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2024 年度 機械設計製図 B テキスト 

サバテサイクルを用いた中高速ディーゼルエンジンの設計 

Part 1：熱力学的検討 

 

1. 緒言 
環境への負荷の少ない輸送機械の開発は必須で

あるが，その方向性を定めるのは難しい．ディーゼ

ルエンジンは優れた燃費の観点から船舶，商用車，

建設機械，発電などで広く使用されているが，環境

負荷低減の観点から化石燃料の使用を控える潮流と

なり，今後は水素や植物由来油などの代替燃料の活

用が必須となっている．そこで，エンジンの熱力学

理論に立ち返り，今までに確立されたエンジン技術

を学びながら，エンジンの設計・製図を学習する．

この経験は，将来の水素エンジンなどの新しいエン

ジンの開発に携わる際に極めて重要な知見となる． 

本科目ではトラックなどの商用車で用いられて

いる中高速ディーゼルを取り上げるが，授業時間の

制約から，1 シリンダ 4 サイクルディーゼルエンジ

ンを対象とする．Part 1では，与えられた設計要件を

満たすピストン（シリンダ内径）を熱力学的な検討

から決定する．Part 2 では，先の過程で得られた最大

爆発力が各部品に及ぼす影響を検討し，材料力学的

な観点から部品の形状を決定する．Part 3 では，ピス

トンリングや締結部品等を検討し，各部の詳細な寸

法について検討する．これらの作業は設計計算書と

してまとめ，本課題であるエンジン設計の基本資料

とする． 

2. 熱力学的検討 

2.1 指圧線図の作成 

指圧線図(p-V 線図)の作成は，熱機関解析の重要

な基本事項である．近年のコンピュータの発達に伴

い，実際の熱機関における p-V 線図とほぼ同じもの

がシミュレーションによって得られるようになり，

熱機関の設計に利用されている．しかしながら，シ

ミュレーションによって実際の p-V 線図を求めるに

は，熱力学，流体力学，燃焼工学等の深い知識が必

要であり，またシミュレーションに関する技術も必

要となる． 

この授業では熱力学的理想サイクルを出発点と

し，これに各効率を乗ずることによって、実際の熱

機関において得られる特性を推定することとする．

p-V線図を作成することにより，熱効率や，平均有効

圧力そして設計の重要因子であるガス最高圧力や，

トルク変動値などが得られる． 

本設計で対象とするエンジンは「中高速ディーゼ

ルエンジン」であるが，このようなエンジンに対し

てはサバテサイクルが理想サイクルとなる．Fig. 2.1

にサバテサイクルを示す． 

サバテサイクルの基準点(出発点)を下死点 0とす

る．また，このときのシリンダ容積を 0V とする．

この点からピストンが断熱状態で空気を圧縮するこ

とにより，図中の点 1に達する．この点 1におい

て，シリンダ容積 1V は最小となる．この容積を

 

Fig. 2.1 サバテサイクルの p-V 線図 

すきま容積といい， 10 /VV を圧縮比( )という．点 1

にくると圧縮された空気は高温高圧となり，そこに

燃料を吹き込んで燃焼させることにより，瞬時に点

2に達する．この圧力比 12 / pp を最高圧力比（慣用

語：爆発度）(  )という．点 2 からは，燃焼速度を制

御して圧力が一定になるように適当な量の燃料を燃

焼させつつ，点 3( 3V )に至り，燃焼は終了する． 23 /VV

を締切比( )という．点 3 からは容積は断熱状態で

膨張し，点 4 に至る．点 4 では瞬間的に排気弁が開

き，瞬時に排気し，点 0に戻り，1サイクルを完了す

る． 

以上の説明では，吸排気の行程は瞬時に行われる

ものとしたが，実際の吸排気の過程は有限の時間を

要する．また、4サイクルエンジンでは，ピストンが

下死点から上死点まで移動することによってシリン

ダ内のガスを排気し，次のピストンの上死点から下

死点への移動によって吸気し，基準点に戻りサイク

ルを完了するため、実際にはもう一巡の容積変化が

起こることになるものの、しかしながら、理想サイ

クルについては 4 サイクルでも 2 サイクルでも同一
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ものと考えてよい． 

今回の設計では，経験的に得られた次の数値を利

用して p-V線図を作成するものとする。 

圧縮比  = 10 /VV  =15 

最高圧力比あるいは爆発度   = 12 / pp  = 1.5 

締切比   = 23 /VV  = 1.7 

断熱指数  = 1.4  (空気) 

 1=1.38 (圧縮時) 

 2=1.32 (膨張時) 

2.1.1 各点における圧力と温度の計算 

基準点 0：圧縮始め，下死点 

圧縮始めの吸気圧力 0p は，無過給機関では 1 気

圧より若干低い 9.93×104 (Pa)が採用される．また，

シリンダ弁を閉じた時のシリンダ圧力を rp とする

と， 0/ ppr ≒1.04として，圧縮始めの温度 0T は次式

(経験式)で与えられる． 

𝑇0 =
273.15+𝑡𝑠(℃)

1−0.628(
𝑃𝑟
𝑃0
∙
1

𝜀
)
(K) (2.1) 

ここで， st は吸気温度である．今回は st の値として

15(℃)を用いることにする． 

0→1への変化：断熱圧縮 

断熱圧縮過程において，任意の Vに対する pの値

は断熱変化の式から以下のように求められる。 
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点 1 においても式(2.3)は成り立つので，点 1 におけ

る圧力は以下のように求めることができる． 
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また、温度と体積に関する断熱変化の式から、点

1 におけるガス温度が求まる． 
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1→2への変化：定容燃焼 

1→2 は定容過程なので，点 2 の圧力及び温度は，

状態方程式より Vを一定とおけば以下のように求ま

る． 
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2→3への変化：定圧燃焼 

2→3 は定圧過程なので，点 3 の圧力は点 2 の圧

力に等しい．すなわち， 

23 pp =  (2.8) 

状態方程式 3322 VTVT = から 
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3→4への変化：断熱膨張 

3→4は断熱膨張であり，点 4における圧力，温度

は以下のように求められる． 
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4→0への変化：定容排気 

点 4 から基準点 0 に還ってサイクルが完了する． 

2.1.2 各点における体積の計算 

下死点体積と上死点体積はそれぞれ 
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となる．ここで，D  はシリンダ内径， 1S  はピスト

ンが上死点にあるときの隙間長さ，S はピストンス

トロークである．これらから圧縮比を求めると  
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これより， 
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したがって， 
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上式にあらわれる 

SDVh

2

4


  (2.17) 

はピストンの行程容積（慣用語：排気量）と呼ばれ

る。 0V を hV を用いて表すと， 
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となる．V3は，締切比 23 VV= ，また 12 VV = で

あるから 

13 VV =  (2.19) 

2.1.3 p-V線図のまとめ 

p-V 線図上の各点における圧力，体積，温度を求

める式番号を以下に整理する． 
 

点 p  V  T  

0 p0 (2.12) (2.1) 

1 (2.4) (2.13) (2.5) 

2 (2.6) (2.13) (2.7) 

3 (2.8) (2.19) (2.9) 

4 (2.10) (2.12) (2.11) 

 

2.2 熱効率とシリンダ（ピストン）形状 

2.2.1 熱効率 

Fig. 2.1 を参考にサバテサイクルの理論熱効率 thη

を考えると以下のようになる． 
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ここで， 

)( 121 TTCQ v −= ：入熱量 1 

)( 232 TTCQ p −= ：入熱量 2 

)( 043 TTCQ v −= ：排熱量 

であり，また vp CC /= であることを利用すると，

理論熱効率 thη は前節で求めた各点における温度T

を代入することにより次のように求められる． 
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2.2.2 図示平均有効圧力と正味平均有効圧力 

p-V 線図上で求められる仕事 iW  (p-V 線図上にお

ける面積に相当する)を行程容積 hV で除した値を，

図示平均有効圧力 mip という．理想サイクルでは各

行程の圧力と体積の関係が数式によって示されてい

るので，この面積は代数的に算出することが可能で

ある．サバテサイクルの図示平均有効圧力を計算す

ると，最終的な結果は， 
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となる1． 

実際の熱機関では様々な機械的損失が存在し，ま

た線図の形状も理想サイクルとは若干異なっている．

これらの程度は経験的に判っており，機械的損失を

表す機械効率 m の値は 0.8程度，線図の相違を表す

線図係数 if の値は 0.85程度である．これらの値を利

用して，正味平均有効圧力 mep  (Pa)は次式のように

計算される． 

mimime pfp =   (2.23) 

2.2.3 シリンダ内径とピストンストローク 

第 3章で検討するように，厳密なピストン外径の

値は熱膨張を考慮して決められるが，熱機関として

の特性を評価する場合には，シリンダ内径 Dと同一

の値として丸められた数値が使用される．このシリ

ンダ内径 Dは，エンジンの仕様を表す代表的な値(主

要目という)の一つである． 

平均ピストン速度 mC は次式で与えられる． 

60

2 nS
Cm


=  (m/s) (2.24) 

ただし，Sはピストン行程（慣用語：ストローク，こ

の授業ではストロークを使用する．）(m)，nはエンジ

ン回転速度（慣用語：回転数，この授業では回転数

を使用する．）(rpm)である． 

平均ピストン速度の値もまた経験から適当な値

が判っている．今回の設計では，平均ピストン速度

を Cm = 10.0 (m/s)として各部の値を決定することに

熱指数を異なるとすれば，この結果も異なる． 
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する．エンジン回転数は設計要件として与えられて

いるため，この平均ピストン速度の値から，設計す

るエンジンのピストンストローク S を決定すること

ができる． 

一方，ピストンのする仕事を考慮すると，エンジ

ンの実出力 N’eは以下の式から求めることができる． 

604

1 2 n
pSDN mee =




 (W) (2.25) 

ここで， はサイクル係数と呼ばれ，4 サイクル機

関では 2= ，2 サイクル機関では 1= となる．従

って設計出力と実出力の差が出力差Neは， 

eee NNN −=  (2.26) 

となる．一方，出力率 Qor は以下の式から計算され

る。 

mmeor CpQ =  (2.27) 

2.3 【課題１】ピストンシリンダの設計 

2.3.1 設計要件 

ディーゼルエンジンの設計要件は次の通りであ

る． 

シリンダ数：1 

サイクル：4 サイクル 

 

グループ名 設計出力 [kW] 回転数 [rpm] 

Uno 16 1500 

Dos 18 1600 

Tres 8 2500 

Cuatro 20 1700 

Cinco 14 1800 

Seis 12 2000 

 

2.3.2 出力の検討 

先の設計要件を満たすピストンを以下の手順で

設計し，熱力学的な検討を加えよ． 

1. 平均ピストン速度を Cm = 10.0 (m/s)として，

ピストンストローク Sを決定せよ． 

2. 出力率 Qorを 360×104 (Pa・m/s)として，シリ

ンダ内径 D を計算せよ．具体的には(2.24)の

Sを(2.25)の Sに代入して Dを求める．Sと D

は，小数点を切り上げて整数にする． 

3. 先の計算による内径と JIS B8032-6 「レクタ

ンギュラリング」の呼び径を参考にして，シ

リンダ内径を選定せよ． 

4. この選定シリンダ内径から実出力N’e (kW)を

求め，設計出力との相違を調べよ． 

5. 1 および 3 で求めたピストンストローク Sと

シリンダ内径 D の値に基づいて p-V 線図を

作成せよ． 

6. 燃焼最高圧力 Pmax (= p2) (MPa)を求めよ． 

7. 理論熱効率 thη を求めよ． 

8. 正味平均有効圧力 pme (MPa)を求めよ． 

計算はエクセルを用いて行い，過程を計算書とし

て提出する．結果の一部は『設計計算結果一覧』(資

料[25])に記入する． 


