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１． 実験の目的 
 新たに設計し製作された機関が所期の性能を発揮することや，その機関の性能を確認する

ために，機関の試験法や設備が主として機関の使用目的に応じて規格化されている．しかし，

これらの規格では，単に入口と出口だけを測り，機関そのものをブラックボックスとして扱

っているため，吸入空気量を測っていないなど，機関の開発・研究には十分なものではない． 
今回の実験は，ディーゼル機関の諸特性を把握することを目的として，補足拡充した試験

法をとる．機関に供給される燃料，空気，冷却水などと，機関から得られる動力，排気ガス，

冷却水などを調べ，燃料の持つ化学エネルギがどれだけ仕事に変換され，熱がどれだけ捨て

られているかを知る． 
 
 
 
２． 実験装置 
 実験装置の概要を図１に示す．機関に供給される燃料と空気の量，機関の発生する動力，

機関から排出されるガスの温度，冷却水の温度など，期間の運転状態を知る上で重要な項目

を測定できるようになっている．燃焼室内の圧力を動的に測る指圧計，これを観測するため

の陰極線オシログラフ，排気ガス中の大気汚染物質観測装置などがあわせて使用される． 
 
 実験の要目 

 機関：ヤンマー SKL-PC形ディーゼル機関 
         ４サイクル水冷直立単シリンダ予燃焼室 
         シリンダ径×行程 φ92×100 [mm] 
         排気量 0.665 [ l ] 
         圧縮比 20.5：1 
         燃料噴射ノズル YDN-4SK1 5L 
         噴射ノズル開弁圧力 135 [kg/cm2]（13.2 [MPa]） 

 燃料：大協 特軽油 
     セタン価 55 
     低位発熱量 10700 [kcal/kg]（44.8 [MJ/kg]） 

 潤滑油：出光 アポロイルディーゼルブ，SAE#30 
 動力計：特殊電気製造㈱ UK形交流電気動力計 UCSU-D-30 

          トルク腕長 0.295 [m] 
 
 
 

  
図１ 実験装置の概要          図２ ピストン概略図 
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３． 測定 
３．１ 動力の設定 
 機関がその出力軸に出す出力，いわゆる『正味出力』は機関出力軸の回転速度ｎ[rpm]と
トルク T[kg-m]の積として求められる．出力として得られる仕事を吸収すると共に，このト
ルクの測定に使われるのが動力計で，ここでは交流電気動力計が用いられる．この電気動力

計は電動機と発電機とに自動的に切り替わる．機械的な回転力が電力に変わる時に生ずる回

転子，固定子間の作用反作用関係により固定子が回転しようとするトルクを測り，それを回

転子の受けているトルクとする． 
 機関に発生するトルクは，固定子から出した腕の端に生じる力Wと軸心からの腕長 Lの
積として，（図３参照） 
     軸トルク WLT ⋅=  [kg-m] 
            WL ⋅= 8.9  [N・m]                ―――（１） 
 
     軸出力  Ne=2πn・T/75×60 [PS]    （PS：仏馬力 1PS=0.7355kW） 
           =n・T/716.2 [PS] 
           =2πn・T×9.8/60 [W] 
           =1.026n・T [W]                 ―――（２） 

 
図３ 軸トルク概略図 

 
 また，このときの正味平均有効圧は４サイクル機関の場合以下のようになる． 
     正味平均有効圧 pe=１サイクルの仕事/行程体積 
              ＝2×2πL・W×100/(1000×Vs) 
              =1.26T/Vs [kg/cm2] 
              =0.123T/Vs [MPa]             ―――（３） 
ここで Vsは行程体積[l ]である． 
 
 
 ここでは回転速度を一定として出力試験を行う．つまり燃料の供給量を順次変えて，出力

を見るのではなく，出力を設定してそのときの燃料や空気の量などを測る．機関を一定速で

運転すれば出力と動力計荷重，トルク，平均有効圧は正比例の関係にある．試験負荷は定格

出力に対し，その 0，1/4，2/4，3/4，4/4，および 10％過負荷とする． 
 定格出力としては，この種の機関は高付加で長時間連続使用される場合も多いので，通常

12時間程度連続して出し得る出力を採る．今回の実験では定格出力を回転速度 1500rpmに
おいて 5.4PSとする． 
 
従って，0/4，2/4，3/4，4/4，11/10の各負荷における軸トルク T，軸出力 Ne，正味平均

有効圧 peは次の表１（p.4）のようになる． 
また，これらを用いる際に必要となる動力系荷重の測定値もあわせて表１に記載する．同

時に表１の値を用いて出力と力・トルクの関係図を図４（p.4）に示す．図４より出力と力
およびトルクが直線関係にあることが確認できる． 
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表１ 出力系の測定値および計算値 
試験番号 1 2 3 4 5 6
負荷率 [%] 0 25 50 75 100 110
回転速度n [rpm]
軸出力（目標値） [PS] 0.00 1.35 2.70 4.05 5.40 5.94
動力系負荷W（測定値） [kg] 0.24 2.17 4.35 6.57 8.83 9.68
軸トルクT [kg-m] 0.0708 0.640 1.28 1.94 2.60 2.86
軸出力Ne [PS] 0.148 1.34 2.69 4.06 5.46 5.98

正味平均有効圧pe [kg/cm2] 0.134 1.21 2.43 3.67 4.94 5.41

軸出力より得られたエネルギ [kcal/min] 1.56 14.1 28.3 42.8 57.5 63.0

1500

図４　N-W, N-T線
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３．２ ディーゼル機関の摩擦損失と図示出力 
 機関そのものを回転させるのに必要な動力は外部へは取り出せず，常に内部で消費される

ので『摩擦損失』と呼ばれる．摩擦損失にはピストンリングとシリンダとの間の摩擦や軸受

けの摩擦だけではなく，燃料ポンプの駆動動力のように明らかに仕事であるものも含まれる． 
発火運転時の摩擦損失を知る手段としてはWillian法を用いる．定速運転のディーゼル機
関では低負荷域において単位時間あたりの燃料消費量と負荷とが実験的にほぼ直線関係と

なるので，このことを利用し，燃料消費量の線を負荷側へ外挿して，横軸との交点を求める

ことで摩擦損失が得られる．機関のシリンダで作動流体がピストンに与える動力は指圧線図

が示す出力であり，『図示出力』と呼ばれる．この図示出力のうち，摩擦損失は機関の内部

で失われる熱や，燃料ポンプの駆動などに使われ，その残りが『正味出力』として機関の軸

出力として求められる． 
したがって，３．１節で求めた負荷が正味出力である．摩擦損失と正味出力とを知ること

により，指圧線図を採取しなくとも図示出力が得られる．これらから図示平均有効圧 ip や，
機械効率 mη も得られる． 
        fei ppp +=                     ―――（４） 

        iem pp=η                      ―――（５） 
ここで， fp は摩擦平均有効圧である． 
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 そこで，燃料消費量を測定しなければならないのだが，今回は重量式燃料消費計（小野測

器，FCW-R 型）を用いて，規定量―今回は 20ｇ―の燃料が消費される時間を測定する．
燃料消費率は単位時間に，単位出力を出すのに必要な燃料の重量として表示される．表２に

燃料消費時間の測定値と燃料消費率を示す． 
 

表２ 燃料消費時間，単位時間燃料消費量および燃料消費時間 
試験番号 1 2 3 4 5 6
負荷率 [%] 0 25 50 75 100 110
軸出力Ne [PS] 0.148 1.34 2.69 4.06 5.46 5.98
燃料消費量 [g]
消費時間（測定値） [sec] 181.23 130.96 96.77 74.82 57.19 50.43
単位時間燃料消費量ｂ [g/sec] 0.110 0.153 0.207 0.267 0.350 0.397
機関に与えられたエネルギ [kcal/min] 70.8 98.0 133 172 225 255
燃料消費率 [g/PS-h] 2680 410 277 237 231 239

20

 
 
 この表２の単位時間燃料消費時間と出力とをグラフにしたものを図５に示す． 

図５　出力と単位時間燃料消費量
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図５からも分かるよう，出力がアイドリング状態から定格出力の 50％～75％程度の範囲で
は直線関係になっていることが分かる．この結果を用いて，最小二乗法より近似直線を求め

ると次式となる． 
       102.00402.0 += Nb  [g/s]                ―――（６） 
ここで，ｂは単位時間燃料消費量[g/s]，Nは出力[PS]である． 
 式(6)より近似直線とｂ＝0 [g/s]の軸との交点は， 

       52.2
0402.0
102.0

0 −=−==bN  [PS] 

であり，これが摩擦損失分の内部仕事 Nfである．  ∴ 52.2=fN  [PS] 
したがって，図示出力 Niは， 
      52.2+=+= efei NNNN  [PS] 
となる．また Neは正味出力であり，これは軸出力 Neと同値である． 
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３．３ 冷却水温度 
 冷却水の温度が下がると潤滑油の粘度が上がり，摩擦損失が増加し，燃料消費率も大きく

なる．同時に着火遅れが長くなり，ノックしやすくなる．しかし一般には燃焼効率に大きな

変化はないといわれている．一方，冷却水温度の最高値は機関部の局所的な熱負荷により制

限を受け，通常冷却水出口温度の最高値は 65～85℃の範囲にある．ここでは冷却水出口温
度を常に 80℃±3℃として運転する．これには冷却水タンクに設けられたヒータを調整する． 
 
 表３に冷却水温度の測定値と冷却水への放熱量を示す．また，表３をもとに燃料消費率と

冷却水出口温度の関係グラフを図６に示す．ただし，今回の測定では出力を変化させている

ため冷却水温度と燃料消費率の関係はあくまでも参考程度のものである． 
 
 
 

表３ 冷却水系の測定値と冷却水への放熱量 
試験番号 1 2 3 4 5 6
負荷率 [%] 0 25 50 75 100 110
正味出力Ne [PS] 0.148 1.34 2.69 4.06 5.46 5.98

燃料消費率 [g/PS-h] 2680 410 277 237 231 239
冷却水流量 [kg/min]

冷却水出口温度(測定値) [℃] 55.5 60.0 61.0 63.0 65.0 63.6
冷却水入口温度(測定値） [℃] 45.0 45.0 45.0 44.9 44.9 45.0
温度差 [℃] 10.5 15.0 16.0 18.1 20.1 18.6

冷却水への放熱量 [kcal/min] 29.4 42.0 44.8 50.7 56.3 52.1

2.80

 
 
 

図６　冷却水出口温度と燃料消費率
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３．４ 吸入空気流量の測定 
 ここでは丸形ノズルを用いて空気量を測る．直径 18ｍｍのノズルがサージタンク表面に
取り付けられている（p.2図１参照）． 
 ノズル前後での圧力差（p1－p2）[kg/m2]を知れば，入口の状態における空気流量 Qaは， 
        ( )21

2 ppgAQ
W

a −=
γ

αε  [m3/sec]              ―――（７） 

となる．ここで Aは断面積，αは流量係数（＝0.871）である．εは気体の膨張に関する修
正係数であるが，ノズル前後での圧力差が小さいときは１とみなすことができる．圧力差（p1

－p2）は[mmAq]で測定するが１[mmAq]=１[kg/m2]により[kg/m2]に換算する． 
γｗはノズル直前における流体の比重量である．空気中に水分が含まれていなければ， 
        

76015.273
15.2732932.1 0H

ta
d ×

+
×=γ  [kg/m3]            ―――（８） 

ここで， ｔa：空気の温度 [℃] 
     H0：水銀気圧計が示す大気圧 Hを 0℃における水銀柱の高さに換算した値 
        HHH α−=0  [mmHg]                 ―――（９） 
なおαHの値には，レポート末尾に付録した気体燃料の発熱量測定の表８（p.29）を使用す
る． 
含湿空気の場合の比重量γｗは， 
        









−= smdw p

H0

378.01 ψγγ  [kg/m3]               ―――（10） 

ここで， ψ：相対湿度 
     psm：ｔa℃における水の飽和水蒸気圧[mmHg] ―レポート末尾表９（p.30）参照 
 
したがって， 
        ( ) 76184.28.7579 0 =+=⇔ H  [mmHg]  （αHは直線補間を用いる） 

        ( ) 19.1
760
761

1.2315.273
15.2732932.18 =×
+

×=⇔ dγ  [kg/m3] 

        ( ) 18.120.21
761

819.0378.0119.110 =





 ×

×
−×=⇔ wγ  [kg/m3] 

 
        ( ) ( )21

62

18.1
21018

4
1871.07 ppgQa −××××××=⇔∴ −π  

          21
41003.9 pp −××= −  [m3/sec] 

                    212.54 pp −×=  [ ]minl                ―――（11） 
 
 
 
３．４．１ 空気過剰率（空気比） 
 空気過剰率λとは，燃料を完全燃焼させるのに必要な理論最小空気量に較べ実際にはその

何倍の空気を吸入したかを示す値である． 
        

0

00

min 76015.273
15.273

H
pHH

tbL
Q sm

a

a ψ
λ

−
××

+
×=  

         
760

10.21819.0761
1.2315.273

15.273
10

1003.9
3

min

21
4 ×−

×
+

×
×

−××
= −

−

bL
pp  

         
bL
pp

min

21814.0
−

×=                   ―――（12） 
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minL は燃料１kgを完全に燃焼させるのに必要な理論空気量で，この値は燃料の元素組成に
より定まり， 
        ( ) σcsohcL 89.8

8
33

1221.0
41.22

min =






 −

−+
×

=  [m3/kg]        ―――（13） 

ここで， 
    ｃ，ｈ，o，ｓ：燃料１kg中の炭素，水素，酸素，硫黄の重量 [kg] 
    σ：燃料指数 







 −

−+=⇔
c
so

c
h

8
31σ                 ―――（14） 

今回使用する燃料の元素組成は重量分率で， 
    ｃ：0.854，ｈ：0.137，o：0，ｓ：0.009 
 
したがって， ( ) 49.1

854.08
009.0

854.0
137.03114 =









×
++=⇔ σ  

       ( ) 3.1149.1854.089.813 min =××=⇔ L  [m3/kg] 
 
                 ( )

b
pp

b
pp 2121 0722.0

3.11
814.012

−
×=

−
×=⇔∴ λ         ―――（15） 

 
 
 
３．４．２ 体積効率 
 体積効率ηｖは行程体積 Vs に対する実際に吸入された空気の容積比で，吸入能力を表す
尺度である．４サイクル機関の場合は次式で表される． 

        
21

21 109.0
21500665.0

2.54
2
100060

pp
pp

nV
Q

s

a
v −×=

×

−×
=

×
××

=η     ―――（16） 

 
 通常，ディーゼル機関は絞り弁を持たないので，回転速度一定ならば吸入空気量はほぼ一

定となり，体積効率に大きな変化はない．しかし空気過剰率が小さくなり高負荷になると吸

気系やシリンダ壁の温度が上昇し，残留ガスの温度も高くなるため入口状態での吸入空気量

はいくらか減少し，それにともなって体積効率もいくぶん低下する． 
 
 
 
３．４．３ 吸入空気系の測定値 
 式(11), (15), (16)を用いて負荷率ごとの吸入空気流量，体積効率および空気過剰率を求め
たものを表４に示す．また，図７，図８（p.9）に負荷率と体積効率，空気過剰率のグラフ
を示す． 
 

表４ 吸入空気系測定値および吸入空気流量，体積効率，空気過剰率 
試験番号 1 2 3 4 5 6
負荷率 [%] 0 25 50 75 100 110
軸出力Ne [PS] 0.148 1.34 2.69 4.06 5.46 5.98

単位時間燃料消費量ｂ [g/s] 0.110 0.153 0.207 0.267 0.350 0.397
ノズルによる圧力差 [mmAq]
　　　　　p1-p2　（測定値）  =[kg/m

2
]

√（p1-p2） [kg0.5/m] 8.86 8.77 8.77 8.72 8.66 8.66

吸入空気流量Qa [l/min] 480 476 476 473 469 469

体積効率ηｖ [%] 96.6 95.6 95.6 95.0 94.4 94.4

空気過剰率λ 5.80 4.15 3.07 2.35 1.79 1.58

75.0 75.078.5 77.0 77.0 76.0
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図7　体積効率ηv， 吸入空気量Qa
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図8　空気過剰率λ
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３．５ 排気ガス分析 
 機関から排出される燃焼ガスの組成分析は空気と燃料との混合比やガス交換過程などを

調べる目的で行われる．現在ではさらに大気汚染物質による大気汚染と関連させて考えなけ

ればならなくなっている． 
 排出されるガスの組成については， 

 ％オーダの成分；CO2，O2，H2O，N2 
 0.1％から ppmオーダの成分；CO，H2 
 ppmのオーダの成分；窒素酸化物（NOｘ），炭化水素類（HC），硫黄酸化物（SOｘ） 
が考えられる．ディーゼル機関では，本実験でも確認するように，かなりの高負荷時以外は

一般に CO，H2はほとんど排出されず，含まれていても ppmオーダである．このため以前
よりは域の有害性の少ない機関として構内，地下作業にも用いられている． 
 燃料が完全燃焼するとして，理論計算で得られる乾き排気ガスの組成は図９に示すように

なる．実際な排気ガス中には未燃分としての固形炭素（すす）が以下に述べるように含まれ

ているため，この理論値より O2はやや多く CO2はやや少なくなる． 
 ここでは，排気ガス中の CO および NOｘの測定を行う．CO の測定には，掘場 CO-HC
アナライザ MEXA-324F を用い，排気ガス中に CO がほとんど含まれていないことを確認
する． 
 NOｘの測定には，堀場 MEXA-C1形自動車排気ガス測定装置を用いる．これは排気ガス
に含まれる NOｘの濃度を化学蛍光方式により連続測定する装置であり，測定原理は次の通
りである．減圧下（2～8Torr）で一酸化窒素 NOとオゾン O3とを瞬間的に反応させると二

酸化窒素 NO2が生成する．このとき生成する NO2の一部は活性化されているため，化学発

光して安定な NO2になる．この光を色ガラスフィルタを通して光電子倍増管で捉え，電気

信号に変換して検出する．NOの濃度とルミネセンスの光量とは正比例し，かつ上記の反応
が非常に早いため，NOの濃度をきわめて速い応答速度で，共存ガスの影響をほとんど受け
ることなく正確に測定することができる．NO2 の濃度を知りたいときには，装置に内蔵さ

れたコンバータを通していったん NOに変換してから測定される． 
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図９ 理論排気ガス組成    図 10 カーボン濃度とボッシュスモークナンバ 

 
 
 
３．５．１ 排気黒煙の測定原理 
 ディーゼル機関の排出物として気体成分以外に排気黒鉛（スモーク）がある．これは径

0.05mmぐらいの微細な炭素粒子が数珠状につながったものである．この粒子の元素組成は，
ｃ：0.95，ｈ：0.005，o：0.045程度で，ほぼ炭素とみなすことができる．ディーゼル機関
では COの排気量が少ないので，不完全燃焼分の大部分が固形炭素として排出されることに
なる． 
 ここではスモークの測定法として最も広く使われているボッシュ式スモーク濃度計を使

用する．これは濾紙濾過法であり，排気煙を濾紙にこしとり，その汚れの程度を調べるもの

である．排気ガスを濾紙に通して吸引するためのサンプリングポンプと，濾紙の黒さを反射

光で観測するための汚染度メータから構成されている．メータに示されるスモーク値は 0
を未汚染濾紙の状態，10 を完全な無反射状態（真黒）とした目盛りで最小 0.2 単位で目盛
られている．使用する濾紙は No.5A が指定されている．ボッシュスモークナンバと排気ガ
ス中に存在する炭素の量とは，図 10のような関係にあり，これより未燃炭素濃度を知るこ
とができる． 
 ディーゼル機関では常に空気過剰で運転されるにもかかわらず，シリンダ内の炎は常に黄

色であって，炭素粒が発生している．その原因は正確には解明されてはいないが，空間的，

時間的に酸素不足の場所があるので炭素が生成されると考えられる．特に炎の中に燃料油滴

が入ると熱分解により炭素粒の発生が助長される．燃料油滴と空気とが完全に均一に混ざる

ということは実現困難なので，いったん生成してしまった炭素が燃えてすすとして排出され

る分を減らすことを考えると，炭素は燃焼ガス中の他の成分と平衡を保つとして， 
        22 HCOOHC +↔+  
        COCOC 22 ↔+  
温度が高くなれば反応は右へと進み炭素は減ることとなる．つまり場の温度を下げるような

因子はすべて黒鉛増加につながる．たとえば低負荷では燃料の量が少なく酸素が充分にあり，

油滴と炎の接触が少なくなるにもかかわらず，燃料量の割には排気中のすすは増える（すな

わち燃焼効率が低下する）．これは液滴まわりのガス温度や壁温が低いことが主な原因とさ

れている． 
 
 燃焼効率ηｃは次式で定義される． 
        

u

au
c H

HH −
=η                       ―――（17） 
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ここで， 
 Hu：燃料の低位発熱量 
 Ha：燃料１kgあたりの未発生熱量，つまり不完全燃焼で排出されなかったとしたら
得られたはずの熱量 

 
すなわち燃料の持つ発熱量のうち実際に熱に変換される割合を示す指標である．未燃排出物

としては，CO，H2，すす（固形炭素）などが考えられるが，ディーゼル機関ではすすのみ

を考えればよい場合が多い． 
 1kg の燃料中に含まれる炭素ｃkg の内ｃｘkg がすすとして排気されるとし，他の未燃分
として COを考えると， 

          
[ ] [ ]

u

xu
c H

NCOccH 2212008100 ⋅−−
=

λσ
η  

         [ ]
[ ]221

79
12

41.2230148100
N
COccH xa ××××+=⇔ λσ       ―――（18） 

ここで[N2]，[CO]は乾き排気ガス中の各成分の容積分率である． 
排気中のカーボン重量濃度ｃ[g/m3]は， 
          310×=

ex

x

L
c

c                     ―――（19） 

のことであり，ここに Lexは燃料 1kgを燃焼させたときの排気ガスの量である． 
これより， 
          

310−×⋅= exx Lcc                  ―――（20） 
となりｃはボッシュスモークナンバより決まるので，排気ガス量を知ればｃｘが得られ，燃

焼効率ηｃが算出できる．排気ガス量は以下のようにして知る． 
吸入した空気量は燃料 1kgあたり Qa/b [m3/kg]であり，このときの温度は ta [℃]である．燃
焼の前後ではモル数の増加があり，その割合δは， 
          λσδ c

5.11
11+≅                   ―――（21） 

よって排気ガスの温度を te[℃]とすると排気ガス量は， 
          

a

ea
ex t

t
b

Q
L

+
+

=
15.273
15.273

δ  [m3/kg]            ―――（22） 

空気中の水蒸気量を無視すると標準状態（添え字 Nで表示）に換算した排気ガス量は， 
          ( ) λσδδλ cLL Nex 89.8min =⋅⋅=  [m3N/kg]      ―――（23） 
と表すことができる．排気中の未燃成分が固形炭素のみならカーボン重量濃度は， 
          ( ) ( )

u
c

N H
c

c
λσ
η

5.111
116.0

+
−

=  [g/m3N]             ―――（24） 

となる．カーボン重量濃度は燃焼効率と空気過剰率の関数として表されるので，燃焼効率が

低下しても排気煙が必ずしも黒くなるわけではない． 
 
 一般には，燃焼効率は常に相当高い値となり，極めて１に近い値となるが，細かく言うと

燃焼室の形状やガス温度などの影響を受けて，空気過剰率λが２程度で最高になるようであ

る．燃焼効率がほとんど１であるということは，燃料の持つ化学エネルギはほとんどそのま

ま熱エネルギになるということである．熱機関の熱効率は与えた熱を仕事に変換する効率と

して定義されるが，熱からではなく燃料から仕事への変換効率として取り扱ってもほとんど

差はないのはこのためである． 
 すす分ｃｘや空気過剰率λの値はガス分析結果から求めることもできるが，ガス分析の精

度が高い場合でないとその精度はよくない． 
 



 12

３．５．２ 排気黒煙の測定結果 
 式(18)～(24)を整理する．3.4.1節より， 
         49.1=σ ，ｃ＝0.854 [kg] 
また，ボッシュスモークナンバの測定値を用いて図 10（p.11）からカーボン重量濃度ｃを
求める． 
以下，ｃ，δ，Lex，ｃｘ，Ha，ηｃを算出したものを表５に示す． 
ただし，式(18)において N2の容積分率は次式で示す． 
         [ ]

eee VV
c

V
L

N λσλλ 94.889.879.079.0 min
2 =

⋅
==  

      排気体積： ( ) [ ]3
min 867.121.0 mcLVe 　　+−= λ  

 
 

表５ 排気系測定値および算出値 
試験番号 1 2 3 4 5 6
負荷率 [%] 0 25 50 75 100 110
正味出力Ne [PS] 0.148 1.34 2.69 4.06 5.46 5.98

吸入空気流量Qa [m3/sec] 0.00800 0.00792 0.00792 0.00787 0.00782 0.00782
単位時間燃料消費量ｂ [g/sec] 0.110 0.153 0.207 0.267 0.350 0.397
空気過剰率λ 5.80 4.15 3.07 2.35 1.79 1.58
排気体積Ve [m3] 64.8 46.1 33.9 25.9 19.4 17.1

排気温度（測定値） [℃] 149 190 232 302 384 426
NO濃度（測定値） [ppm] 110 140 176 208 232 225
CO濃度（測定値） [%] 0.04 0.04 0.03 0.01 0.04 0.04
N2濃度 [%] 80.0 80.3 80.8 81.4 82.2 82.6

0.250 0.405 0.900 1.21 2.35 2.67
カーボン重量濃度ｃ [kg/m3] 6.94E-06 1.12E-05 2.50E-05 3.36E-05 4.72E-05 6.50E-05
燃焼前後のモル数増加率δ 1.01 1.02 1.02 1.03 1.04 1.04
燃料1kgあたりの排気ガス量Lex [m

3
/ｋｇ] 105 82.5 66.8 58.8 51.5 48.6

排気すす量ｃｘ [kg] 7.26E-04 9.28E-04 1.67E-03 1.98E-03 2.43E-03 3.16E-03

燃料1kgあたりの未発生熱量Ha [kcal/kg] 84.0 63.2 44.2 23.8 43.1 46.1

燃焼効率ηc [%] 99.2 99.4 99.6 99.8 99.6 99.6

標準状態排気ガス量（Lex）N [m
3
N/kg] 66.3 47.7 35.4 27.4 21.0 18.6

標準状態カーボン重量濃度（ｃ）N [kg/m
3
N] 1.57E-04 1.64E-04 1.54E-04 1.07E-04 2.54E-04 3.07E-04

ボッシュスモークナンバ（サンプリング値）

 
 
表５をもとに，燃焼効率と排気ガス量の関係を図 11に，燃焼効率とカーボン重量濃度の
関係を図 12に示す． 
図 11でも分かるように，高負荷になるほど排気ガス量は少なくなり，特には燃焼効率と
関係は見られない．対照的に図 12を見ると，カーボン重量濃度（標準状態カーボン重量濃
度）は高負荷になるほどカーボン濃度は多くなる．これは図５（p.5）を見ても分かるよう，
高負荷になると燃料消費量が増加するため燃料の燃え残りであるカーボンの濃度も増加す

ることが考えられる．また，燃焼効率との関連性は，図 12を見ても分かるように，燃焼効
率が最も高い範囲ではカーボン重量濃度は低下し，出力が 100％負荷を超えて燃焼効率が下
がり始めると急激にカーボン濃度が増加しているのが分かる． 
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図11　燃焼効率と排気ガス量
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図12　燃焼効率とカーボン重量濃度
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３．６ 効率・熱精算 
 燃料の持っていた化学的エネルギ，つまり発熱量に相当するエネルギが機関の中で変換さ

れて，どのように分配されたかを表現することを熱精算あるいは熱勘定という．燃料が完全

燃焼したとき発生する熱量（低位発熱量 Hu）を 100％として， 
（１） 有効仕事(正味仕事) 
（２） 冷却媒質に失われる熱量 
（３） 排気ガスに失われる熱量 
（４） 補機駆動，輻射などにより失われる熱量 

に分ける．排気ガス損失はそのガス組成を知って，それぞれのガスの持つエントロピを乗じ

て積算すれば求められるが，ここでは簡略化して排気，輻射等損失として合わせて考える．

図 13に熱精算の概念図を示す． 

 
図 13 熱精算の概念図 

 
図の記号はそれぞれ， 
      a：残留ガスおよび排気から回収される熱量 
      b：シリンダ壁から吸気に与える熱量 
      c：排気ガスから冷却水に伝わる部分 
      d：摩擦熱のうち冷却水に伝わる部分 
      e：排気系統からの輻射 
      f：冷却系等およびジャケット壁からの輻射 
      g：クランク壁その他無冷却部分からの輻射 
 
 
 
 
 まず，機械効率 mη は P.4 式(4), (5)より次のように求められる． 
        fei ppp +=                     ―――（４） 

        iem pp=η                      ―――（５） 
ここで， fp は摩擦平均有効圧である． 
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 したがって，３．２節で求めた摩擦損失出力 fN を用いると， fp は， 

         27.2
900

1000
10060752

==
×××

=
s

f

s

f
f nV

N
nV

N
p  [kg/cm2] 

 また，図示熱効率は， 

     
与えられたエネルギ

摩擦損失分のエネルギルギ軸出力で得られたエネ +
=iη  

で求める． 
 これら効率を表６にまとめた．くわえて，図 14～19に各効率のグラフを示す． 
 

表６ 各種効率 
試験番号 1 2 3 4 5 6
負荷率 [%] 0 25 50 75 100 110

正味平均有効圧pe [kg/cm
2
] 0.134 1.21 2.43 3.67 4.94 5.41

図示平均有効圧pi [kg/cm2] 2.40 3.48 4.70 5.94 7.21 7.68

機械効率ηm [%] 5.58 34.8 51.7 61.8 68.5 70.4

体積効率ηｖ [%] 96.6 95.6 95.6 95.0 94.4 94.4

燃焼効率ηc [%] 99.2 99.4 99.6 99.8 99.6 99.6

機関に与えられたエネルギE [kcal/min] 70.8 98.0 133 172 225 255
正味出力Ne [PS] 0.148 1.34 2.69 4.06 5.46 5.98

正味出力に使われたエネルギEe [kcal/min] 1.56 14.1 28.3 42.8 57.5 63.0

正味熱効率ηe [%] 2.21 14.4 21.3 24.9 25.6 24.8

図示出力Ni [PS] 2.67 3.86 5.21 6.58 7.98 8.50

図示出力に使われたエネルギEi [kcal/min] 28.1 40.7 54.9 69.3 84.0 89.6

図示熱効率ηi [%] 39.7 41.5 41.4 40.4 37.4 35.2

冷却水への放熱量Ew [kcal/min] 29.4 42.0 44.8 50.7 56.3 52.1

冷却水損失 [%] 41.5 42.8 33.8 29.5 25.1 20.5
排気輻射等熱量Eex [kcal/min] 12.8 14.8 32.5 51.2 83.3 112

排気輻射等損失 [%} 18.0 15.1 24.5 29.8 37.1 43.9

図14　機械効率
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図15　体積効率
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図16　燃焼効率
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図17　熱効率
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図18　冷却水損失
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図19　排気輻射等損失
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４． 考察 
（１） この機関において燃料の持つエネルギはどれだけ仕事へと変換されたか？ 

p.15表６および p.16・図 16の燃焼効率グラフを見てもわかるように，燃焼効率は 99.2％
～99.7％程度である．したがって， 
   [ ] ec ηη ×=仕事率  
なので，次の表７のようになる． 
 

表７ 仕事率 
試験番号 1 2 3 4 5 6
負荷率 [%] 0 25 50 75 100 110
燃焼効率ηc [%] 99.2 99.4 99.6 99.8 99.6 99.6

正味熱効率ηe [%] 2.21 14.4 21.3 24.9 25.6 24.8

仕事率 [%] 2.19 14.3 21.3 24.9 25.5 24.6  
 
 
また，エネルギの各比率を図 20に示す． 
負荷を上げると摩擦損失および冷却水損失に変化は見られないが，排気輻射等損失が増大

していることが伺える．むろん，正味出力も増加してはいるが，それ以上に排気輻射等損失

分の増加が著しい． 
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図 20(a) エネルギー内わけ 
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図 20(b) エネルギー比率 

 
 
 
（２） Willan線と図示熱効率とはどのように関連しているか？ また，高負荷域でWillan
線は直線から外れている（p.5・図５参照）．これは何に由来しているか？ 

 燃料消費量ｂと正味出力 Neの関係を考えてみると，機関の回転数を一定とすれば，摩擦

損失出力 Nfは正味出力 Neに無関係であるので，正味熱効率ηeははじめは次第に増大する

が，定格出力を超えると燃料消費量の増加と共に燃焼が次第に不完全となるため，効率が再

び低下する（図 17 参照）．図示出力は Ni＝Ne+Nfで表されるので，図示熱効率も正味熱効

率と同様に，定格出力を越えたあたりで低下してゆくが，低出力の元つまり燃料消費量 b
の少ない状態では図 17（p.16）および図 20(b)を見ても分かるように図示熱効率は若干の上
昇にとどまっている．これは，燃料消費量 b の少ない状態では燃料出力 Lfが負荷に対して

比例関係にあるためである（図 21参照）． 
 
ここで，燃料出力 Lfとは次で定義されたパラメータである． 

        uf bHL
1000
3600

3.632
1

⋅=  [PS] 
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図21　燃料出力
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図22　Willan線と熱効率
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 また，気筒内に入った燃料が完全燃焼するとすれば，一定回転数のときには正味出力およ

び正味平均有効圧 peは１サイクルについての燃料消費量と直線的な関係にあるはずである．

圧縮点火機関のように，燃料を直接に気筒内部に噴射する機関が一定回転数で運転している

ときには，吸入空気量 Qaは出力に無関係に一定で，機械的損失 Nfもほぼ一定とみなせる．

したがって，正味平均有効圧 peと燃料出力 Lfとの関係を求めると，燃料消費量の少ない場

合，すなわち空気過剰率λが十分大きく平均有効圧が比較的小さい場合には，平均有効圧に

対して燃料出力 Lfがほぼ直線的に増加する（図 23）．燃料出力 Lfと燃料消費量 bとは比例
関係にあるため，燃料消費量 b がさらに増加すれば，しだいに燃焼が不完全となり，正味
平均有効圧 peに対して燃料出力 Lfが急速に増加するようになる． したがって，従属的に
燃料消費量 bも急速に増大することになる． 
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図23　正味平均有効圧と燃料出力
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（３） 理想気体を作動流体とするサバテサイクルはディーゼル機関のサイクルを代表す

るものである．この熱効率とここで得られた熱効率とを定性的に比較せよ． 
 サバテサイクルは図 24４）に示すように燃焼が等容および等圧の両方で行われるサイクル
で，オットーサイクルとディーゼルサイクルの複合サイクルであり，現在の高速ディーゼル

機関の基本サイクルである．この受熱が等容，等圧の両過程で行われるので合成サイクルあ

るいは２段燃焼サイクルともいわれる． 

 
図 24 サバテサイクル p-v線図，T-S線図４） 

 
 このサイクルは噴射された燃料の一部が低容燃焼し，残りの燃料はピストンを押し下げる

とき定圧燃焼して確実に燃焼を完成する．図 24 の各点の状態を 1(p1v1T1), 2(p2v2T2), 
3(p3v3T3), 4(p4v4T4), 5(p5v5T5)とすると，1→2；断熱圧縮，2→3；定容燃焼，3→4；定圧燃
焼，4→5；断熱膨張，5→1；定容排熱である． 
 いま， 3423 QQQin += , 51QQout = とすると 
      ( ) ( ) ( ) ( )34233423 TTcTTcHHUUQ pvin −+−=−+−=  

( ) ( )1515 TTcUUQ vout −=−=  
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したがって，サバテサイクルの理論熱効率ηthは， 

       ( )
( ) ( )

( ) ( )3423

15

3423

15

1 

1 

TTTT
TT

TTcTTc
TTc

Q
QQ

pv

v

in

outin
th

−+−
−

−=

−+−
−

−=

−
=

κ

η

　　

　　
 

ここで，噴射締切り比(等圧膨張比)； σ== 2434 vvvv ，圧力上昇比； ρ=23 pp ， 
圧縮比； 2135 vvvv ==ε であるので， 

   1→2断熱圧縮  
2

1

1
1 TT

−







=

κ

ε
 

   2→3定容燃焼  
22

2

3
3 TT

p
pT ρ=⋅=  

   3→4定圧燃焼  
233

2

4
4 TTT

v
vT σρσ ==⋅=  

   4→5断熱膨張  
2

1

4

1

5

4
5

1 TT
v
vT

−−







=








=
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これらの値を先の熱効率ηthの式に代入すると， 

       
( ) ( )11

111
1

−+−
−







−=

−

σκρρ
ρσ

ε
η

κκ

th
               ―――（25） 

式(25)よりεおよびρが増大すれば熱効率は高くなり，またσの値が１に近づくと熱効率は
高くなる． 
 
 
では今回のディーゼル機関をサバテサイクルと近似して理論熱効率ηthを求めてみよう． 
ただし今回の場合，圧力上昇値と締切り比が得られていないので文献値４）を用いて行う．  
 サバテサイクルの熱効率の文献を図 25 に示す．今回の実験では圧縮比は 20.5 であるの
で図 25より，約 60-70%であるといえる． 
しかし今回の測定での熱効率は 25.6%程度であった．その原因としては断熱効率を考慮
していないことや理想気体と実存気体の性質の違いなどであろう． 

 
図 25 サバテサイクル熱効率４） 
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（４） 排気黒鉛濃度が高いとき不完全燃焼の度合いはどの程度なのか，燃焼効率で考えよ． 
 ガソリン機関が空気不足で燃焼するときは主として一酸化炭素および水素が発生する．こ

れに対し，ディーゼル機関は不完全燃焼でも COや H2はほとんど生成されないで，主とし

てすす（炭素）になり黒煙を発する．これは高温ガス中へ燃料粒子が急に飛び込むので，燃

焼の相手である酸素と接触できずに非常な空気不足状態で加熱されるからである． 
 
 
 ３．５．２節で測定したカーボン濃度と燃焼効率のグラフ図 12をもう一度示す． 

図12　燃焼効率とカーボン重量濃度
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 式(18)～(24)では少し分かりづらいので式の形を変えてみる． 
不完全燃焼炭素量を， 
         [ ] { }{ }COCOVccx e +−= 2535.0             ―――（26） 
とする．ここで CO2および CO は１mol（22.4 l）につき炭素 1 原子相当 12kg を有する．
すなわち，１lあたり 12/22.4＝0.535kg の炭素があり，両ガスにならなかったものはｃｘ
のすすになったと仮定したものである．また，Veは先に述べた排気容積である． 
         

[ ]2

02.7
N

cVe
σλ

=  

なので，すすの割合は， 
         [ ] [ ]

[ ] σλ
2

276.31
N

COCO
x

+
−=                  ―――（27） 
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式(20), (27)より，すすの割合は，燃料定数σは一定であるので，空気過剰率λと排出ガス
量に比例し，λが小さいとき，不完全燃焼であり CO および CO2成分が多いとき，排気ガ

ス量 Lexが大きいとき（式(20)・p11）にすすが多く発生する．ゆえに，すすの量は燃焼効
率に依存することがわかる． 
 図８（p.9），11（p.13），12を見ると，たしかに低負荷のときは排気ガス量 Lexが大きく，

高負荷のときは空気過剰率λが小さいのでカーボン重量濃度が大きい．また 75%負荷では，
λと Lexがたがいに小さい中間点であること，それにしたがって燃焼効率が最高値を示すた

めにカーボン重量濃度は局所的に小さい． 
 
 排気黒煙濃度が高いときの燃焼効率の度合いは，ボッシュナンバーが最大であった 110％
負荷のときで燃焼効率が 99.57％であり，不完全燃焼率は 0.43％である．燃焼効率をこれ以
上改善するのは難しく，また空気過剰率も変更させるのは不可能なので，この排気カーボン

量は燃焼の面から減らすことはできないため，排気の際に触媒を用いるなどで防ぐしかない

であろう． 
 
 
（５） 定格出力近くでは，得られた仕事と冷却損失は供給された燃料のエネルギに対して

どのようの割合になっているか？ 
 測定の概要および一般的な見解として，冷却水の水温は 80±3℃が望ましいはずであった．
しかし今回の測定では 60～65℃であった．冷却水温度が下がると潤滑油の粘度が上がり摩
擦損失が増えるため機械効率が下がっていたはずである．たしかに一般的に言われている４

サイクル高速ディーゼル機関の機械効率は 80～90％３）であるのに対し，今回は 70％弱で
あった． 
 
 一般に冷却損失は運転条件に左右され，吸気圧力が高く，冷却水温度が低いほど冷却損失

が増し，点火進角を最適値より増すと冷却損失が大きくなる．また，回転数に対してそれに

比例して大きくなり，混合比に対しては図 26の例のように理論混合比付近で最大となる． 

 
図 26 理論空気量と冷却水損失の例２） 

 
 今回の実験では，冷却水損失は 20～30％であった．一方で，仕事率は 20～25.5％である
ので，冷却水に仕事と同等かそれ以上のエネルギを放出していることが分かる． 
 
 余談ではあるが，この冷却損失を減らそうと以前，セラミックや焼結金属など鉄鋼やアル

ミ合金よりも融点の高い材料を使ってエンジンを作ろうとする動きがあったらしい．融点が

高い材料を用いれば，燃料の理論燃焼温度は熱解離なども考えると 2300℃前後なので，エ
ンジンの冷却量が小さくてすむため，冷却損失が減り熱効率を上げることを狙ったものだっ

た．しかし，燃焼器の温度が上がれば必然的に潤滑油も熱せられて高温となってしまう．潤

滑油が高温になると油が固体化しはじめて，潤滑性がなくなってしまい，エンジンが焼きつ

いてしまう．また，高温燃焼を行うと，空気中の N2がより多く O2と反応してしまい窒素

酸化物が増えてしまう．結局，潤滑油と環境の面からセラミックエンジンは成功しなかった． 
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５． 検討 
完全燃焼に必要な空気量はガソリン機関では理論空気量以上であれば十分であるのに対

し，ディーゼル機関では 20～50％過剰の空気を必要とする．これは燃料の噴射と燃料との
間に気化，混合する時間がきわめて短いためで，一部に過剰があれば他方では不足とならざ

るを得ないので，結局，全燃料を完全燃焼させるためには必要以上の空気を供給し，過剰空

気はちょうど窒素と同じように無反応のまま排出される結果になる． 
 その結果は，一方では燃焼ガスの温度が低く，空気に近い成分（CO2や H2Oの燃焼ガス
成分）であることから比熱の増加が少なく，熱解離も少なく，加えて圧縮比が高いので熱効

率が高い．特に低負荷の効率が高いので実用的にその効果は大きい．他方，過剰空気が占有

する体積が無駄で，同じ発熱量に対して大きな行程体積を必要とし，平均有効圧が低く，リ

ットル馬力（行程容積 l1 あたりの出力）が小さいことを意味する． 
 また，ガソリン機関が空気不足で燃焼するときは主として一酸化炭素および水素が発生す

る．これに対し，ディーゼル機関は不完全燃焼でも CO や H2はほとんど生成されないで，

主としてすす（炭素）になり黒煙を発する．これは高温ガス中へ燃料粒子が急に飛び込むの

で，燃焼の相手である酸素と接触できずに非常な空気不足状態で加熱されるからである．こ

こでは，学習の意味もかねて有害排出物の問題について考えてみる． 
 
汚染物質の排出特性 
 繰り返すようだが，ディーゼル機関では，圧縮比が高く空気過剰率が 1.2以上の気薄側で
運転されることが多いので，CO や HC の排出量は火花点火機関に較べて少ない．とくに，
燃焼室壁付近の商遠距離内のガスの多くは，火花点火機関の場合は混合気であるが，ディー

ゼル機関では空気そのものであるので，HCの排出量は非常に少なくなる． 
 CO 濃度も基本的には少ないものの，図 27５）に示すように負荷が大きく，空気過剰率が
1.5以下になると増加する．同じ空気比でも燃焼室の形状により燃料への酸素の供給状態が
異なるので，CO濃度も異なってくる．図に示されているように，直接噴射式の燃焼室に比
べて渦流式燃焼室の方が著しく CO排出量が少ない． 
 熱生成 NOｘは，燃焼過程のどの部分でどの程度生成されるか明確でないが，急激燃焼期
間における燃焼は，局部的な熱負荷も高く，燃焼ガス温度も高いので，かなりの部分の NO
ｘがこの期間に生成されると予測される．一般に，空気過剰率が小さくなり，ガス温度が高

くなると NOｘ濃度は高くなるが，ある空気過剰率で最大となり，さらに，燃料割合が多く
なると局所的な過濃部分が生じ，NOｘは減少する．今回の場合，定格負荷の空気過剰率が
1.79で NO濃度が最大となり，その後，燃料消費量が急増することもあり NO濃度は減少
している．（図 28） 
 

 
図 27 空気過剰率による CO，NOｘ，排煙濃度変化５） 
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図28　空気過剰率λ
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すすは，主として，制御燃焼期間において，噴霧分散の不完全さによって酸素が局所的

に不足し，雰囲気が高温状態にあるときに発生しやすい．このような状態では，燃料は熱分

解によって脱水素反応や重合などを起こし，遊離炭素の集まりや水素に較べて，炭素分のき

わめて多い炭化水素を主成分とする浮遊微粒子となる．それらが後燃え期間や断熱膨張期間

中にも燃焼しきれない場合にはすすとして排出される．また，比較的低温の燃焼壁面に衝突

して，微粒かが不十分であった燃料や，後だれによる大きな液滴なども，上述の経過をたど

ってすす発生の原因となりやすい． 
ディーゼル機関を寒冷地で始動する場合や，長時間軽負荷で運転して機関が冷却している

場合には，刺激臭を伴う白煙や青煙を排出する．白煙は，生成されたガス中の水分と HC
成分が冷却によって凝縮し，1.0μｍ以上の粒子となっており，青煙は機関が暖まるに従っ
て粒径が小さくなり，0.4μｍ以下の粒子で構成されている．両者の成分はそれほど大きな
差異はない． 
以上述べてきた有害排出物の中で，ディーゼル機関，特に自動車用においては，すすおよ

び NOｘの排出が大きな問題となり，それらに対する抑制案が必要とされている．この両者
は，排出抑制の方向が互いに反対であるので，同時に満足する対策は難しい．ただしディー

ゼル機関は，全体として空気過剰の状態で運転されるので，そのことを利用した対策が考え

られる．つまり，空気過剰にもかかわらず，すすが排出されるのは，局所的に過濃になりす

ぎるためで，燃焼室形状，燃料噴射法，空気への流動の与え方，下級法などを適切に選択す
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ることによって，NOｘをあまり増やさずにすすの発生を抑制する方向を探ることができる． 
 
 
窒素酸化物の抑制法 
 窒素酸化物（NOｘ）には NO, NO2, N2Oなど多種存在するが，排出ガスとしての NO2

については，多量の空気を導入する燃焼器（ガスタービン燃焼器など）において燃焼器内で

生成されるものの，これ以外のディーゼル機関を含む多くの燃焼器では，排出された NO
が大気中で酸化されて生成されるので，NOｘの低減・抑制を考える際には，主として NO
に注目することが多い． 
1. 燃焼法改善技術 
 燃焼の際に生成される NOには熱生成 NOと燃料起源 NOとがあるが，それぞれ生成機
構が異なるため，必然的に抑制方法が異なる． 
 熱生成 NOは火炎温度および酸素濃度に依存しているので，NOの生成抑制には火炎温度
や酸素濃度を低下させる方法が有効である．参考までにこの方法の例を紹介しておくと，水

噴射法，水蒸気噴射法，排ガス再循環法などがある． 
 一方，火炎温度を低下させただけでは減少させることが不可能な燃料起源 NO の生成抑
制には，どのようなパラメータを調整してやればよいのであろうか．一般に，化学反応が進

行するためには，その反応の”燃料”と”酸化剤”が不可欠であるので，“燃料”に相当する窒素
化合物（HCN, NHi, CNなど）の濃度または酸化剤の濃度のいずれかを制御してやればよ
いということに帰着する．燃料起源 NOの生成抑制法としては，二段燃焼法，濃炎燃焼法，
アンモニア注入法がある． 
 
2. 排煙脱硝技術 
 燃焼法自体の改善によって環境基準の達成できない場合には，排煙脱硝装置を設けて NO
ｘの低減を図らなければならない．排煙脱硝技術を分類すると，反応を溶液中で行わせる湿

式法と，気相中で行わせる乾式法とがある． 
 湿式法には，亜硝酸塩や金属錯体を用いて，NOｘを窒素ガスに還元させる方法や，NO
ｘの窒素分を硝酸塩の形で固定する酸化吸収法がある．しかし，湿式脱硝法では湿式脱硫法

としか組み合わせることができず，システムの設計の際に自由度が小さくなるという制約が

ある． 
 乾式法には，アンモニアを還元剤として使用する選択的還元法と，一酸化炭素や水素，炭

化水素を還元剤として使用するひ選択的還元法とがある．非選択的還元法では，燃焼ガス中

に酸素が存在すると，還元剤の消耗だけが激しく NOｘの分解が進まず，脱硝後は可燃成分
を燃焼させる必要もあるため，アンモニアを用いる選択的還元法が注目されている．この選

択的還元法の中には，触媒式と非触媒式とがあり，非触媒式では，発生した NOｘの量に応
じて，アンモニアをボイラ内部の高温領域（1100～1200K）に注入し 
      OHNONHNO 2223 6444 +→++  
の反応で，NOｘを窒素ガスに還元するという方法がとられている．選択的還元法では，高
価なアンモニアを用いるため，わが国では実用化されておらず，環境基準に燃焼改善技術が

追いつかない場合にやむを得ず用いられる可能性がある． 
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６． 結言 
今回の実験により，燃焼効率は 99%以上であることがわかり，これより燃料の持つ化学
エネルギはほとんど完全に熱エネルギに変換されたということがわかる．しかし，熱エネル

ギを仕事に変換すると正味熱効率の最高値でも 25%程度といかにエネルギーロスがあるか
が確認できた． 
 
 
 
 
≪参考文献≫ 
１）古濱庄一 著  内燃機関工学  産業図書 
２）熊谷清一郎・酒井忠美 共著  内燃機関測定法  ㈱養賢堂発行 
３）廣安博之・賓諸幸男 共著  内燃機関  コロナ社 
４）岡島 敏・河野通方 著  工業熱力学  学献社 
５）小林清志・荒木信幸・牧野敦 共著 燃焼工学―基礎と応用― 理工学社 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 



 28

 
 



 29

 
表８ 大気圧換算補正値 
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表９ 水蒸気飽和圧力 

 
 
 


