

tVГ

tc

tV

Г

tc

tV

363,22032,0127,24307,22
032.01

1

)(
1

1
)(

0
00

/

           (1.21) 

 

 

1.4. Такт воспламенения. 

Изменение состава приготовленного заряда описывается коэффициен-

том: 

045,1
032,01

032,0046,1

1

0

Г

Г
                               (1.22) 

    Сгорание заряда топливно-воздушной смеси приводит к выделению теп-

лоты: 

кмоль

кДж

M

H
H

Г

U
смраб 58749

)032,01(70,0

42440

11

..                  (1.23) 

Продукты окисления имеют мольную теплоемкость, определяемую по 

формуле: 

))()(

)()((
1

)(

0

//

20

//

2

0

//

20

//

22

2

0

//

22

2

tz

tVNN

tz

tVоо

tz

tOVHOH

tz

tCOVCO

tz

tV

mсMmсM

mсMmсM
M

mс
 

градкмоль

кДж
t

tt

ttmс

z

zz

zz

tz

tV

001908,0171,24

)001457,0951,21(554,0)00155,0723,23(042,0

)004438,067,26(063,0)003349,0123,39(073,0[
0,732

1
)( 0

//

(1.24) 

z

tz

tV

t

tp tmсmс z 001908.0486,32315.8)()( 0

////

0
          (1.25) 
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Полезное применение полученной в процессе сгорания теплоты описыва-

ется коэффициентом использования теплоты. 

Дизельные двигатели, применяющие в своей конструкции неразделенные 

камеры сгорания и работающие по принципу объемного смесеобразования, при 

нарастании теплонапряженности двигателя и улучшении условий протекания 

процесса сгорания описываются значением коэффициента использования теп-

лоты, равным  ξz = 0,80 

На степень повышения давления в дизеле основное влияние оказывает ве-

личина подачи топлива, в связи с этим целесообразно принять λ = 2. 

 

Определение температуры в конце видимого процесса сгорания 

Z

t

tpC

t

tVсмрабZ tmctcmH
ZC

00

//

.. )(2270)315,8(  

ZZ tt001908,0486,32045,1)045,12(2270647)2315,8363,22(587498,0 (1.26) 

0,001994tz
2 
+ 33,948tz – 74396 = 0 

КСtZ 22381965
001908,02

74396001908,04948,33948,33 2

       (1.27) 

 

Наибольшее значение давления, достигаемое в процессе сгорания 

МПаpp cZ 680,8340,42                                (1.28) 

Предварительное увеличение объема описывается формулой: 

271,1
9202

2238045,1

c

z

T

T
                              (1.29) 

 

1.5.Расчет параметров такта расширения. 

Степень дальнейшего нарастания объема: 

77,13
271,1

5,17
                                     (1.30) 
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Велечины средних значений адиабаты расширения и политропы можно 

определить по  таблице при δ = 13,77, Tz = 2238 и α = 1,4 то k2 = 1,273  и  n2 = 

1,272. 

Показатели температуры и давления в конце такта расширения нахо-

дятся по формулам: 

МПа
p

p
n

Z
b 309,0

77,13

680,8
272,12

                              (1.31) 

К
T

T
n

Z
b 1097

77,13

2238
1272,112

                              (1.32) 

Рассчитанная до этого температура газов, оставшихся в цилиндре про-

ходит проверку: 

777

12,0

309,0

1097

33

r

b

b
r

p

p

T
T                           (1.33) 

Δ Тr=100·(777-760)/777=2,2%.                          (1.34) 

 

1.6. Вычисление индикаторных характеристик рабочего процесса дизельно-

го двигателя 

Теоретическое среднее индикаторное давление 

1

1

1

2
12

1
1

1

11
1

1
1

1 nn

C

i
nn

p
p        (1.35) 

0,932
5,17

1
1

1370,1

1

77,13

1
1

1272,1

1,2712
1271,12

15,17

4,340
1370.11272.1

/

ip  

 

Средне высчитанное значение индикаторного давления: 

МПаpp iui 885,0932,095,0                           (1.36) 

где φu = 0.95 – коэффициент, характеризующий степень достоверности диа-

граммы 
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Вычисление значений индикаторного КПД и  удельного значения расхода 

топлива: 

440,0
42440812,01,0

293885,070,0
314,8314,8 1

uVк

кi
i

Hp

TpM
              (1.37) 

чкВт

г

H
g

iu

i 193
440,044,42

36003600
                  (1.38) 

 

1.7. Вычисление эффективных параметров работы двигателя 

Среднее значение давления, вызываемое наличием механических потерь 

..0118,0089,0 српмp                                   (1.39) 

        Средняя величина скорости поршня выбирается 10,0м/с 

МПаpм 207,0100118,0089,0                        (1.41) 

Среднее значение давления и механического КПД: 

МПаppp мiе 678,0207,0885,0                       (1.42) 

766,0
885,0

678,0

i

е
м

p

p
                              (1.43) 

Вычисление удельного значения расхода топлива и эффективного КПД: 

337,0766,0440,0мiе                           (1.44) 

чкВт

г

H
g

eu

e 252
337,044,42

36003600
                       (1.45) 

 

1.8. Расчет размеров и удельных параметров двигателя 

Цилиндр двигателя характеризуется его рабочим объемом:  

л
np

N
V

e

e
л 506,0

3500678,0

1043030
                        (1.46) 

Один цилиндр двигателя обладает рабочим объемом, равным: 

л
i

V
V л

h 506,0
1

506,0
                               (1.47) 
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Диаметр цилиндра двигателя рассчитывается по формуле: 

мм
DS

V
D h 9,84

05,114,3

506,04
100

/

4
100 33            (1.48) 

Величина хода поршня высчитывается по формуле 

ммDSDS 2,8905,19,84/                        (1.49) 

Окончательно принимаются параметры: D = 85мм и S = 90мм. 

По принятым окончательно параметрам диаметра и хода поршня рассчи-

тываются следующие характеристики: 

Средняя скорость поршня 

с

мnS
v расчn 5,10

30000

350090

30000
.                           (1.50) 

Отклонение от ранее принятого 

%76,4100
5,10

0,105,10
100

.

..

расчn

принnрасчn

n
v

vv
v                (1.51) 

Площадь поршня 

2
22

005672,0
4000000

8514,3

4
м

D
Fn                      (1.52) 

Литраж двигателя 

л
iSD

Vh 510,0
104

1908514,3

104 6

2

6

2

              (1.53) 

Мощность двигателя 

кВт
nVp

N лe
е 1,10

430

3500510,0678,0

30
              (1.54) 

Крутящий момент 

мН
n

N
M e

е 6,27
3500

1,10

14,3

103103 44

                   (1.55) 

Расход топлива часовой 

ч

кг
gNG eeT 545,2102521,1010 33

                   (1.56) 

 

Литровая мощность 
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л

кВт

V

N
N

л

е
л 8,19

510,0

1,10
                         (1.57) 

 

1.9. Тепловой баланс двигателя 

Количество входящей теплоты  

с

ДжGH
Q Tu 30003

6.3

545,242440

6.3
0                 (1.58) 

Теплота, преобразованная в полезную работу 

с

Дж
NQ eе 101001,1010001000                  (1.59) 

Теплота, отводимая в окружающую среду 

с

ДжnDiс
Q 11173

4,1

35005,815,0 66,066,021m2m1

охл        (1.60) 

где с - коэффициент пропорциональности, с = 0,45…0,53 для четырехтактных 

двигателей; для проектируемого двигателя принимается  с = 0,5. m – степенной 

покзатель, который равняется  0,6…0,7 для четырехтактных двигателей, в дан-

ной работе этот параметр  принимается равным m = 0,66 

Отработавшие газы уносят теплоту, вычисляемую по формуле 

012 315.8315.8
6.3

0

0
tcmMtcmM

G
Q

t

tVr

t

tV
T

г
r

r

   (1.61) 

с

Дж

Qг

8023

20315,8775,207,0504315,8549,23732,0
6.3

545,2

(1.62) 

      tг = (Тг – 273) =777 - 273 = 504 
о
С и tк = (Тк – 273) = 293 – 273 = 20 

о
С — 

температуры входного воздуха и отработавших газов,  

( cv )пс = 23,549 кДж/(кмоль⋅град) -  интерполируется по значениям темпе-

ратуры tг и α = 1,4. 

( cv )в = 20,775 -  пределяется методом интерполяции, исходя из следую-

щих значений: - при температуре  равной t0  = 0°С ( cv )в  = 20,759 

кДж/(кмоль⋅град);   - при температуре t0 = 100°С   = 20,839 кДж/(кмоль⋅град);  
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Остаточное количество теплоты  

Qост =  Q – (Qe + Qохл + Qг.). 

=30003 - (10100 + 11173 + 8023) = 707 Дж/с              (1.63) 

Таблица 1 – Тепловой баланс двигателя выраженный в долях количества тепло-

ты, отводимой от двигателя. 

Компоненты теп-

лового баланса 

Количество теп-

лоты, введенной в 

двигатель 

Количество теп-

лоты, преобразо-

ванное в полез-

ную работу 

Количество теп-

лоты, потерянное 

с охлаждающей 

жидкостью 

Количество теп-

лоты, потерянное 

с отработавшими 

газами 

Остаточное коли-

чество теплоты 

Q, Дж/с 30003 10100 11173 8023 707 

q, % 100 33,7 37,2 26,7 2,4 

 

 

1.10. Построение индикаторной диаграммы 

Индикаторная диаграмма строится аналитически исходя из параметров, 

характеризующих номинальный режим работы двигателя, т. е. при номиналь-

ной мощности Nе = 10,1 кВт и частоте вращения n = 3500 об/мин. 

Принимаемый масштаб хода поршня равен 1 мм в мм; масштаб давлений    

= 0,05 МПа в мм. 

АВ = S/МS = 90/1 = 90 мм                               (1.64) 

ОА = АВ/(ε-1) = 90/(17,5-1) = 5,5 мм                       (1.65) 

 ОВ = ОА+АВ = 5,5 + 90 = 95,5 мм                          (1.66) 

Точка z, соответствующая максимальной высоте индикаторной диа-

граммы: 

рz/Мр= 8,680/0,06 = 144,7 мм                                   (1.67) 

z
/
z = OA(ρ-1) = 5,5(1,271-1) = 1,5 мм                            (1.68) 

Координаты точки  c  находятся по следующей формуле: 

pc =(1.15…1.25)pc = 1.15· 4,340 = 4,991МПа                   (1.69) 

pc /Мр = 4,991/0,06 = 83,2 мм                                 (1.70) 

Перенесение политроп сжатия(а) и расширения(б) на индикаторную 

диаграмму производится аналитическим методом 



17 

 

а)  

1n

x

a
ах

V

V
рр  

мм
ОХОХ

ОВ

M

р

M

р
n

p

а

p

х

370.1
5,95

43,1
1

                   (1.71) 

б)  

2n

x

b
bх

V

V
рр  

мм
ОХОХ

ОВ

M

р

M

р
n

p

b

p

х

272.1
5,95

15,5
2

               (1.72) 

 

 

Таблица 2 - Результаты расчета точек политроп. 

№ 

точ-

ки 

ОХ, 

мм 

ОВ/О

Х 

Политропа сжатия Политропа расширения 

(ОВ/ОХ)
1,37

0 
Рх/М

р 
Рх 

(ОВ/ОХ)
1,27

2 Рх/Мр Рх 

1 
95,

5 
1 1 1,43 

0,08

6 
1 5,15 0,309 

2 
77,

2 
1,2 1,28 1,83 0,11 1,261 6,494 0,39 

3 
56,

1 
1,7 2,07 2,96 

0,17

8 
1,964 10,115 0,607 

4 
40,

1 
2,4 3,32 4,748 

0,28

5 
3,045 15,682 0,941 

5 
24,

9 
3,8 6,23 8,909 

0,53

5 
5,464 28,14 1,688 

6 
18,

4 
5,2 9,57 

13,68

5 

0,82

1 
8,142 41,931 2,516 

7 
12,

9 
7,4 15,52 

22,19

4 

1,33

2 
12,754 65,683 3,941 

8 8,9 10,7 25,72 36,78 
2,20

7 
20,388 

104,99

8 
6,3 

9 6,4 14,9 40,48 
57,88

6 

3,47

3 
31,067 

159,99

5 
9,6 

10 5,5 17,4 50,07 71,6 
4,29

6 
37,842 

194,88

6 

11,69

3 
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Для построения индикаторной диаграммы применяются следующие сооб-

ражения. за 20
0
 до достижения поршнем ВМТ ставится точка k’, что обозначает 

открытие впускного клапана,  а закрытие, обозначенной точкой w’’ – простав-

ляется через 56
0 

после прохода поршнем НМТ; за 56
0
 до достижения поршнем  

НМТ проставляется точка b’, обозначающая открытие выпускного клапана. за-

крытие (точка m’) – через 20
0
 после прохода поршнем ВМТ.  

Учитывая то, что проектируемый двигатель является дизельным, опереже-

ние впрыска топлива задается равным 34
0 

(точка q’). Значение продолжитель-

ности задержки воспламенения фиксируется Δφ1=6
0
. Точка f расна за 28

0
=34

0
-6

0
 

до ВМТ. 

Положение всех точек определяют в соответствии с принятыми фазами 

газораспределения и углом впрыска топлива. 

2cos1
4

cos1
2

АВ
АХ                            (1.73) 

где  25,0  – отношение радиуса кривошипа к длине шатуна. 

Определяем поправку Брикса 

мм
M

R

S

63,5
12

250,045

2
                       (1.74) 

 

 

Таблица 3 - Значения координат точек r', а', a", с', f, b'. 

Точки 
Расположение 

точек, ° 
φ° 2cos1

4
cos1  

Расстояние 

точек от 

ВМТ (АХ), 

мм 

r' 20 до ВМТ 700 0,0749 3,4 

а' 20 после ВМТ 20 0,0749 3,4 

a" 56 после НМТ 236 1,6451 74 

с' 34 до ВМТ 326 0,2100 9,5 

f 28 до ВМТ 332 0,1446 6,5 

b' 56 до НМТ 484 1,6451 74 
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При  соединении точек r с a , c с c и далее с дz b и кривой расширения b

с b  и линией выпуска b r r  получается действительная индикаторная диа-

грамма r a a c f c
дz b b r  дизельного двигателя. 

 
Рисунок 1 – Индикаторная диаграмма 
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2. Кинематический расчет двигателя 
 

Определяем по формулам значения перемещения, скорости и ускорения 

поршня, зависящие от угла поворота коленвала. 

2cos1
4

cos1RS                                (2.1) 

)2sin
2

(sinRv                                       (2.2) 

)2cos(cos2Rj                                 (2.3) 

Угловая скорость вращения коленчатого вала 

.3,366
30

350014,3

30

1с
n

                           (2.4) 

Определим значения S, V, J, принимаем интервал изменения  от 0 до 

360
о 

п.к.в. и шаг расчета  =10
о 

п.к.в. Результаты расчетов сводим в таблицу 

№3. 

мS 00085,0102cos1
4

25,0
10cos1045,0  

смv /57,3102sin
2

25,0
10sin3,366045,0  

22 /6,64,73)102cos25,010(cos3,366045,0 смjп

 

                                    Таблица 4 – Значения S, V, J 
φ S v J 

o 
пкв м м/с м/с

2 

0 0,00000 0,00 7547,4 

10 0,00085 3,57 7364,6 

20 0,00337 6,96 6830,1 

30 0,00744 10,03 5983,7 

40 0,01285 12,62 4887,4 

50 0,01938 14,66 3619 

60 0,02672 16,06 2264,2 

70 0,03458 16,81 908,8 

80 0,04264 16,94 -370 

90 0,05063 16,48 -1509,5 
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100 0,05827 15,53 -2466,9 

110 0,06536 14,16 -3221,4 

120 0,07172 12,49 -3773,7 

130 0,07723 10,60 -4143,2 

140 0,08180 8,57 -4363,2 

150 0,08538 6,46 -4474,2 

160 0,08794 4,31 -4517,4 

170 0,08949 2,16 -4527,7 

180 0,09000 0,00 -4528,4 

190 0,08949 -2,16 -4527,7 

200 0,08794 -4,31 -4517,4 

210 0,08538 -6,46 -4474,2 

220 0,08180 -8,57 -4363,2 

230 0,07723 -10,60 -4143,2 

240 0,07172 -12,49 -3773,7 

250 0,06536 -14,16 -3221,4 

260 0,05827 -15,53 -2466,9 

270 0,05063 -16,48 -1509,5 

280 0,04264 -16,94 -370 

290 0,03458 -16,81 908,8 

300 0,02672 -16,06 2264,2 

310 0,01938 -14,66 3619 

320 0,01285 -12,62 4887,4 

330 0,00744 -10,03 5983,7 

340 0,00337 -6,96 6830,1 

350 0,00085 -3,57 7364,6 

360 0,00000 0,00 7547,4 
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Рисунок 2- Перемещение поршня 

 
Рисунок 3 - Скорость поршня 
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Рисунок 4-Ускорение поршня 

 

 

Вывод: 

В результате кинематического расчета определена длина шатуна, построены 

график перемещения поршня, а также графики  скорости поршня и ускорения 

поршня. 

 

3. Расчет динамики КШМ 
 

3.1. Приведение масс деталей КШМ 

Определение масс деталей КШМ происходит посредством выбора кон-

структивных масс в зависимости от диаметра цилиндра. 

 -масса деталей поршневой группы из сплава алюминия 

mп
’
=200 кг/м

2
 

 -масса стального кованного шатуна 

mш
’
=300 кг/м

2
 

 -неуравновешенная часть одного колена стального коленвала без проти-

вовесов 

mk=280 кг/м
2
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Массы поршневой группы, шатуна и части вала, являющейся неуравнове-

шенной вычисляются по следующим формулам:  

кг588,1005672,0280

кг702,1005672,0300

кг134,1005672,0200

'

'

'

ПКК

ПШШ

ППП

Fmm

Fmm

Fmm

 

При определении масс учитывали диаметр цилиндра D = 85мм. 

Для упрощения расчетов действующий кривошипно-шатунный меха-

низм заменим динамично-эквивалентною системою сосредоточения масс. На 

оси поршневого пальца. Шатун оказывает сосредоточенное воздействие на ось 

кривошипа: 

кг234,1705,5725,0725,0

кг468,0702,1275,0275,0

ШШК

ШШП

mm

mm
 

Массы, движение которых является возвратно-поступательным, рас-

считываются по формуле 

кг602,1468,0134,1ШППJ mmm
 

Массы, совершающие вращательное движение, вычисляются следующим 

образом: 

кг822,2234,1588,1ШКKR mmm  

3.2.  Силы и моменты, действующие в КШМ 

Удельная сила избыточного давления над поршнем 

0pрр iГ , 

где ip  – давление газов в цилиндре двигателя, Произведем расчет для  

=10
о
, р0 – давление в картере принимаемое равное атмосферному; 

МПарГ 015,0101,0086,0                         (3.1) 

При движении поршня возникают удельные силы инерции, создаваемые 

поступательно движущимися массами КШМ 

МПа
mJ

р j 080,2
0,005672

602,16,7364

Fп

J
                         (3.2)

 

Значение суммарных удельных сил находится по следующей формуле: 
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МПаррр jГ 095,2080,2015,0            (3.3) 

Величина угла между осью шатуна и осью цилиндра:  

)sinarcsin(  

049,2)10sin25,0arcsin(                               (3.4) 

На поршень оказывает воздействие сила р, точкой приложения которой яв-

ляется центр поршневого пальца. Данная сила имеет свойтсво раскладываться 

на отдельные силы, такие как удельная сила, приложенная по нормали к оси 

цилиндра двигателя:  

 МПаtgtgpрN 091,049,2095,2

                
(3.5)

 
Силу, действующую вдоль шатуна, называемую удельной силой: 

МПа
р

pS 097,2
49,2cos

095,2

cos                 
(3.6)

 

Удельная сила разлагается в споследствии на силу, действующую в 

направлении радиуса кривошипа 

МПарр SК 047,2)49,210cos(097,2)cos(    (3.7)
 

удельная тангенцальная сила 

МПарр SТ 454,0)49,210sin(097,2)sin(    (3.8)
 

Полная сила, действующая по радиусу кривошипа 

кНFрК пК 61,11005672,0047,2                (3.9)
 

Полная тангенцальная сила 

кНFрТ пТ 58,2005672,0454,0               (3.10)
 

Крутящий момет, создаваемый силами давления газов в цилиндре 

HмRТМ кр 1,116045,058,2                   (3.11)
 

По приведенным формулам производится расчет сил и моментов, дей-

ствующих в КШМ, через каждые 10° угла поворота коленчатого вала. Результа-

ты вычислений занесены в таблицу А1, графики предоставлены на рисунках 5, 

6 и 7. 
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Рисунок 5 – Зависимость величин сил p , rp , 

j
p  от  

 

 
Рисунок 6 – Зависимость величин сил pS, pN, от  
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Рисунок 7 – зависимость величин сил рK, рT от  

 

3.3.   Суммарный крутящий момент двигателя 

Силы и моменты в цилиндре, собранные в таблице 5, действуют во всех 

цилиндрах двигателя одинаково, но так как проектируемый одноцилиндровый, 

то крутящий момент расчитанный и указанны в таблице 5 и будет являться кру-

тящим моментом двигателя. 

 

Рисунок 8 - Изменение крутящего момента 
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Проверим правильность построение диаграммы крутящего момента двига-

теля 

НмM кр 8,496max  

НмM кр 2,273min  

НмM сркр 5,36..  

НмМM мсркре 28766,05,36..  

Определим расхождения в крутящих моментах по формуле  

%.43,1100
28

6,2728
%100

е

кре

M

MM
 

 

3.4. Построение полярной диаграммы сил, оказывающих воздействие на 

шатунную шейку 

На участок шатунной шейки действует равнозначная центробежная сила 

инерции KR.Ш..  от массы mш.к. части шатуна 

кHRmK кш 45,73,366045,0234,1 22

..R.Ш.  

Силы Кш.к и К направленные по кривошипу и могут быть заменены сум-

марной силой Zш  

кHКKРК 06,191)61,1145,7(R.Ш.  

Результирующая сила Кшш , которая действует на шатунную шейку, мо-

жет быть получена геометрическим сложением силы PK, которая действует по 

кривошипу и тангенциальной силы T 

22
ТРК Кшш  

кНКшш 23,1958,206,19
22

 

Заполним таблицу №6 с результатами расчетов сил для всех положений 

коленвала. Построим полярную диаграмму сил, действующих на  шатунную 

шейку коленчатого вала, значения для которой PK и T берем из таблицы №6. 
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Рисунок 9 - Полярная диаграмма 
 

 
Рисунок - 10 нагрузка на шатунную шейку в прямоугольных координатах 
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4 Испарительная система охлаждения 
 

В дипломном проекте разрабатывается двигатель с жидкостной системой 

охлаждения путем испарения. 

Испарительное охлаждение является эффективным средством регулиро-

вания и контроля температуры в разных областях природного и техногенного 

применения. Применение испарительного охлаждения в тепловом регулирова-

нии двигателей внутреннего сгорания является одним из самых редко применя-

емых видов охлаждения. Принципиальная схема испарительной системы охла-

ждения предоставлена на рисунке 11. 

 
Рисунок 11 – Испарительная система охлаждения 

 

 Вода в жидкой фазе вводится в охлаждающую рубашку двигателя, а си-

стема охлаждения помогает жидкости достигнуть температуры кипения и  пе-

рейти в газообразное состояние. Жидкая фаза и паровая фаза разделяются в ре-

зервуаре разделительного бака (сепаратора), и пар возвращается в жидкое со-

стояние в конденсаторе. Жидкостный насос используется для циркуляции по-

тока жидкости вокруг системы, тем самым уменьшая затрачиваемую мощность. 

 Основополагающий принцип всех испарительных систем охлаждения за-

ключается в том, чтобы использовать теплообмен, протекающий при испарении 

охлаждающей жидкости. Это обеспечивает значительное улучшение по сравне-
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нию с традиционными жидкостными системами охлаждения двигателей, кото-

рые отводят тепло в значительной степени за счет однофазного конвективного 

теплообмена. Образующийся пар должен быть отведен, собран и сконденсиро-

ван из его газообразного состояния. Затем он должен возвратиться в контур 

охлаждения в виде жидкости. Поэтому тепло от двигателя поглощается за счет 

использования скрытой теплоты испарения хладагента. Основные преимуще-

ства использования подобной системы охлаждения: 

 - снижение общей массы охлаждающей жидкости 

 - снижение массы системы 

 - однородность температуры головок цилиндров 

 - меньшее потребление мощности жидкостным насосом 

 - снижение уровня вредных выбросов 

 Эти преимущества, в свою очередь, приводят к повышению общей эф-

фективности экономичности двигателя, снижению выбросов углекислого газа 

(CO2). 

 4.1 Теплообмен при кипении 

 

 Кипение происходит на границе твердой и жидкой фаз, отличая его от 

процесса испарения, которое происходит на границе раздела жидкость-пар. 

Энергичное образование пузырьков пара и возрастание интенсивности тепло-

обмена возникает тогда, жидкость, доведенная до температуры насыщения со-

прикасается с горячей средой, температура которой выше чем у жидкости. Это 

называют переохлажденным кипячением; оно ограниченно тонким слоем, 

нагретой поверхности, и, когда пузырьки пара перемещаются через переохла-

жденную жидкость, они конденсируются.  



32 

 

 На рисунке 12 показан процесс кипения дистиллированной воды при дав-

лении 1 бар, выраженный на графике зависимости теплового потока q от избы-

точной температуры Тизб. 

 
Рисунок 12 – Процесс кипения воды 

 

На графике изображены 4 этапа кипения жидкости,  изменяющиеся по 

мере нарастания избыточной температуры: 

 - естественное (конвекционное) кипение; 

 - пузырчатое кипение; 

 - переходное кипение; 
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 - пленочное кипение. 

 Свободная или естественная конвекция происходит с небольшой избы-

точной температурой (обычно ΔT < 4°C), где движение жидкости создается си-

лами плавучести. По мере увеличения ΔT отдельные пузырьки пара начинают 

отделяться от жидкости. Это обозначает начало режима пузырчатого кипения. 

Дальнейшее увеличение избыточной температуры вызывает дополнительное 

образование пузырьков пара, соответствующее более интенсивному движению 

жидкости и повышению теплового потока. Точка перегиба при ΔT ~ 10°C ука-

зывает на переход режима кипения от небольших скоплений пузырей к образо-

ванию  больших столбцов пара. Увеличение теплового сопротивления, связан-

ного с возрастанием объема, снижает интенсивность  увеличения коэффициента 

теплопередачи. Величина теплового потока достигает максимального значения 

(qmax = 1,2 МВт/м
2
 при ΔT =30°C). Переходное кипение возникает в местах, где 

нестабильная пленка или пар покрывают поверхность жидкости. 

 Для изучения явлений пленочного и пузырчатого кипения охлаждающей 

жидкости был собран специальный стенд (Рис. 3) и проведено исследование. 

По графику, изображенному на рисунке 12 можно увидеть возрастание разно-

сти температуры между поверхностью и жидкостью. Эта разница ΔТ приводит 

к снижению теплового потока, что в свою очередь приводит к дальнейшему 

увеличению ΔТ. Продолжительная работа в таком режиме может стать причи-

ной механических повреждений головки цилиндра. При высоких скоростях по-

тока хладагента, главным видом теплообмена является конвекция. При низких 

скоростях потока возникает пузырчатое кипение охлаждающей жидкости.  

 В ходе проведения опыта было установлено, что в самом начале пузырча-

того кипения скорости потока хладагента резко возрастают. Такое нестабиль-

ное состояние хладагента усложняет поддержание постоянного давления в ис-

пытательной установке. Результаты исследования были применены в разработ-

ке бензинового четырехцилиндрового двигателя объемом 1,8 л. При этом были 

сделаны следующие выводы: 
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- Достигнута высокая скорость теплового потока (1 МВт/м
2
); 

- Относительно равномерное распределение температуры по конструкции 

двигателя, что способствует увеличению мощности; 

- Уменьшение размеров радиатора и вентилятора на 15%; 

- Повышение детонационной устойчивости на высоких нагрузках из-за 

улучшенного теплообмена в конденсаторе, снижающего давление пара. Нали-

чие конденсатора также положительно влияет на крутящий момент, силы тре-

ния и процесс сгорания. 

 - Повышение экономичности двигателя благодаря увеличенной темпера-

туре хладагента на малых нагрузках. 

 
Рисунок 13 – Установка для изучения системы охлаждения 
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4.2 Выводы 

  

Жидкостная система охлаждения, работающая по принципу испарения 

охлаждающей жидкости с последующей её конденсацией не обладает большой 

популярностью в двигателестроении. 

Такая система охлаждения обладает определенными преимуществами по 

сравнению со стандартной жидкостной системой: 

- быстрый прогрев двигателя, сказывающийся на экономичности и долговечно-

сти работы 

 - возможность увеличения температуры хладагента без влияния на темпе-

ратуру отдельных деталей двигателя; однородность температурного режима 

конструкции 

 В качестве охлаждающей жидкости может применяться как вода, так и 

различные хладагенты, обеспечивающие желаемую температуру кипения и 

конденсирования., Принцип использования скрытой теплоты позволяет двига-

телю с паровым охлаждением работать при относительно однородных темпера-

турах, независимо от условий эксплуатации. 
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5 Расчет элементов топливной системы дизеля 
 

Топливная система на дизельном двигателе представляет собой набор 

компонентов, доставляющий определенное количество топлива в цилиндр в 

определенный момент. Хорошо спроектированная топливная система позволяет 

двигателю развивать максимальную мощность и максимальный КПД с мини-

мальными выбросами выхлопных газов. 

Современные дизельные форсунки должны развивать очень высокое дав-

ление впрыска, чтобы функционировать с современными конструкциями дви-

гателей с высоким коэффициентом сжатия. Они также должны контролировать 

запуск и продолжительность подачи. Прецизионные форсунки требуют доста-

точной подачи чистого, стабильного топлива для правильной работы. Это тре-

бование, в свою очередь, требует пристального внимания к системам хранения 

и обработки топлива. 

 5.1 Расчет топливного насоса высокого давления 

 

Объем цикловой подачи топлива: 

             (5.1) 

Коэффициент подачи насоса принимается ηн = 0,75. 

Теоретическая подача секции ТНВД: 

                            (5.2) 

Полная производительность секции ТНВД: 

                            (5.3) 

Отношение хода плунжера к диаметру принимаем равным Sпл/dпл = 1,3. 

Диаметр плунжера: 

                            (5.4) 

Величина полного хода плунжера: 

                       (5.5) 
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Величина активного хода плунжера: 

                  (5.6) 

 

5.2 Расчет форсунки дизельного двигателя. 

Расчет форсунки начинается с определения основных её размеров. 

За один рабочий ход форсунка дизеля впрыскивает некоторое количество 

топлива в цилиндр: 

    (5.7)    

Через отверстия распылителя происходит протекание топлива, средняя 

скорость которого определяется по приведенной ниже формуле. Впрыск топли-

ва в цилиндр осуществляется при давлении 30 МПа; Во время впрыска давле-

ние газов внутри цилиндра достигает значений pц = 4 МПа. 

                                                        

           (5.8) 

Коэффициент расхода топлива принимается равным μф = 0,72. 

Сопловые отверстия имеют площадь, рассчитываемую по формуле 

                        (5.9) 

Число сопловых отверстий принимаем равным m = 4. 

Вычисление значения диаметра соплового отверстия осуществляется по 

формуле: 

                        (5.10) 

Приведенные выше расчеты дают лишь ориентировочные конструктив-

ные параметры топливного насоса и форсунки 
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6 Система смазки дизельного двигателя и расчет её основных параметров 

 

Взаимодействие движущихся деталей двигателей невозможно без смазки, 

что и является основной задачей данной системы. Наряду с этим, система смаз-

ки обеспечивает: размещение и подачу смазки внутри системы и к внешним по-

требителей; очистки и снижения температуры смазки, а также вентиляцию кар-

тера ДВС. В системах смазки двигателей применяют специальные моторные 

масла. Все современные автомобильные двигатели имеют комбинированное 

обеспечения смазки деталей. 

 

6.1 Принцип расчета масляного насоса 

Масло при помощи теплообмена отводит от нагретых деталей двигателя 

тепло, при Q0=30,2 кДж/с: 

                 (6.1) 

Растрачиваемое за один рабочий цикл масло вычисляется по формуле:  

      (6.2)         

Принимая во внимание постепенное установление определенного уровня 

давления масла, расход масла за один цикл вычисляется по формуле: 

                (6.3) 

Масляный насос обладает производительностью, рассчитываемой по 

формуле: 

             (6.4) 

Окружность шестеренки имеет внутренний диаметр равный: 

                      (6.5) 
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Диаметр внешней окружности шестерни: 

                      (6.6) 

При окружной скорости на внешнем диаметре шестерни имеющей значе-

ние uн=6.58 м/c, скорость вращения шестерни маслянного насоса вычисляется 

по формуле: 

     (6.7) 

Значение длинны зуба шестеренки: 

     (6.8) 

Осуществляемый двигателем привод масляного насоса потребляет опре-

деленную мощность этого двигателя: 

           (6.9) 

6.2 Расчет центрифуги. 

Циркуляционные расход масла в системе определяется по формуле (1.1). 

Vц = 33,6 мм
3
/с 

Неполнопоточность центрифуги принимается равной 20%. 

Значение плотности используемого масла принять равным ρм = 900 кг/м
3
. 

Сжимание масляной струи характеризуется коэффициентом ε = 1. 

Сопло центрифуги имеет диаметр равный dc = 2 мм = 0,002 м. 

Производительность центрифуги: 

               (6.10) 

Площадь отверстия сопла: 

                (6.11) 

Частота вращения ротора центрифуги: 

           (6.12)                                                                                         

 

Давление масла перед центрифугой: 
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       (6.13) 

6.3 Расчет водомасляного радиатора. 
 

Коэффициент теплопередачи от масла к воде 

  (2.14) 

Tм.ср = 360 К. 

Твод.ср = 350 К. 

Масляный радиатор постоянно омывается водой, а площадь этой охла-

ждающей поверхности вычисляется по формуле: 

 (2.15) 

 

7 Система охлаждения двигателя и расчет её основных составляющих 

 

Система охлаждения служит для поддержания температуры деталей дви-

гателя с наиболее большим КПД и отвод теплоты от нагретых деталей, а так же 

предотвращения износа деталей. Система охлаждения бывает жидкостной и 

воздушной. Жидкостное охлаждение основывается на отводе лишнего тепла от 

нагретого тела с помощью циркулирующей охлаждающей жидкости. Она со-

стоит из радиатора, рубашки охлаждения, вентилятора, водяного насоса, па-

трубков и термостата. Воздушное охлаждение осуществляется за счет обдува 

воздухом рубашки цилиндра, которая забирает большую часть тепла двигателя. 

Кожух, вентилятор, теплоотводящие рёбра, щитки – это всё составляющие воз-

душной системы охлаждения. В данной работе рассчитываются жидкостный 

насос, вентилятор,  функцией которого является передача тепла от радиатора. 

Дополнительно в работе вычисляются  характеристики воздушного охлаждения 

двигателя, а именно  количество воздуха, расходуемого в системе  и площадь 

охлаждающей поверхности. 

7.1 Расчет насоса охлаждающей жидкости 

Система охлаждения расходует определенное количество жидкости за 

каждый цикл работы: 
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   (7.1) 

Эффективность работы насоса вычисляется по формуле: 

                  (7.2) 

Величина радиуса отверстия в крыльчатке вычисляется по формуле: 

         (7.3) 

На выходе из колеса охлаждающая жидкость приобретает скорость, рав-

ную: 

       (7.4) 

Радиус крыльчатки колеса на выходе: 

                       (7.5) 

Окружная скорость входа потока: 

                        (7.6) 

Угол между скоростями c1 и u1 принимается α1 = 90° 

                                          (7.7) 

Откуда β1 = 32°11’. 

Ширина лопатки на входе: 

      (7.8)                               

Поверхность охлаждения радиатора: 

              (7.9)                                        

Ширина лопатки на выходе: 

  (7.10)                          

Мощность, потребляемая жидкостным насосом: 

        (7.11)                               

7.2 Расчет жидкостного радиатора 

Расчет радиатора сводится к определению поверхности охлаждения, не-

обходимой для передачи теплоты от жидкости к окружающей среде. 
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Через радиатор постоянно протекает определенное количество воздуха: 

          (7.12)                                                           

Через радиатор проходит определенная масса жидкости каждый цикл: 

                (7.13)                                            

Средняя температура жидкости в радиаторе: 

                 (7.14) 

Поверхность охлаждения радиатора: 

                      (7.15) 

7.3 Расчет вентилятора 

В задачи вентилятора входит нагнетание воздушного потока на жидкост-

ный радиатор и его последующее охлаждение. 

Исходные данные: 

 Gвозд = 0,44 кг/c; 

Тср.возд = 323 К 

Δpтр = 350 Па; 

ψл = 3; 

 

Плотность воздуха рассчитывается по формуле: 

                      (7.16) 

Воздушная производительность  вентилятора: 

                   (7.17) 

Площадь фронтовой поверхности  радиатора: 

                             (7.18) 

Диаметр охлаждающего вентилятора определяется по формуле: 

                   (7.19) 



43 

 

Окружная скорость вентилятора: 

                 (7.20) 

Вентилятор обладает частотой вращения, вычисляемой по формуле: 

  (7.21)                          

Двигатель затрачивает некоторое количество мощности для приведения 

вентилятора в движение: 

         (7.22)                         

 

 

8 Безопасность и экологичность проекта 

 

В данной бакалаврской работе разрабатывается одноцилиндровый ди-

зельный двигатель с испарительной жидкостной системой охлаждения. Разра-

ботка дизельных двигателей требует сокращения выбросов NOx, одновременно 

поддерживая экономию топлива. Дизельные имеют более высокую термиче-

скую эффективность, хорошую износостойкость и превосходную экономию 

топлива по сравнению с другими двигателями, что делает их наиболее жела-

тельным выбором в тяжелых, средних и легких транспортных средствах. Более 

высокий коэффициент расширения из-за высоких коэффициентов сжатия в ди-

зельных двигателях оставляет низкую тепловую энергию в выхлопе, что приво-

дит к низкому удельному расходу топлива и высокой выходной мощности. 

Тем не менее, дизельные двигатели производят более вредные выбросы 

по сравнению с карбюраторными двигателями, в частности они производят 

больше выбросов оксидов азота (NOx) и твердых частиц. С прошлого десятиле-

тия растущие экологические проблемы ужесточили нормы выбросов загрязня-

ющих веществ в дизельных двигателях. Это стимулировало индустрию дизель-

ных двигателей для производства более эффективных и чистых двигателей. В 

этом процессе дизельные двигатели стали намного сложнее. 
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В бакалаврской работе разрабатывается двигатель с камерой сгорания в 

цилиндре с непосредственным впрыском дизельного топлива.  

Работа двигателя в большой мере зависит от параметров впрыска топлив-

но-воздушной смеси. Влияние увеличения и уменьшения времени впрыска топ-

лива на производительность двигателя и выбросы отработавших газов (NOx и 

сажы), когда оставшиеся условия эксплуатации остаются неизменными пред-

ставлено на рисунке 8. Из рисунка  можно заметить, что по мере увеличения 

времени впрыска увеличивается пиковое и общее давление газов в цилиндрах. 

Кроме того, с увеличением впрыска топлива наблюдается сдвиг пикового дав-

ления в цилиндре влево. Это можно объяснить усиленной фазой предваритель-

ного смешения в результате интенсивного предварительного смешивания топ-

ливовоздушной смеси. Таким образом, увеличение давления и температуры в 

цилиндре наблюдается с повышением времени впрыска топлива, что является 

результатом двукратного эффекта сжатия из-за роста поршня и повышения 

скорости горения на газовой смеси. 
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Рисунок 8 - (a) давления в цилиндре с изменяющимся временем впрыска в зависимости от угла поворота коленчатого 

вала (б) – сравнение зависимостей прогнозируемых  NO-сажевых выбросов от времени впрыска 

Более высокие температуры в цилиндре в сочетании с ранним впрыском 

топлива способствуют большему количеству выбросов NO и меньшему количе-

ству сажи. Известно, что чем выше температура сжигаемого газа, тем выше об-

разование NOx. В случае с опережением впрыска сгоревшее топливо остается 

при высокой температуре в течение более длительного периода времени, пока 

газовая смесь не достигнет пикового давления в цилиндре, т.е до момента её  

охлаждения при расширении газов на такте выпуска. Сгорание предварительно 

смешанного топлива начинается намного раньше до ВМТ в случае непосред-

ственного впрыска, следовательно, оно способствует увеличению времени пре-

бывания высокотемпературных газов в благоприятных условиях образования 

NOx ( таких условий, как доступность кислорода и высокая температура). 

Быстрое образование NOx происходит при повышении температуры до 1600 К 

или выше 

Однако по мере увеличения температуры в цилиндре образование сажи 

уменьшается в результате повышения полноты сгорания топлива. С увеличен-

ным времени пребывания заряда внутри цилиндра, а также по мере нарастания 



46 

 

в нем температуры, вероятность того, что заряд, оставшийся в камере сгорания 

не воспламенится, уменьшается с последующими почти полными реакциями 

окисления. При повышении запаздывания впрыска происходит увеличение ко-

личества несгоревших частиц, что объясняется увеличением доли диффузион-

ного горения. Таким образом, выбросы NOx может быть уменьшены за счет 

внедрения запаздывания впрыска топлива, но это это может отрицательно отра-

зиться на удельном расход топлива, уровне дыма, а также привести к высоким 

температурам выхлопных газов.. 

Образование NOx сильно зависит от температуры в цилиндре. Таким об-

разом, снижение температуры в цилиндре уменьшает вероятность образования 

NOx. Широко используемый метод снижения высоких температур в цилиндрах, 

достигнутый в дизельных двигателях из-за преобладающих условий стехиомет-

рического сгорания, заключается в снижении удельной теплоемкости газовой 

смеси. Это может быть достигнуто путем добавления сжигаемых продуктов, 

таких как CO2 в двигатель, который может эффективно увеличить удельную 

теплоемкость. Этот процесс, в свою очередь, приводит к более низким темпера-

турам в цилиндре и концентрации кислорода, доступным для сжигания. 

На рис.9 (а) показано изменение температур в цилиндре в зависимости от 

угла поворота коленчатого вала для различных долей рециркуляции отрабо-

тавших газов (EGR), варьирующихся от 0 до 0,3, в соответствии с другими ра-

бочими параметрами, такими как опережение впрыска, скорость, степень сжа-

тия и постоянная нагрузка на двигатель. Из графика видно, что EGR оказывает 

значительное влияние на все критические температуры в цилиндрах (при за-

крытии впускного клапана, после воспламенения топлива, во время сгорания, 

при открытии выпускного клапана). Первоначально усредненная по смеси тем-

пература заряда (воздух + EGR) при открытии впускного клапана монотонно 

возрастает с увеличением доли EGR. Это следует ожидать, так как выхлопные 

газы уходят при более высоких температурах и чам больше этих газов направ-

ляется в цилиндр, тем выше начальная температура смеси. На рис. 9 (а) показан 

график повышения температуры смеси с увеличением доли EGR до воспламе-
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нения топлива. Следовательно, температура газовой смеси при открытии 

впускного клапана сильно зависит от массы и температуры EGR, направляемых 

в цилиндр. Таким образом,  увеличение доли отработавших газов влияет на по-

догрев  свежего заряда, уменьшая задержку его воспламенения. 

Также из рис.9 (а) можно заметить, что температура выхлопных газов 

смеси с EGR уменьшается с увеличением доли этих отработавших газов в сме-

си, достигая температур ниже, чем при нормальном рабочем состоянии (без 

EGR). Причина этого снижения температуры выхлопных газов объясняется бо-

лее низкой температурой сгорания из-за относительно низкой доступности кис-

лорода с добавлением EGR. Динамика образования NOx в основном зависит от 

температуры и содержания кислорода в цилиндре. На рисунке 9 (б) показано 

основное преимущество внедрения EGR для снижении выбросов NOx. Образо-

вание NOx значительно снижается с увеличением процента EGR. 

 



48 

 

 

Рисунок 9 - (a) Изменение температуры в цилиндре в зависимости от угла поворота коленча-

того вала с увеличением доли EGR при времени впрыска 16° до ВМТ. (б) Скорости образо-

вания NOx в зависимости от угла п.к.в.  с изменением фракции EGR. 

 

Ограниченные запасы нефти в мире в сочетании с наличием различных 

других сырьевых материалов, которые могут использоваться в качестве топли-

ва, и проблемы защиты окружающей среды, привели к использованию биомас-

сы для производства и применения спиртов и эфиров растительных масел в ка-

честве автомобильного топлива. Спирты и эфиры растительных масел исполь-

зуются в качестве компонента дизельного топлива  для дизельных двигателей. 

Спирты могут использоваться в качестве компонента бензина или как  топливо 

для двигателей с искровым зажиганием. Эти виды топлива являются возобнов-

ляемыми, и они могут оказывать меньшее влияние на состояние атмосферы, 

чем нефтяное топливо. Такие виды топлив потенциально не создают выбросы 

CO2. 

Этанол и метанол, а также продукты, полученные из этих спиртов, такие 

как простые эфиры, рассматриваются или используются в качестве альтерна-

тивных видов топлива или в качестве компонентов топлива. Использование ме-

танол характеризуется очень низким уровнем выбросов твердых частиц, но 

проблема заключается в их токсичности, низком цетановом числе топлива, вы-
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соких выбросах альдегидов и вредном воздействии на материалы, используе-

мых в конструкции двигателей. До сих пор этанол был признан только как ком-

понент бензина, а не как компонент дизельных топлив. Свойства этанола поз-

воляют применять его также как компонент дизельного топлива. Потенциал ок-

сигенатов как средства получения чистого углекислого возобновляемого топ-

лива вызвал значительный интерес к производству и применению этанола. ϕ, ° 

п.к.в. 

 

8.1 Выводы по главе 

 

1. Снижение уровня выбросов оксидов азота (NOx) достигается внедрением 

системы рециркуляции отработавших газов Видно, что 20% -ная доля отрабо-

тавших газов приводит к сокращению количества несгоревших продуктов 

сгорания на 55%, когда другие рабочие параметры поддерживаются постоян-

ными, а температура в цилиндре выше 1600 K. 

. 

Спроектированный двигатель отвечает всем требованиям экологической 

безопасности, применение в конструкции двигателя устройства рециркуляции 

отработавших газов положительно сказывается на экологичности и экономич-

ности его работы. 
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ЗАКЛЮЧЕНИЕ 
 

В дипломной работе спроектирован дизельный двигатель с жидкостной 

системой охлаждения. В ходе выполнения бакалаврской работы были произве-

дены расчеты как основных систем и тепловых показателей двигателя, так и 

рассмотрены способы усовершенствования системы охлаждения. 

Двигатель с жидкостной системой охлаждения имеет следующие харак-

теристики: 

 минимальный удельный эффективный расход топлива  ge = 193  г/кВт*ч на 

номинальном режиме работы; 

 Номинальную мощность Ne = 10 кВт 
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ПРИЛОЖЕНИЕ А 

    Таблица А1 – Результаты динамического расчета КШМ 

Pi ∆рr рj р β pN pS pK T pT T Мкр 
o 
пкв МПа МПа МПа МПа 

 
МПа МПа МПа кН МПа кН Нм 

0 0,086 -0,015 -2,132 -2,147 0 0 -2,147 -2,147 -12,18 0 0 0 

10 0,086 -0,015 -2,08 -2,095 2,49 -0,091 -2,097 -2,047 -11,61 -0,454 -2,58 -116,1 

20 0,086 -0,015 -1,929 -1,944 4,9 -0,167 -1,951 -1,77 -10,04 -0,821 -4,66 -209,7 

30 0,086 -0,015 -1,69 -1,705 7,18 -0,215 -1,718 -1,369 -7,76 -1,038 -5,89 -265,1 

40 0,086 -0,015 -1,38 -1,395 9,24 -0,227 -1,413 -0,923 -5,24 -1,070 -6,07 -273,2 

50 0,086 -0,015 -1,022 -1,037 11,04 -0,202 -1,057 -0,512 -2,9 -0,925 -5,25 -236,3 

60 0,086 -0,015 -0,64 -0,655 12,5 -0,145 -0,671 -0,202 -1,15 -0,640 -3,63 -163,4 

70 0,086 -0,015 -0,257 -0,272 13,58 -0,066 -0,28 -0,031 -0,18 -0,278 -1,58 -71,1 

80 0,086 -0,015 0,105 0,090 14,25 0,023 0,093 -0,007 -0,04 0,093 0,53 23,9 

90 0,086 -0,015 0,426 0,411 14,48 0,106 0,424 -0,106 -0,6 0,411 2,33 104,9 

100 0,086 -0,015 0,697 0,682 14,26 0,173 0,704 -0,289 -1,64 0,642 3,64 163,8 

110 0,086 -0,015 0,91 0,895 13,59 0,216 0,921 -0,51 -2,89 0,767 4,35 195,8 

120 0,086 -0,015 1,066 1,051 12,51 0,233 1,077 -0,728 -4,13 0,794 4,50 202,5 

130 0,086 -0,015 1,17 1,155 11,05 0,226 1,177 -0,915 -5,19 0,740 4,20 189 

140 0,086 -0,015 1,232 1,217 9,26 0,198 1,233 -1,06 -6,01 0,630 3,57 160,7 

150 0,086 -0,015 1,264 1,249 7,2 0,158 1,259 -1,161 -6,59 0,488 2,77 124,7 

160 0,086 -0,015 1,276 1,261 4,92 0,109 1,266 -1,222 -6,93 0,329 1,87 84,2 

170 0,086 -0,015 1,279 1,264 2,51 0,055 1,265 -1,254 -7,11 0,165 0,94 42,3 

180 0,086 -0,015 1,279 1,264 0 0 1,264 -1,264 -7,17 0 0 0 

190 0,087 -0,014 1,279 1,265 -2,46 -0,054 1,266 -1,255 -7,12 -0,166 -0,94 -42,3 

200 0,089 -0,012 1,276 1,264 -4,88 -0,108 1,269 -1,225 -6,95 -0,331 -1,88 -84,6 

210 0,092 -0,009 1,264 1,255 -7,16 -0,158 1,265 -1,166 -6,61 -0,491 -2,78 -125,1 

220 0,097 -0,004 1,232 1,228 -9,23 -0,200 1,244 -1,069 -6,06 -0,636 -3,61 -162,5 

230 0,105 0,004 1,17 1,174 -11,02 -0,229 1,196 -0,93 -5,27 -0,752 -4,27 -192,2 

240 0,115 0,014 1,066 1,080 -12,49 -0,239 1,106 -0,747 -4,24 -0,816 -4,63 -208,4 

250 0,129 0,028 0,91 0,938 -13,58 -0,227 0,965 -0,534 -3,03 -0,804 -4,56 -205,2 
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260 0,150 0,049 0,697 0,746 -14,25 -0,189 0,77 -0,316 -1,79 -0,702 -3,98 -179,1 

270 0,178 0,077 0,426 0,503 -14,48 -0,130 0,52 -0,13 -0,74 -0,503 -2,85 -128,3 

280 0,220 0,119 0,105 0,224 -14,26 -0,057 0,231 -0,017 -0,1 -0,230 -1,30 -58,5 

290 0,283 0,182 -0,257 -0,075 -13,6 0,018 -0,077 -0,009 -0,05 0,077 0,44 19,8 

300 0,382 0,281 -0,64 -0,359 -12,52 0,080 -0,368 -0,111 -0,63 0,351 1,99 89,6 

310 0,544 0,443 -1,022 -0,579 -11,07 0,113 -0,59 -0,285 -1,62 0,516 2,93 131,9 

320 0,827 0,726 -1,38 -0,654 -9,28 0,107 -0,663 -0,433 -2,46 0,502 2,85 128,3 

330 1,338 1,237 -1,69 -0,453 -7,22 0,057 -0,457 -0,364 -2,06 0,276 1,57 70,7 

340 2,248 2,147 -1,929 0,218 -4,95 -0,019 0,219 0,199 1,13 -0,092 -0,52 -23,4 

350 3,564 3,463 -2,08 1,383 -2,53 -0,061 1,384 1,351 7,66 -0,300 -1,70 -76,5 

360 8,680 8,579 -2,132 6,447 0 0 6,447 6,447 36,57 0 0 0 

370 8,680 8,579 -2,08 6,499 2,44 0,277 6,505 6,352 36,03 1,401 7,95 357,8 

380 6,394 6,293 -1,929 4,364 4,86 0,371 4,38 3,974 22,54 1,841 10,44 469,8 

390 3,950 3,849 -1,69 2,159 7,14 0,270 2,176 1,735 9,84 1,314 7,45 335,3 

400 2,526 2,425 -1,38 1,045 9,21 0,169 1,059 0,692 3,93 0,802 4,55 204,8 

410 1,714 1,613 -1,022 0,591 11,01 0,115 0,602 0,292 1,66 0,527 2,99 134,6 

420 1,233 1,132 -0,64 0,492 12,48 0,109 0,504 0,152 0,86 0,481 2,73 122,9 

430 0,933 0,832 -0,257 0,575 13,57 0,139 0,592 0,066 0,37 0,588 3,34 150,3 

440 0,739 0,638 0,105 0,743 14,24 0,189 0,767 -0,057 -0,32 0,765 4,34 195,3 

450 0,608 0,507 0,426 0,933 14,48 0,241 0,964 -0,241 -1,37 0,933 5,29 238,1 

460 0,517 0,416 0,697 1,113 14,26 0,283 1,148 -0,472 -2,68 1,047 5,94 267,3 

470 0,452 0,351 0,91 1,261 13,61 0,305 1,297 -0,718 -4,07 1,080 6,13 275,9 

480 0,405 0,304 1,066 1,370 12,53 0,304 1,403 -0,948 -5,38 1,034 5,86 263,7 

490 0,371 0,270 1,17 1,440 11,08 0,282 1,467 -1,141 -6,47 0,922 5,23 235,4 

500 0,346 0,245 1,232 1,477 9,3 0,242 1,497 -1,287 -7,3 0,764 4,33 194,9 

510 0,329 0,228 1,264 1,492 7,24 0,190 1,504 -1,387 -7,87 0,582 3,30 148,5 

520 0,318 0,217 1,276 1,493 4,97 0,130 1,499 -1,448 -8,21 0,389 2,21 99,5 

530 0,311 0,210 1,279 1,489 2,55 0,066 1,49 -1,477 -8,38 0,193 1,09 49,1 

540 0,309 0,208 1,279 1,487 0 0 1,487 -1,487 -8,43 0 0 0 

550 0,110 0,009 1,279 1,288 -2,42 -0,054 1,289 -1,278 -7,25 -0,170 -0,96 -43,2 

560 0,110 0,009 1,276 1,285 -4,84 -0,109 1,29 -1,245 -7,06 -0,337 -1,91 -86 
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570 0,110 0,009 1,264 1,273 -7,12 -0,159 1,283 -1,182 -6,7 -0,499 -2,83 -127,4 

580 0,110 0,009 1,232 1,241 -9,19 -0,201 1,257 -1,08 -6,13 -0,644 -3,65 -164,3 

590 0,110 0,009 1,17 1,179 -10,99 -0,229 1,201 -0,933 -5,29 -0,756 -4,29 -193,1 

600 0,110 0,009 1,066 1,075 -12,46 -0,238 1,101 -0,743 -4,21 -0,812 -4,61 -207,5 

610 0,110 0,009 0,91 0,919 -13,56 -0,222 0,945 -0,522 -2,96 -0,787 -4,46 -200,7 

620 0,110 0,009 0,697 0,706 -14,24 -0,179 0,728 -0,299 -1,7 -0,664 -3,77 -169,7 

630 0,110 0,009 0,426 0,435 -14,48 -0,112 0,449 -0,112 -0,64 -0,435 -2,47 -111,2 

640 0,110 0,009 0,105 0,114 -14,27 -0,029 0,118 -0,009 -0,05 -0,118 -0,67 -30,2 

650 0,110 0,009 -0,257 -0,248 -13,62 0,060 -0,255 -0,028 -0,16 0,253 1,44 64,8 

660 0,110 0,009 -0,64 -0,631 -12,55 0,140 -0,646 -0,194 -1,1 0,616 3,49 157,1 

670 0,110 0,009 -1,022 -1,013 -11,1 0,199 -1,032 -0,499 -2,83 0,903 5,12 230,4 

680 0,110 0,009 -1,38 -1,371 -9,31 0,225 -1,389 -0,906 -5,14 1,053 5,97 268,7 

690 0,110 0,009 -1,69 -1,681 -7,26 0,214 -1,695 -1,349 -7,65 1,026 5,82 261,9 

700 0,110 0,009 -1,929 -1,920 -4,99 0,168 -1,927 -1,747 -9,91 0,814 4,62 207,9 

710 0,110 0,009 -2,08 -2,071 -2,58 0,093 -2,073 -2,023 -11,47 0,452 2,56 115,2 

720 0,110 0,009 -2,132 -2,123 0 0 -2,123 -2,123 -12,04 0 0 0 
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                                                                                         Таблица А2 – Силы, действующие на шатунную шейку вала 

φ К T Рк Кшш 
o 
п.к.в. кН кН кН кН 

0 -12,18 0,00 19,63 19,63 

10 -11,61 -2,58 19,06 19,23 

20 -10,04 -4,66 17,49 18,10 

30 -7,76 -5,89 15,21 16,31 

40 -5,24 -6,07 12,69 14,07 

50 -2,90 -5,25 10,35 11,61 

60 -1,15 -3,63 8,60 9,33 

70 -0,18 -1,58 7,63 7,79 

80 -0,04 0,53 7,49 7,51 

90 -0,60 2,33 8,05 8,38 

100 -1,64 3,64 9,09 9,79 

110 -2,89 4,35 10,34 11,22 

120 -4,13 4,50 11,58 12,42 

130 -5,19 4,20 12,64 13,32 

140 -6,01 3,57 13,46 13,93 

150 -6,59 2,77 14,04 14,31 

160 -6,93 1,87 14,38 14,50 

170 -7,11 0,94 14,56 14,59 

180 -7,17 0,00 14,62 14,62 

190 -7,12 -0,94 14,57 14,60 

200 -6,95 -1,88 14,40 14,52 

210 -6,61 -2,78 14,06 14,33 

220 -6,06 -3,61 13,51 13,98 

230 -5,27 -4,27 12,72 13,42 

240 -4,24 -4,63 11,69 12,57 

250 -3,03 -4,56 10,48 11,43 

260 -1,79 -3,98 9,24 10,06 
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270 -0,74 -2,85 8,19 8,67 

280 -0,10 -1,30 7,55 7,66 

290 -0,05 0,44 7,50 7,51 

300 -0,63 1,99 8,08 8,32 

310 -1,62 2,93 9,07 9,53 

320 -2,46 2,85 9,91 10,31 

330 -2,06 1,57 9,51 9,64 

340 1,13 -0,52 6,32 6,34 

350 7,66 -1,70 -0,21 1,71 

360 36,57 0,00 -29,12 29,12 

370 36,03 7,95 -28,58 29,67 

380 22,54 10,44 -15,09 18,35 

390 9,84 7,45 -2,39 7,82 

400 3,93 4,55 3,52 5,75 

410 1,66 2,99 5,79 6,52 

420 0,86 2,73 6,59 7,13 

430 0,37 3,34 7,08 7,83 

440 -0,32 4,34 7,77 8,90 

450 -1,37 5,29 8,82 10,28 

460 -2,68 5,94 10,13 11,74 

470 -4,07 6,13 11,52 13,05 

480 -5,38 5,86 12,83 14,10 

490 -6,47 5,23 13,92 14,87 

500 -7,30 4,33 14,75 15,37 

510 -7,87 3,30 15,32 15,67 

520 -8,21 2,21 15,66 15,82 

530 -8,38 1,09 15,83 15,87 

540 -8,43 0,00 15,88 15,88 

550 -7,25 -0,96 14,70 14,73 

560 -7,06 -1,91 14,51 14,64 
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 570 -6,70 -2,83 14,15 14,43 

580 -6,13 -3,65 13,58 14,06 

590 -5,29 -4,29 12,74 13,44 

600 -4,21 -4,61 11,66 12,54 

610 -2,96 -4,46 10,41 11,33 

620 -1,70 -3,77 9,15 9,90 

630 -0,64 -2,47 8,09 8,46 

640 -0,05 -0,67 7,50 7,53 

650 -0,16 1,44 7,61 7,75 

660 -1,10 3,49 8,55 9,23 

670 -2,83 5,12 10,28 11,48 

680 -5,14 5,97 12,59 13,93 

690 -7,65 5,82 15,10 16,18 

700 -9,91 4,62 17,36 17,96 

710 -11,47 2,56 18,92 19,09 

720 -12,04 0,00 19,49 19,49 


